Глава II
ОСНОВНЫЕ СВЕДЕНИЯ ПО ГИДРАВЛИКЕ ТРУБОПРОВОДОВ

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

Расчет сечения трубопровода. Расход 
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 жидкости через данный трубопровод, площадь 
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 его сечения и средняя по сечению скорость 
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 течения жидкости связаны соотношением
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Сечения прочих каналов гидроагрегатов, по которым течет жидкость, рассчитываются на основе закона неразрывности потока (постоянства расхода), согласно которому расходы в различных сечениях  потока при установившемся движении одинаковы:
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где 
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  и 
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 - средние скорости потока в сечениях 
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 и 
[image: image10.wmf]2

f

 каналов.

При выборе величины скорости потока (течения жидкости) в трубопроводе и каналах арматуры необходимо учитывать, что повышение скорости приводит к увеличению сопротивления (потерь) системы (см. стр. 67), а снижение — к увеличению веса трубопроводов и арматуры. Увеличение площади поперечного сечения каналов (трубопроводов) приводит к неблагоприятным конструкциям элементов гидропривода, а также повышает влияние сжимаемости жидкости, что ухудшает характеристики при​вода по показателям жесткости. Допустимая скорость течения жидкости является также функцией рабочего давления.

На основании практических данных можно рекомендовать для   напорных трубопроводов   следующие   величины   скоростей: 
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В гидросистемах станков при коротких трубопроводах (
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, где 
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 и 
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 соответственно длина и диаметр сечения тру​бопровода) скорость жидкости обычно находится в следующих пределах (в 
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В общем случае скорость выбирают такой, чтобы потери напора в трубопроводе не превышали 
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  рабочего давления.

В авиационных гидросистемах скорости в напорной и сливной магистралях доводят до 30 
[image: image20.wmf]сек

м

/

.

Скорости (в 
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) движения жидкости по рекомендации неко​торых иностранных фирм следующие:
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Скорости, применяемые в общем машиностроении США, при​ведены ниже.

	Элементы гидросистемы
	Скорость в 
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	Линия всасывания диаметром 12,7 – 25,4 
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	0,6 – 1,2

	Тоже диаметром больше 32 
[image: image25.wmf]мм
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	Линия нагнетания диаметром от 12,7 до 50,8 
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	Тоже диаметром больше 50
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Режимы течения жидкости и сопротивление. Течение реальных (вязких) жидкостей по трубопроводам гидросистемы и каналам ее агрегатов сопровождается гидравлическими потерями.

Различают потери, обусловленные трением, в зависимости от длины трубопровода, его диаметра, скорости рабочей жидкости и ее вязкости, а также потери в местных сопротивлениях, обуслов​ленные в основном деформацией и изменением скорости (ускоре​нием) потока жидкости.

Различают два режима течения жидкости в трубопроводах: ламинарный и турбулентный, причем переход от ламинарного к турбулентному режиму наступает при определенных условиях, характеризуемых числом Рейнольдса 
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. Для труб круглого сечения этот критерий имеет вид
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где 
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 - скорость потока жидкости;
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 - внутренний диаметр трубопровода;
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 - кинематический коэффициент вязкости жидкости.

Для труб (каналов) некруглого и кольцевого сечений 
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где 
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 - гидравлический радиус сечения потока, представляющий собой отношение площади 
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 сечения потока к смачиваемому периметру 
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. Для кольцевого трубопровода (щели) значение 
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 обычно вычисляется 
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где 
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 - внешний и внутренний радиусы щели.

Значения всех величин, входящих в приведенные выражения, можно брать в любых, однако согласованных размерностях.

Моменту перехода ламинарного режима в турбулентный и обратно соответствуют при данных условиях определенные кри​тические значения 
[image: image41.wmf]Re

. Для ламинарного потока жидкости в гидравлически гладких металлических трубах круглого се​чения это значение 
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Для гидросистем, в которых расход жидкости зависит от потери напора, следует избегать чисел Рейнольдса 
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 ввиду неустойчивости в этом интервале течения и возмож​ности появления в системе колебательных процессов.

РАСЧЕТ ПОТЕРЬ НАПОРА ПРИ ДВИЖЕНИИ ЖИДКОСТИ

В ТРУБЕ

Ламинарный режим течения. Потеря напора (давление) 
[image: image45.wmf]p
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 в цилиндрическом прямом отрезке трубы, обусловленная сопро​тивлением трения жидкости при течении ее в ламинарном режиме (
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), вычисляется по известным выражениям, полученным из уравнения Пуазейля:
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 где 
[image: image48.wmf]m

 и 
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 - соответственно коэффициент абсолютной и кинематической вязкости жидкости;
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 и 
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 - объемный вес и плотность жидкости;
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 - ускорение силы тяжести;
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 и 
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 - длина и диаметр внутреннего сечения рассматриваемого отрезка трубы;
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 и 
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 - давление в начале и в конце этого отрезка трубы;
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 и 
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 - средние значения расхода и скорость жидкости в трубе.

В том случае, если искомой величиной является расход жидкости или диаметр сечения трубы, предпочтительнее пользоваться преобразованными выражениями
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Для удобства вычислений последнее уравнение можно представить с учетом распространенных в практике единиц: 
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или 
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Для практических расчетов часто также пользуются приведенными ниже выражениями с неоднородной размерностью входящих в них величин:
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где 
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Путем введения коэффициента 
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 и соответствующих преобразований выражение (51) можно привести к виду
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или 
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где 
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 и 
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 - потеря напора (давления) соответственно в единицах столба (
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) жидкости и удельного давления 
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 - коэффициент сопротивления трения.

Расчетное значение этого коэффициента для ламинарного течения (
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; рис. 28) равно в соответствии с выражениями (51) и (55)
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Рис. 28. Зависимость коэффициента гидравлического сопротивления 
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 цилиндрической трубы от числа Рейнольдса (
[image: image99.wmf]e

 - относительная шероховатость трубы)

С учетом дополнительных сопротивлений, вызываемых в основном сужением и прочими искажениями сечения труб, а также охлаждением наружных слоев жидкости, соприкасающихся со стенками трубы, значение 
[image: image100.wmf]l

 при практических расчетах труб следует принимать для ламинарного режима (см. пунктирную кривую)
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В соответствии с приведенными выражениями (55) и (56) потери напора 
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 и давления 
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 связаны для несжимаемой жидкости соотношением 
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При расчетах гидравлических систем с низким давлением и особенно потоков жидкости со свободной поверхностью обычно пользуются выражением напора 
[image: image105.wmf]H

. В настоящем же пособии рас​сматриваются в основном системы высокого давления, для кото​рых сопротивления (потери напора) обычно не выражаются в виде разности уровней, ввиду чего впредь будем пользоваться выраже​нием (55) давления и  применять при вычислении потерь напора (энергии) размерности удельного давления.

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

Для очень коротких труб, потери на входе которых не являют​ся по сравнению с потерями по длине пренебрежимо малыми, пользуются выражением
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где 
[image: image107.wmf]вх
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 - коэффициент сопротивления входа в трубу; для коротких отрезков круглых труб можно принимать 
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Турбулентный режим течения. Потеря напора при турбулентном режиме течения жидкости рассчитывается по выражению (55), причем коэффициент сопротивления 
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 для так называемой гидравлической гладкой трубы вычисляется для условий 
[image: image110.wmf]80000

Re

2300

<

<

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

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

Для значения 
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 толщина этого пограничного слоя в трубе круглого сечения может быть определена по следующей эмпирической зависимости:
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где 
[image: image114.wmf]d

 — внутренний диаметр трубы.

Принято считать трубу гладкой, относительная шерохова​тость внутренней поверхности которой, равная отношению сред​ней высоты выступов (величина абсолютной шероховатости) 
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 к внутреннему диаметру трубы 
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Ниже приведены величины 
[image: image118.wmf]Re

, при которых трубы перестают быть гидравлически гладкими:
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Практически можно считать, что абсолютная шероховатость 
[image: image121.wmf]k

 цельнотянутых труб из меди, латуни, алюминия и свинца равна 0,01 - 0,015 
[image: image122.wmf]мм

, стальных цельнотянутых труб 0,04 - 0,08 
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, новых чугунных труб 0,2 - 0,3 
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. Следовательно, цельнотянутые трубы из стали, латуни и меди можно принимать гидравлически гладкими на всем диапазоне чисел Рейнольдса, встречающихся в рассматриваемых гидросистемах.

При числах Рейнольдса ~80 тыс. и выше коэффициент сопро​тивления 
[image: image125.wmf]l

 становится независимым от числа Рейнольдса и яв​ляется функцией лишь относительной шероховатости, в связи с чем потеря напора будет пропорциональной квадрату скорости потока жидкости (см. рис. 28). В частности для применяемых в гидравлических системах машин цельнотянутых стальных труб диаметром 
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 можно   принять   равным   в   среднем 
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При этом допущении формула (55) для расчета гидравлических потерь в прямом отрезке такой трубы примет вид
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Для стальных труб диаметром 4 
[image: image131.wmf]мм

 расчетное значение 
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При течении жидкости в изогнутых коленах (закруглениях труб) возникают дополнительные потери, обусловленные при ламинарном потоке нарушением параболического характера скоростного поля, и в общем случае — потери, обусловленные измене​нием направления (поворотом) движущейся жидкости. Однако при ламинарном потоке коэффициент сопротивления для трубы с углом изгиба 
[image: image135.wmf]o
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 и при отношении среднего радиуса 
[image: image136.wmf]R

 изогнутого участка трубы к внешнему диаметр 
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 сечения трубы 
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 практически равен коэффициенту сопротивления в пря​молинейной трубе [см. формулу (55)]. Лишь для труб с изгибом,  выполненным под углом 
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, с отношением 
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, коэффициент сопротивления  составляет 
[image: image141.wmf]Re

80

=

l

.

Влияние неустановившегося движения. При более точных расчетах трубопроводов следует учитывать неустановившееся движение (пульсации потока) жидкости, которое может возник​нуть в результате регулирования режима работы и прочих причин.

Исследования показывают, что расчет сопротивления для этого случая по общим формулам для установившегося движения вносит значительную погрешность, которая для труб большого диаметра может достигать значений 30%. Поправочные коэффи​циенты для расчетных формул устанавливаются эксперимен​тально, однако для приближенной оценки часто применяют вместо кинематического коэффициента вязкости коэффициент вихревой вязкости 
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где 
[image: image144.wmf]l

 — коэффициент гидравлического сопротивления трения для установившегося потока.

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

Гибкие металлические рукава. Потеря напора при течении жидкости в гибких гофрированных металлических рукавах за​висит от относительной шероховатости (волнистости) внутренней поверхности рукава, выражаемой отношением 
[image: image145.wmf]d
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, где 
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 — сред​няя высота гофра по внутреннему сечению и 
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 — внутренний диаметр рукава (по внутренним вершинам гофра). Кроме того, гидравлическое сопротивление такого рукава зависит от значения параметра 
[image: image148.wmf]zd
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, где 
[image: image149.wmf]z

 — число витков (гофр) на единицу длины (рис. 29, а).

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

Для чисел Рейнольдса 
[image: image150.wmf]1800

Re

=

 и выше значение коэффи​циента 
[image: image151.wmf]l

, в формуле (55) можно определить для рукавов с винтовой навивкой гофра по экспериментальному графику, приведенному на рис. 29, а, на котором представлены осредненные значения экспериментальных данных, соответствующих уравнению
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Для шага гофров 
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 и режимов течения, соответствующих квадратичной зоне (
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), коэффициент сопротивления может быть вычислен по формуле
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где 
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 - шаг гофров в 
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;
     
[image: image158.wmf]d
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 - относительная волнистость.
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Рис. 29. Зависимость коэффициента сопротивления гибкого металлического рукава от относительной шероховатости

Для приближенных расчетов потерь напора в рукавах при турбулентном режиме течения (
[image: image160.wmf]1800
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) можно также пользоваться уравнением (55), при этом коэффициент 
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 для данного случая вычисляется по выражению
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Для ламинарного режима течения 
[image: image163.wmf]Re
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Потери напора в рукавах с кольцевым гофром выше на 20 – 25%, чем в рукавах с винтовой навивкой гофра, что объясняется в последнем случае более благоприятными условиями обтекания жидкостью гофров, обусловленными наклонным расположением их по отношению к потоку.

ВЛИЯНИЕ СИЛ ИНЕРЦИИ ПЕРЕНОСНОГО ДВИЖЕНИЯ
Для многих гидросистем, и в частности для гидросистем лета​тельных аппаратов, характерным являются случаи, когда трубо​провод, по которому движется жидкость, перемещается в про​странстве с тем или иным ускорением. Очевидно, на жидкость в этом случае дополнительно будет действовать сила инерции переносного движения, которая может достигать больших зна​чений. Так, например, инерционный напор (перепад давления) в трубе длиной 3 
[image: image164.wmf]м

 и возможной перегрузкой (ускорении) 20 
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 может составлять около 5 
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Рис. 30. Расчетные схемы влияния сил инерции переносного движения

В зависимости от направления действия указанной силы инер​ции (в зависимости от знака ускорения) и направления течения жидкости в трубе сила инерции пере​носного движения жидкости будет спо​собствовать или препятствовать ее течению и при известных условиях может нарушить режим питания насоса пли расстроить регулировку приборов гидроавтоматики. Допустим, что трубопровод с движущейся в нем жидкостью перемещается в пространстве прямолинейно с постоянным уско​рением (или замедлением) 
[image: image168.wmf]j

 (рис. 30, а), причем направление пере​носного движения (ускорения) совпадает с осью трубы. Сила инерции 
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 жидкости, заключенной в трубе длиной 
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, вычислится по выражению
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где 
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 и 
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 - масса и вес рассматриваемого столба жидкости;
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 - ускорение трубопровода в переносном движении;
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 - площадь сечения трубопровода;
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 - объемный вес жидкости;
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 - ускорение силы тяжести.

Давление 
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или инерционный напор в единицах столба жидкости
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В авиационной практике при рассмотрении действия инер​ционной силы обычно используют понятие перегрузки 
[image: image182.wmf]n

, пред​ставляющей собой рассматриваемую силу, отнесенную к единице массы, которое при движении (полете самолета) по прямой выра​жается
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В соответствии с этим можем написать
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Если направление ускорения 
[image: image186.wmf]j

 совпадает с направлением тече​ния жидкости в трубопроводе (рис. 30, а), то действие силы инер​ции будет аналогично сопротивлению трубопровода (будет пре​пятствовать течению жидкости). Инерционный напор в этом случае будет уменьшать давление в сечении 
[image: image187.wmf]а
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 в  сравнении с давле​нием в сечении 
[image: image188.wmf]b
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. При противоположном направлении уско​рения инерционный напор будет увеличивать давление в сечении 
[image: image189.wmf]а
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, т. е. будет оказывать действие, противоположное гидрав​лическим потерям.

При расположении трубопровода под углом (рис. 30, б) к на​правлению ускорения (или в случае криволинейного трубопро​вода, произвольно расположенного в пространстве) в выражение (64) подставляется вместо 
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 проекция 
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 трубопровода между сече​ниями  
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  на   направление   переносного  движения:
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Поскольку работа силы инерции при перемещении жидкости из первого сечения во второе определяется лишь разностью координат, отсчитываемых в направлении ускорения, и не зависит от формы пути, выражение (65) будет справедливо для трубопро​вода любой формы.

Действие на жидкость сил инерции, обусловленных ускорением или замедлением машин в переходных процессах движения, необходимо учитывать также при расчете и конструировании баков. При прямолинейном движении бака (рис. 30, в) с жид​костью с постоянным ускорением 
[image: image195.wmf]j

 поверхность уровня жидкости (свободная поверхность) представляет собой плоскость, перпенди​кулярную к равнодействующей массовой силе 
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. Последняя является геометрической суммой силы инерции 
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Эта равнодействующая сила будет направлена к вертикали под углом 
[image: image200.wmf]a

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

Вращение трубопровода и сосуда с жидкостью. В авиацион​ной практике имеют место случаи, когда самолет движется вокруг некоторой оси (вход в пикирование и выход из него, вираж и пр.). В это время  на жидкость,  движущуюся в  трубопроводе,  будет дополнительно действовать сила инерции вращательного движе​ния (центростремительного ускорения), являющаяся функцией угловой скорости 
[image: image202.wmf]w

 относительного поворота самолета и радиуса 
[image: image203.wmf]r

 поворота.
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Рис. 31. Расчетные схемы трубопровода (сосуда) с жидкостью, находящегося во вращательном движении

При вращении трубопровода вокруг вертикальной оси с постоянной угловой скоростью сила инерции центростремитель​ного ускорения, отнесенная к единице веса жидкости,
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Соответствующая этой силе работа при перемещении рассматриваемой частицы жидкости вдоль радиуса на расстоянии 
[image: image206.wmf]dr

 от оси равна 
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Работу, совершаемую при перемещении с радиуса 
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 на радиус 
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 (рис. 31, а), находим интегрированием последнего выражения в пределах от 
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В результате интегрирования получим выражение инерционного напора
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или 
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Направление действия инерционного напора (знак перед расчетным выражением) определяется тем же способом, что и в предыдущем случае. При 
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 будет способствовать движению жидкости и при 
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Распространены также случаи вращения сосуда, заполненного жидкостью вокруг своей оси. При условии, что жидкость будет вращаться с той же угловой скоростью 
[image: image217.wmf]w

, что и сосуд, каждая ее частица, находящаяся на расстоянии 
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 от центра вращения (рис. 31, б), подвержена действию центростремительного ускоре​ния,  равного
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Давление 
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, развиваемое на радиусе 
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, вычисляется по выра​жению
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где 
[image: image223.wmf]w

 - угловая скорость вращения сосуда (жидкости). Обычно жидкость заполняет не цилиндр, а кольцевое пространство (рис. 31, в) (центрифуга центробежного очистителя, шестеренный насос и пр.). Давление в любой точке вращающейся кольцевой массы жидкости (точечная штриховка на рис. 31, в), расположенной, начиная с радиуса 
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Указанные силы действуют во всех агрегатах, в которых жидкость совершает вращательное движение, а именно: центри​фугах центробежных очистителей жидкости, в шестеренных и пла​стинчатых насосах и в других гидроагрегатах. Действие этого давления в шестеренных и пластинчатых насосах оказывает сопротивление заполнению их жидкостью.

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

Величины местных сопротивлений могут достигать больших значений. Так, например, потери напора в арматуре и изгибах трубопроводов могут в несколько раз быть выше, чем в прямых участках трубопровода; изгиб трубы под углом 
[image: image226.wmf]o
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 с внутренним радиусом изгиба, равным диаметру трубы, оказывает сопротивление, примерно равное сопротивлению прямой трубы длиной 40 диаметров.

Потери напора в местных сопротивлениях выражаются в долях скоростного напора и подсчитываются по выражениям
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где 
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 и 
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 - потери напора соответственно в единицах удельного давления и высота столба жидкости;
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 - удельная кинетическая энергия (скоростной напор) потока;


[image: image232.wmf]u

- средняя по сечению потока скорость жидкости;


[image: image233.wmf]x

  - коэффициент местного сопротивления, учитывающий все потери напора, в том числе обусловленные трением, ускорениями, завихрениями и пр.

Коэффициент 
[image: image234.wmf]x

 относится к условному проходу местного сопротивления (обычно к площади присоединительного канала) и показывает какая часть скоростного напора 
[image: image235.wmf]g
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 расходуется на преодоление данного местного сопротивления. Поскольку при движении жидкости через гидроагрегаты происходит интенсивная турбулизация потока, обусловленная чередующимися местными сопротивлениями, связанными короткими каналами, значение критического числа Рейнольдса в большинстве случаев здесь не может быть примерено, ввиду чего им обычно пренебрегают, принимая приближенно величину его для данного местного сопротивления постоянной. Это позволяет считать потерю напора от местного сопротивления пропорциональной квадрату средней скорости жидкости на входе в рассматриваемое сопротивление.

Средние значения коэффициента 
[image: image236.wmf]x

 для наиболее часто применяемых в гидросистемах местных сопротивлений приведены ниже:

а) для распределительных золотников в зависимости от характера движения и 

количества поворотов потока жидкости………………………………………………………….2 - 4 

б) для распределительных и обратных (запорных) клапанов (без учета усилия 

пружины)……………………………………………………………………………………………2 – 3

в) для самозапирающихся соединений (муфт)……………………………………………………1 – 1,5

г) для штуцеров, присоединяющих трубы к агрегатам, и переходников, 

соединяющих отрезки труб………………………………………………………………….....0,1 – 0,15

д) для угольников с поворотом под прямым углом………………………………………………1,5 – 2

Коэффициенты  для  плавных   колен   (отводов)   трубопроводов под углом 
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 с относительным радиусом изгиба 
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r

, где 
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 — радиус изгиба и 
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 внутренний диаметр трубы приведены на рис. 32, и прямоугольных тройников с разделением потоков, а также уголь​ников с поворотом под различными углами и проходных уголь​ников — на рис. 33.
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Рис. 32. Зависимость коэффициента местного сопротивления закругленной трубы под углом 
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 от относительного радиуса изгиба 
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.

Потери в золотниковых распределителях. Одним из наиболее распространенных видов местных сопротивлений являются золот​никовые распределители. Данные исследований показывают, что вследствие возмущающего действия поворотов, а также сужений и расширений критическим числом для золотниковых распредели​телей является значение 
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, а, следовательно, поток жидкости в распределителях является преимущественно турбулентным. В соответствии с этим можно считать, что гидравлические характеристики (потери напора 
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D

) распределителей весьма близки к параболе и могут быть определены зависимостью 
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где 
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 - расход жидкости;
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 - площадь проходного сечения;
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 - объемный вес жидкости;
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 - ускорение силы тяжести;
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 - коэффициент сопротивления.

Значение 
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 для золотниковых распределителей обычно колеблется в пределах 
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Потери напора в золотниковом распределителе зависят также от вязкости жидкости. Эта зависимость может быть достаточно точно выражена эмпирическим выражением
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где 
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 - вязкость жидкости в 
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 - скорость потока жидкости в 
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 - ускорение силы тяжести в 
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Рис. 33. коэффициенты местных сопротивлений

Приведенные данные можно применять лишь для приближен​ных расчетов гидросистемы. Для точных расчетов требуются до​полнительные данные испытания (проливки) конкретных мест​ных сопротивлений в реальных условиях их работы.

Вход в трубу. Практический интерес представляет местное сопротивление, оказываемое при входе жидкости в трубу из большего объема, в качестве которого здесь служит жидкостный бак, силовой цилиндр, пневмогидравлический аккумулятор, фильтр и др. Под большим объемом понимается объем с площадью сечения в плоскости, перпендикулярной к оси отверстий (трубы) 
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— площадь сечения отверстия. Расчет потерь для этого случая ведется по формуле (70), причем под 
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 пони​мается средняя скорость жидкости в трубе.
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Рис. 34. Схемы ввода жидкости в трубу

Коэффициент 
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 при острых кромках входного отверстия (рис. 34, а) можно принять равным 0,5. При входных  кромках отверстия, закругленных по дуге круга (рис. 34, б), величина коэффициента 
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 уменьшается, достигая при отношении 


[image: image268.wmf]2

,

0

1

,

0

¸

=

D

r

, 
[image: image269.wmf]r

 - радиус закругления входной кромки и 
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 - диаметр отверстия, значения 0,05 – 0,03. При заделке трубы в плоскую стенку коэффициент повышается до 0,5.

Уменьшить коэффициент сопротивления на входе жидкости из большого объема в трубу можно также выполнением на входе в нее фасок (рис. 34, в), причем значение коэффициента зависит от величины угла 
[image: image271.wmf]a

 конуса и относительной длины 
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 конуса, где 
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 и 
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 - параметры конуса. Для практического применения может быть рекомендован конус с относительной длиной 
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 и с углом 
[image: image276.wmf]o

60

40

¸

=

a

. Величина коэффициента сопротивления в этом случае составляет 0,1 – 0,15.

Если труба диаметром 
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 заделана в резервуар так, что ее конец входит в резервуар и находится на некотором расстоянии 
[image: image278.wmf]l

  от его стенки (дна), на величину коэффициента сопротивления будет, помимо прочего, влиять относительное расстояние 
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 среза трубы от  стенки (рис. 34, г); величина коэффициента для этого случая может быть принята равной 
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Внезапное сужение трубопровода. В случае, если вход жидкости в трубу происходит из трубы большего сечения, имеют место условия течения жидкости с внезапным сужением трубопровода (рис. 35).
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Рис. 35. Расчетная схема внезапного сужения трубопровода

Величина потерь напора для этого случая с внезапным сужением может быть выражена общим уравнением
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где 
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  - скорость жидкости в трубе меньшего диаметра.

Коэффициент сопротивления 
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 для этого случая зависит от отношения диаметров 
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 и 
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 труб малого и большого сечений (влиянием числа 
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 пренебрегаем).

Для практических расчетов можно пользоваться данными, приведенными ниже:
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В общем случае коэффициент сопротивления при внезапном сужении трубопровода рассчитывается по выражению (в расчетах принимается скорость жидкости в трубе малого сечения)
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где 
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 и 
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 - площадь сечений трубопровода соответственно до сужения и в месте сужения.

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

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

Величина потери напора для случая внезапного расширения трубы равна скоростному напору потерянной скорости (теорема Борда-Карно):
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где 
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 и 
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 - скорости в трубах малого и большого сечений. 

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

При тщательном закруглении входных кромок трубы длина начального участка, на котором заканчивается формирование ламинарного потока, уменьшается до ~0,029
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Местные сопротивления стремятся по возможности разделить прямолинейными участками и расположить их друг от друга на расстоянии 
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. При необеспечении этого условия поток не успевает стабилизироваться и расчет потерь на местных сопротивлениях усложняется.

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

ИСТЕЧЕНИЕ ЖИДКОСТИ ЧЕРЕЗ ОТВЕРСТИЕ В ТОНКОЙ СТЕНКЕ
Особенностью истечения жидкости через отверстия или щели в тонкой стенке (диафрагме) (рис. 36, а - г) является то, что запас потенциальной энергии жидкости в процессе истечения превращается в основном в кинетическую энергию струи. Этот вид истечения является одним из наиболее распространенных в гидроаппаратуре.

Под тонкой понимается такая стенка, при которой вытекаю​щая струя соприкасается лишь с кромкой отверстия, обращенной внутрь сосуда, и не касается боковой поверхности отверстия (соот​ветствует полному сжатию струи). Опыт показывает, что длина участка, на котором происходит сжатие струи, может быть при определенных условиях равна 0,5 диаметра отверстия, а, следо​вательно, для  того чтобы предотвратить касание струи с поверхностью отверстия, толщина 
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 стенки должна быть не больше диаметра 
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 отверстия.
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Рис. 36. Виды дроссельных отверстий (шайб)

Длину отверстия 
[image: image309.wmf]s

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

Известно, что перепад давлений 
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 и расход 
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 жидкости через такое отверстие связаны уравнением
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где 
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 - сечение отверстия;
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 и 
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 - объемный вес жидкости и ускорение силы тяжести;
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 - коэффициент расхода.

Коэффициент расхода равен произведению 
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, где 
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 - коэффициент скорости и 
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 - коэффициент сжатия струи по выходе из отверстия.

Коэффициент скорости 
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 равен отношению 
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 - теоретическая скорость истечения идеальной жидкости при напоре 
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 и 
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 - фактическая скорость реальной (вязкой) жидкости с учетом торможения скорости слоев у кромки отверстия.

Коэффициент сжатия 
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 определяется отношением 
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, где 
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 - сечение отверстия и  
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 - сечение струи в сжатом ее месте. Это сжатие сечения струи обусловлено тем, что частицы жидкости движутся по криволинейным траекториям к отверстию со всех сторон, вследствие чего струя при истечении из отверстия отрывается от стенки у входной кромки и на некотором расстоянии от него сжимается, в результате площадь сечения струи в узком ее сечении будет меньше площади сечения отверстия.
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Рис. 37. Коэффициент расхода через круглое отверстие в тонкой диафрагме

Для случаев истечения маловязких жидкостей при 
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 из круглого отверстия в стенке (боковые стенки резервуара не влияют на направление потока жидкости) к отверстию коэффи​циент сжатия струи можно принять (для приближенных расчетов) постоянным и равным
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Коэффициент расхода 
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 для конкретного типа отверстия и числа Рейнольдса определяется экспериментально путем проливок. Значение его вычисляется по выражению
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где 
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 - измеренный расход жидкости через отверстие;
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 - теоретический расход, вычисленный по выражению
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На рис. 37 показана экспериментальная кривая 
[image: image337.wmf]a

зависимости коэффициента 
[image: image338.wmf]m

 от числа 
[image: image339.wmf]Re

 для маловязкого масла АМГ-10. На рис. 37 видно, что коэффициент расхода сначала повышается почти пропорционально увеличению 
[image: image340.wmf]Re

, что обусловлено повы​шением при этом коэффициента 
[image: image341.wmf]j

, значение которого для мало​вязкой жидкости типа воды может повыситься до 0,97.

По достижении некоторого максимального для данной жид​кости значения коэффициент 
[image: image342.wmf]m

 понижается и при некоторой величине 
[image: image343.wmf]Re

 практически   стабилизируется   (
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Эта стабилизация обусловлена тем, что при истечении жид​костей небольших вязкостей, которое происходит при достаточно высоких числах 
[image: image345.wmf]Re

, имеет место значительное сжатие струи и весьма небольшое гидравлическое сопротивление, ввиду чего величина коэффициента 
[image: image346.wmf]m

 в этом случае определяется в основном сжатием струи, которое при некотором значении  
[image: image347.wmf]Re

 практически стабильно.

При малых значениях 
[image: image348.wmf]Re

 влияние вязкости настолько велико и торможение у кромки столь значительно, что струя почти не сжимается (
[image: image349.wmf]1
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), а следовательно, 
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. Расход жидкости в этой зоне пропорционален напору в первой степени, а следовательно, коэффициент расхода практически пропорционален числу 
[image: image351.wmf]Re

. Ввиду того, что эта зона характерна нестабильным значением коэффициента 
[image: image352.wmf]m

, ее следует по возможности избегать.

Поскольку коэффициент ц. по достижении некоторой вели​чины 
[image: image353.wmf]Re

 фактически стабилизируется, расход жидкости при числах 
[image: image354.wmf]Re

, превышающих это значение, практически не зависит от вязкости жидкости. Благодаря этому представляется возмож​ным создать дроссели, обеспечивающие постоянный расход в ши​роком температурном диапазоне (см. стр. 398).

Однако коэффициент расхода 
[image: image355.wmf]m

 зависит от формы входных кромок и от полноты сжатия струи. При выполнении на входных кромках фасок или закруглений относительной глубины 
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 коэффициент расхода повышается до 0,82. При закруглении входных кромок радиусом 
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 сжатие струи устраняется, и отверстие полностью заполняется жидкостью, ввиду чего коэффициент расхода повышается до 0,95—0,96.

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

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

При истечении маловязких жидкостей через круглое отвер​стие, расположенное в центре диафрагмы, коэффициент сжатия 
[image: image359.wmf]1

e

 при неполном сжатии струи вычисляют по эмпирическому вы​ражению
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где 
[image: image361.wmf]d

 и 
[image: image362.wmf]D

 - диаметры отверстия и поперечного сечения трубопровода;


[image: image363.wmf]e

 - коэффициент сжатия при полном (совершенном) сжатии (можно принимать для реальных условий 
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Расход жидкости через диафрагмы в трубе расходомерного устройства вычисляют по выражению
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где 
[image: image366.wmf]D

 и 
[image: image367.wmf]d

 - диаметры сечения трубы и дроссельного отверстия в диафрагме;


[image: image368.wmf]p

D

 и 
[image: image369.wmf]r

 - перепад давления жидкости и ее плотность.

Ниже приведены практические данные по коэффициентам сжатия 
[image: image370.wmf]e

 и расходу 
[image: image371.wmf]

 EMBED Equation.3  [image: image372.wmf]m

 для случая установки дроссельной шайбы в трубе (см. рис. 36, б) при различных значениях отношения 
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 (где 
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 и 
[image: image375.wmf]D

 - диаметры отверстия и трубы).
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Истечение в среду с противодавлением. Величина коэффициента расхода через отверстие в диафрагме фактически не зависит от того, происходит ли истечение из отверстия в атмосферу (незатопленное отверстие) или в пространство, заполненное жид​костью (затопленное отверстие) под атмосферным давлением. Однако при истечении в среду с противодавлением коэффициент расхода 
[image: image377.wmf]m

 выше, чем при истечении в среду с атмосферным дав​лением.

На рис. 37 представлены результаты опытов по истечению жидкости   АМГ-10   с   вязкостью   при   
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 EMBED Equation.3  [image: image380.wmf]сек
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, через дроссельную шайбу с диаметром отверстия 
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 EMBED Equation.3  [image: image382.wmf]мм

и относительной длиной канала 
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 - длина канал (толщина шайбы), под уровень жидкости при противодавлениях 
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 и 
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 и без противодавления (кривая 
[image: image389.wmf]а

); требуемой диапазон чисел Рейнольдса был получен путем подбора перепада давлений на дроссельной шайбе, величина которого изменялась от 0,1 до 200 
[image: image390.wmf]2

/

см

кГ

.

Из приведенного графика следует, что повышение противо​давления среды, в которую происходит истечение, сопровож​дается повышением коэффициента 
[image: image391.wmf]m

 при том же перепаде давления на дроссельной шайбе. Наблюдавшееся в этих условиях повыше​ние коэффициента 
[image: image392.wmf]m

 является, по-видимому, следствием утолще​ния (раздавливания) под действием противодавления струи при проходе ею входных кромок отверстия и соответственно — повы​шения коэффициента сжатия 
[image: image393.wmf]e

; при известной величине противо​давления струя утолщается настолько, что она будет касаться не только входных, но и выходных кромок отверстия (
[image: image394.wmf]1
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), в результате чего отверстие приобретает свойства цилиндриче​ского насадка (см.  стр. 89).

При отверстиях с очень малой относительной длиной 
[image: image395.wmf]2
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 подобный эффект при испытанных противодавлениях не наблю​дался и коэффициент расхода при всех испытанных противодав​лениях (до 40 
[image: image396.wmf]2
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) сохранялся таким же, как и при истечении в среду с нулевым давлением.

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

ТЕЧЕНИЕ ЖИДКОСТИ ЧЕРЕЗ НАСАДКИ

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

Распространенными являются цилиндрические насадки, выхо​дящие из резервуара наружу (насадок Вентури) (рис. 38, а) и входящие внутрь резервуара (насадок Борда) (рис. 38, б).

При истечении жидкости через внешний цилиндрический насадок (короткая труба длиной 5, равной нескольким диамет​рам 
[image: image397.wmf]d

 ее отверстия 
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 без закругления входной кромки) или через отверстие, выполненное в стенке корпуса гидроагрегата соответствующей толщины, расход жидкости при этом же диаметре больше примерно на 30%, чем при истечении через отверстие в тонкой стенке.

Роль насадка в гидросистемах машин обычно выполняют отверстия в стенках гидроагрегатов (см. рис. 36, в), если толщина стенки больше диаметра 
[image: image399.wmf]d

 отверстия в 3—4 раза.

Увеличение расхода при истечении жидкости из насадка обусловлено тем,    что   струя   на  выходе   из насадка   не сжимается (струя касается также и выходных кромок отверстия; см. рис. 36, в), а, следовательно, диаметр сечения струи на выходе равен диаметру отверстия, в соответствии с чем 
[image: image400.wmf]j
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. Однако при этом скорость потока жидкости несколько уменьшается вследствие наличия вязкостного сопротивления, а следовательно, коэффициент 
[image: image401.wmf]j

 будет меньше, чем при истечении через отверстие диафрагмы; кроме того, он будет зависеть от вязкости жидкости.

Практически значения коэффициентов 
[image: image402.wmf]m

 и 
[image: image403.wmf]j

 для распростра​ненных в гидросистемах жидкостей и режимов истечения можно принимать для внешнего и цилиндрического насадка равными 
[image: image404.wmf]82
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Следует указать, что вследствие понижения давления в сечении насадка с сжатой струей в нем выделяются пузырьки воздуха, в результате чего в жидкость попадает воздух, причем жидкость, вытекающая из насадка,  приобретает мутный цвет.

Течение жидкости во внутреннем насадке (см. рис. 38, б) аналогично течению во внешнем, однако условия входа жидкости несколько хуже вследствие большего изгиба линий тока, поэтому коэффициент расхода этого насадка меньше, чем внешнего, и равен примерно 0,72. Эти насадки применяются в заборных устройствах баков гидросистем, в которых в целях устране​ния попадания в заборный штуцер механических частиц с боль​шим удельным весом предусматривается некоторый невырабатываемый объем жидкости.
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Рис. 38. Схемы насадков

Расход жидкости через цилиндрический насадок (или соответ​ственно через отверстия в стенке корпуса гидроагрегата) может быть увеличен путем закругления входной кромки (рис. 38, в) Коэффициент расхода при закругленных кромках достигает 
[image: image406.wmf]95
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. С увеличением перепада давления и уменьше​нием сечения такого насадка коэффициент расхода повышается. Коэффициент расхода повышается также с увеличением радиуса закругления.

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

Вследствие сложности выполнения коноидального насадка его очертание в инженерной практике заменяют очертанием по дуге круга, причем в пределе, когда радиус 
[image: image407.wmf]r

 кривизны входной кромки равен толщине 
[image: image408.wmf]s

 стенки, подобный цилиндрический насадок прак​тически превращается в коноидальный (см. рис. 36, г).

Значения рассматриваемых коэффициентов в случае плавного закругления входных кромок можно принимать в зависимости от числа 
[image: image409.wmf]Re

 равными: 
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, причем большим числам 
[image: image411.wmf]Re

 соответствуют меньшие значения коэффициента 
[image: image412.wmf]m

.

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

Помимо цилиндрических, применяются конические сходя​щиеся (рис. 38, г) и расходящиеся (рис. 38, д) насадки. Сходящиеся насадки обеспечивают минимальные потери давления, а, следова​тельно, и экономическое расходование энергии. Они нашли при​менение в сервомеханизмах типа «струйной трубки» (см. стр. 501), а также для привода прочих силовых и управляющих органов. Широко применяются они в технике для образования пожарных и гидромониторных струй и др. С увеличением угла 
[image: image413.wmf]a

 коэффициент расхода в этих насадках достигает значения 
[image: image414.wmf]98
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. Значения этого коэффициента приведены ниже:

Угол насадка 
[image: image415.wmf]a

 в 
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Коэффициент расхода 
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                    0,873   0,925            0,937          0,946
0,948          0,952      0,957
При закруглении входных кромок (рис. 38, ё) коэффициент расхода несколько повышается. Большим коэффициентом расхода характеризуются расходящиеся конические насадки. Для узкого сечения он достигает значения 
[image: image418.wmf]983
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Расходящиеся насадки применяются для обеспечения высоких расходов при малых перепадах давления и малых сечениях ка​нала. Кроме того, они применяются для преобразования скорости в давление (например, в инжекторах, диффузорах) и для повышения давления во всасывающих камерах насоса. Угол конусности 
[image: image420.wmf]a

 обычно равен 
[image: image421.wmf]o

14

. При более высоких углах возможен отрыв потока жидкости от стенок насадка, в результате чего эффект конусности будет потерян.

ТЕЧЕНИЕ ЖИДКОСТИ В УЗКИХ (КАПИЛЛЯРНЫХ) ЩЕЛЯХ

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

Действие щелевых уплотнений основано на физических свой​ствах реальных (вязких) жидкостей оказывать сопротивление деформациям. Математически величина искомого сопротивления ньютоновской жидкости (ньютоновской жидкостью называется абстрактная модель жидкости, в которой напряжение сдвига слоев жидкости пропорционально скорости сдвига) определяется зависимостью Ньютона [см. формулу (11)], согласно которой касательное напряжение между двумя слоями ламинарного потока пропорционально градиенту скорости  


[image: image422.wmf]dy
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 вдоль нормали к оси потока.

Установлено, что течение жидкостей в капиллярных щелях подчиняется до определенного размера щели общим законам гидравлики; критическое число Рейнольдса, при превышении которого нарушается ламинарность потока, обычно соответствует
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где 
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 - величина щели;
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 и 
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 - скорость течения и коэффициент кинематической вязкости жидкости.

Поскольку размеры щели 
[image: image427.wmf]s

 в гидроагрегатах не превышают 10—15 
[image: image428.wmf]мк

, поток жидкости для распространенных условий работы (давлений и вязкостей жидкостей) носит обычно ламинарный характер. Исключением могут явиться гидросистемы высоких температур и давлений (
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На рис. 39, а представлена типовая схема течения жидкости под действием перепада давления 
[image: image431.wmf]2

1

p

p

p

-

=

D

 между двумя параллельными пластинами, находящимися одна от другой на таком расстоянии, что образуют капиллярную щель размером (высотой) 
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.

Допустим, что размер пластин достаточно велик, чтобы считать поток  двухмерным,   и  что  распределение  скоростей  в  сечении между пластинами имеет параболический характер, соответствую​щий ламинарному течению.

Рассмотрим некую элементарную частицу 
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 жидкости, нахо​дящуюся у нижней пластины. Силе, возникающей под действием перепада давления 
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 противодействует напряжение сдвига 
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, действующее на нижнюю поверхность (плоскость) 
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 на верхней поверхности напряжение сдвига действует в обратном направле​нии, поскольку слой жидкости, прилегающий к этой поверх​ности, движется со скоростью, большей, чем эта частица. В связи с уменьшением скоростного градиента напряжение сдвига на верхней плоскости сдвига меньше, чем на нижней, на бесконечно малую величину.

Из условия равновесия действующих сил имеем
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Рис. 39. Расчетные схемы течения жидкости под давлением через плоскую щель, образованную неподвижными (а) и подвижными (б) стенками
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можно написать
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Интегрируя это выражение дважды по 
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Постоянные интегрирования 
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Максимальная скорость потока 
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 (для середины потока см рис. 41, а) и равна
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Так как скорость потока уменьшается соответственно второй степени величины 
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, то распределение скорости по сечению потока будет параболическим.

Средняя скорость потока
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Ввиду того, что давление уменьшается по линейному закону, градиент давления равен 
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где 
[image: image462.wmf]L

 - длина щели в направлении движения потока жидкости.

Расход жидкости через единицу длины щели в плоскости, перпендикулярной к плоскости 
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, равен
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Для ширины 
[image: image465.wmf]w

 щели в плоскости, перпендикулярной к потоку, расход при ламинарном течении равен 
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а перепад давления 
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где 
[image: image468.wmf]w

 - ширина щели в направлении, перпендикулярном к движению потока жидкости;
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 - градиент давления по длине щели в направлении потока;
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 и 
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 - коэффициенты динамической и кинематической вязкости;
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 и 
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 - объемный вес жидкости и ускорение силы тяжести.

Приравняв общее выражение потерь 
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 [см. уравнение (55)] к выражению (86) и подставив 
[image: image475.wmf]f

Q

u

/

=

 и 
[image: image476.wmf]ws

f

=

, получим

                                                     
[image: image477.wmf]Re

24

24

=

=

us

n

l

.                                                    (87)

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

Поскольку изменения вязкости жидкости в щели носят слож​ный характер, при практических расчетах в приведенные выше выражения приближенно вводят среднее значение вязкости
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где 
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 и 
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 - кинематическая вязкость жидкости при фактических температурах и давлениях на входе в щель и на выходе из нее.

Теряемая при этом мощность эквивалентна работе, затрачиваемой на продавливание жидкости через щель, образованную этими пластинами: 
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Течение через щель с подвижной стенкой. Характерным для гидросистем является также течение жидкости под действием перепада давления 
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 между двумя пластинами (по​верхностями), удаленными одна от другой на расстояние 
[image: image483.wmf]s

, одна из которых неподвижна, а вторая перемещается относительно первой со скоростью 
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 (см. рис. 39, б). Допустим, что нижняя пластина перемещается со скоростью 
[image: image485.wmf]n

 относительно неподвиж​ной верхней пластины. В соответствии с этим в рассмотренных выше уравнениях, описывающих движение жидкости, должен быть учтен перенос жидкости движущейся пластиной (с учетом фрикционного движения жидкости).

Интегрируя уравнение (79), получим
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Для рассматриваемого случая фрикционного движения жидкости граничные условия будут
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где 
[image: image491.wmf]n

 - скорость движения пластины может быть величиной положительной или отрицательной в зависимости от того, совпадает ли направление движения границы с направлением течения жидкости или противоположно ему (рис. 39, в).

С учетом последнего можем написать
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Отсюда находим
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В этом случае
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Общий расход (утечка) жидкости
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Интегрируя и произведя соответствующие преобразования, получим
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При принятом условии 
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Течение через кольцевую щель. Расчет утечек через концентрическую кольцевую щель (рис. 40, а) рассчитывается при ламинарном течении по выражению (85) с заменой 
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 - средний диаметр щели:
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Среднюю скорость потока жидкости можно представить выражением
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где 
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 - площадь сечения щели; для приведенных выше расчетов применительно к единице длины 
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Подставив в эту формулу значение 
[image: image509.wmf]Q

 из формулы (90), получим
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Отсюда перепад давления
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Величину расхода утечки жидкости через щель с учетом движения цилиндра (поршня) можно определить [см. формулу (89)] так:
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[image: image513.png]



Рис. 40. Расчетные схемы течения жидкости:

а – концентричная кольцевая щель; б – эксцентричная кольцевая щель

Для выражения закона течения жидкости в безраз​мерной форме введем понятие гидравлического радиуса для кольцевой щели, под которым будем понимать отноше​ние удвоенной площади по​перечного сечения потока к смоченному периметру. Для кольцевых  щелей  гидравлический радиус в  этом  случае равен  ширине щели  (номинальной величине зазора) 
[image: image514.wmf]s

.

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

                                                           
[image: image515.wmf]m

r

n

su

su

=

=

Re

.

Закон сопротивления для кольцевой (концентрической) щели при ламинарном течении выразится уравнением [см. также выражение (87)]
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Влияние эксцентричности щели. В реальных гидроагрегатах плунжер (поршень) занимает относительно цилиндра эксцентричное положение. Учитывая, что абсолютная величина зазора 
[image: image517.wmf]s

 в рассматриваемых агрегатах ничтожно мала по сравнению с величинами диаметров плунжера и цилиндра, можем приближенно написать (см. рис. 40, б).
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где 
[image: image519.wmf]a

 - величина радиального зазора для положения, соответствующего углу 
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;
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 - эксцентрицитет;
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 - относительный эксцентрицитент;


[image: image523.wmf]r

R

s

-

=

 - величина радиального зазора при концентричном расположении плунжера и цилиндра;
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 и 
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 - радиусы цилиндра и плунжера.

Выделив элемент зазора шириной 
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 и, рассматривая его как плоскую щель, можно записать с учетом уравнения (91) выражение для элементарного расхода
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Проинтегрировав, получим расход жидкости через зазор:
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где 
[image: image529.wmf]Q

 - расход при основном расположении плунжера.

Учитывая, что максимальное значение эксцентрицитета 
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 равно номинальному радиальному зазору 
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, можно написать
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где 
[image: image533.wmf]э

Q

 - расход жидкости при максимальном значении эксцентрицитета.

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

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

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

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

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

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

Эти законы гидродинамики справедливы лишь для сечения потока, несоизмеримо большего в сравнении с радиусом действия поля твердой фазы (металла), порядок величины которого обычно составляет от десятых долей микрона до 1 
[image: image535.wmf]мк

. В каналах же, размеры которых одного порядка величин с радиусом действия поля твердой фазы, объемный эффект может полностью исчезнуть, а процесс течения жидкости определится свойствами жидкости в граничном ее слое. Эти свойства граничных слоев определяются в основном не объемными структурными и физико-химическими свойствами молекул, а влиянием на них межфазного силового поля вблизи твердых стенок и взаимодействием молекул друг с другом и с полем этих стенок.

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

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

На рис. 41, а показаны графики, построенные по результатам экспериментов, проведенных с плоскими щелями, на масле АМГ-10 заводской очистки от загрязнений при перепаде давления 24,4 
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. Кривая 1 показывает, что утечки через щель размером 10 
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 (ширина и длина щели по ходу утечек равна 18 
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 с те​чением времени почти прекращаются. Для щели размером 13 
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 (кривая 2) (ширина щели 27 
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 и длина 30 
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) утечки вначале уменьшаются,   а   затем   стабилизируются.   При   величине   щели 
[image: image542.wmf]20

>

s



 EMBED Equation.3  [image: image543.wmf]мкм

 влияние на утечку облицерации щели практически не сказывается и последняя остается постоянной в течение неограниченного времени.
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Рис. 41. Фактические утечки жидкости через плоскую капиллярную щель в зависимости от размера щели и загрязненности жидкости
На рис. 41, б приведены результаты проливок через плоскую капиллярную щель (размер щели 12 
[image: image545.wmf]мк

, длина по направлению течения жидкости 7,5 
[image: image546.wmf]мм

 и ширина перпендикулярна потоку 10,5 
[image: image547.wmf]мм

) керосина, имеющего различную степень загрязненности (0,0002336% и 0,002147% по объему). На оси ординат отложено отношение 
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, где 
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 - утечки по истечении некоторого времени от начала эксперимента и 
[image: image550.wmf]нач
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 - утечки в начале эксперимента.

Процесс заращивания щели протекает особенно интенсивно, когда размер частиц загрязнителя соизмерим с величиной зазора. Полное заращивание щели в этом случае может произойти в те​чение  1 
[image: image551.wmf]мин

 и менее.

Однако заращивание (облитерация) щели, и в частности при работе на масле АМГ-10, наблюдается даже при очень тщательной его очистке,   причем   и  в этом случае  утечки жидкости через 10-микронную щель через непродолжительное время проливок полностью прекращались.

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

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

будет уменьшаться и сила взаимодействия частиц с по​верхностью щели и между собой; при известной толщи​не адсорбционного покрытия средние слои становятся на​столько рыхлыми, что не могут противодействовать усилию сдвига от действия сил перепада давления жид​кости, в результате чего они будут выдавливаться из щели. Практически толщина адсорбционных слоев мине​рального масла на поверх​ности твердых тел (металла), обладающих   высокой   упругостью формы, способной надежно противодействовать выдав​ливанию его из зазора составляет от одного до нескольких десятых долей микрометра. Толщина же слоя, обусловливающего облитерацию щели, с учетом влияния загрязнений масла, равна для распространенных их марок 4—5 
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, в соответствии с чем полная облитерация может наблюдаться лишь в щелях шириной 8—10 
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.
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Рис. 42. Зависимость утечек жидкости через плоскую щель от времени и перепада давления
Интенсивность процесса образования рассматриваемого слоя зависит при всех прочих равных условиях от расхода жидкости через щель, повышаясь с увеличением его. Такая зависимость объясняется тем, что с увеличением расхода жидкости увеличи​вается количество проходимых через щель в единицу времени полярно-активных молекул и частиц загрязнителя. В соответствии с этим интенсивность заращивания зависит при всех прочих равных условиях от величины перепада давления жидкости, уве​личиваясь с его повышением.

На рис. 42 представлены кривые зависимости снижения утечек масла АМГ-10 через плоскую  щель размером 6 
[image: image555.wmf]мкм

  (ширина щели 30 
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 и длина по ходу утечек 27 
[image: image557.wmf]мм

) в зависимости от перепада давления.

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

Гидростатический подшипник

В современных конструкциях высокооборотных насосов и гидромоторов  (см. рис. 192) применяются гидростатические опорные пяты (подшипники), в которых смазка эффективна при сколь угодно малых скоростях, что очень важно, например, при пуске гидромотора. Смазка в этих подшипниках обеспечивается подачей в зазор между трущимися поверхностями жидкости под таким давлением, при котором внешняя нагрузка уравновешивается силой давления жидкости и одна из скользящих поверхностей всплывает, теряя при этом контакт с другой. Благодаря этому представляется возможным воспринять масляной пленкой большие нагрузки без контакта металлических поверхностей.

На рис. 43, а показана расчетная схема подобной кольцевой гидростатической пяты.
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Рис. 43. Расчетная схема торцового гидростатического подшипника (а) и схема разгруженной опорной пяты поршня насоса (б)

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

Для нахождения градиента давления 
[image: image561.wmf]p

 для рассматриваемой плоской кольцевой щели в функции ее радиуса 
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 преобразуем уравнение (85):
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Подставив значение 
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Суммируя перепады на радиусе 
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 от 
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, находим давление:
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Для 
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 в результате уравнение для расхода через плоскую щель примет вид
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Грузоподъемность подшипника определится по выражению 

                                                    
[image: image574.wmf]ò

×

+

=

R

R

rdr

p

R

p

P

0

2

2

0

0

p

p

.

Подставив значение 
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 из выражения (98), получим 

                                                     
[image: image576.wmf]ò

÷

ø

ö

ç

è

æ

+

=

R

R

rdr

r

R

g

s

Q

R

p

P

0

ln

12

3

2

0

0

ng

m

p

.

Подставив из уравнения (99) значение 
[image: image577.wmf]Q

 и произведя интегрирование, получим выражение для расчета грузоподъемности кольцевого гидростатического подшипника:
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В большинстве конструкций гидромашин гидростатические (плавающие) подшипники (пяты) питаются от рабочей среды этой машины без применения вспомогательного источника давления.

Одна из конструкций подобной пяты, применяемой в конструкциях поршневых насосов с осевым расположением поршней представлена на рис. 43, б. Подвод жидкости из рабочего цилиндра насоса к скользящим сферической и плоской поверхностям осуществляется через осевые каналы поршня 1 и опорного башмака (пяты) 2. Этот подпятник предназначен для восприятия нагрузки от силы рабочего давления 
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 жидкости на поршень 1 диаметром 
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Условие равновесия действующих в этой схеме сил имеет вид
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где 
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 и 
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 - давление, развиваемое насосом, и давление в камере (проточке) опорного башмака.

Расход (утечка) жидкости через торцовую щель может быть вычислен по уравнению (99) с заменой 
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Приравнивая этот расход через капиллярное осевое отверстие в поршне, вычисляемому по уравнению (51), получим уравнение для определения диаметра 
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 отверстия:
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ГИДРАВЛИЧЕСКИЙ УДАР

В связи с применением высоких скоростей течения жидкостей в трубопроводах гидросистем современных машин (в ряде случаев эти скорости достигают 30
[image: image590.wmf]сек

м

/

), а также в связи с распространением в них быстродействующих распределительных устройств (скорости переключения доведены до тысячных долей секунды) важное значение приобретают вопросы, связанные с эффектом гидравлического удара, при котором забросы давления в гидросистеме. Подобные запросы снижают ресурс работы трубопроводов и агрегатов, а в отдельных случаях могут вызвать их разрушение; в частности, при гидроударах наблюдаются случаи разрушения охлаждающих радиаторов, корпусов фильтров и прочих гидроагрегатов. Кроме того, ударные забросы давления служат ложными сигналами, вызывающими нежелательные срабатывания датчиков и реле различных автоматических гидравлических приборов.

Гидравлическим ударом в общем случае называют забросы давления, сопровождающие всякий переходный процесс в жидкости от одного установившегося режима в жидкости к другому, обусловленный, к примеру, пуском и остановкой гидравлического механизма или иным изменением режима его работы. В частности, переходные процессы в гидросистемах с насосами постоянной производительности в основном обусловлены периодическими срабатываниями автомата разгрузки насоса, переключающими насосы на рабочий или холостой режим. 

Аналогичное явление наблюдается и при переключении распределителей. Испытания показали, что при переключении распределителей с положительным перекрытием (см. рис. 190, а) и клапанной разгрузкой насоса забросы при рабочих давлениях 100
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 достигали значений 150
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 и выше (максимальное давление достигало 250
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). Увеличение длины сливного трубопровода повышает заброс давления при срабатывании автомата разгрузки.

Из всего многообразия возможных форм, задающих возмущений, вызывающих гидравлический удар, нами будут рассмотрены лишь случаи возмущения, вызванные скачкообразным изменением скорости жидкости, при котором гидравлический удар достигает максимального значения.

Расчет величины ударного давления производят, пользуясь уравнением живых сил, согласно которому кинематическая энергия движущейся жидкости преобразуется в работу упругой деформации стенок трубы и сжатия жидкости. Для случая мгновенного полного перекрытия прямолинейного отрезка простого трубопровода, заполненного движущейся жидкостью, ударное повышение давления может быть вычислено по уравнению Н.Е.Жуковского (см. стр. [36]):
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где 
[image: image595.wmf]r

 - плотность жидкости;


[image: image596.wmf]a

 - скорость ударной волны (скорость распространения импульса давления) в жидкости, заключенной в трубе;


[image: image597.wmf]0

u

 - начальная скорость движения жидкости в трубе (до начала перекрытия трубопровода).

Приведенное выражение будет справедливо, если перекрытие трубопровода произошло «мгновенно», т.е. для случая, когда время 
[image: image598.wmf]t

 перекрытия трубопровода меньше значения так называемого периода трубопровода (фазы удара) 
[image: image599.wmf]t

, под которым понимается время пробега ударной волной длины рассматриваемого участка трубопровода (от задвижки до источника расхода и обратно):
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где 
[image: image601.wmf]L

 - длина участка трубопровода от источника расхода до задвижки.

При этом условии перекрытие трубопровода заканчивается до того, как ударная волна, отраженная от источника расхода, вернется к задвижке. Гидравлический удар при этом определится полной потерей жидкостью скорости, в соответствии с чем повышение давления будет максимальным. Подобный гидравлический удар принято называть полным или прямым.

Из сказанного следует, что заброс давления при прямом гидравлическом ударе достигнет предельного значения лишь на том участке трубопровода, считая от задвижки (перекрывного крана), по которому успеет распространиться прямая ударная волна, возникающая в момент полного закрытия задвижки, до встречи ее с обратной волной, отраженной от источника расхода.

Очевидно, что максимально возможное для возникновения прямого гидравлического удара значение времени перекрытия трубопровода (закрытия крана) равно 
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. Предельное ударное давление, равное по величине ударному давлению при мгновенном перекрытии трубы, будет наблюдаться при этом значении 
[image: image603.wmf]t

 лишь у самой задвижки. В остальных же сечениях по мере приближения к источнику расхода повышение давления снижается до значения давления в последнем.

При условии 
[image: image604.wmf]a
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, т.е. при более медленном, чем рассмотрено выше, перекрытии трубопровода, ударное повышение (заброс) давления определится лишь той частью начальной скорости жидкости 
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, которая будет потеряна (погашена) за время, равное периоду трубопровода 
[image: image606.wmf]t

. При этом условии обратная волна, отразившись от источника расхода, возвратится к задвижке (крану) раньше, чем трубопровод будет полностью перекрыт. Подобный удар принято называть непрямым или неполным.

Ударное повышение давления в этом случае определится выражением
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где 
[image: image608.wmf]u
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 - уменьшение (потеря скорости жидкости в трубе), вызванное частичным перекрытием ее задвижкой, за время, равное периоду трубопровода 
[image: image609.wmf]t

;


[image: image610.wmf]0
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 - начальная скорость движения жидкости (скорость до начала перекрытия трубы);


[image: image611.wmf]u

 - измененная скорость жидкости (скорость к моменту прихода к задвижке обратной ударной волны, отраженной от источника, расхода).

Допустив, что изменение скорости потока в трубе протекает равномерно, расчетное значение потери скорости 
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 за время 
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 можно приближенно вычислить по выражению
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Заброс давления 
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 при непрямом (неполном) ударе (
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) может быть вычислен также по выражению
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С учетом предыдущих уравнений последняя зависимость может быть представлена в виде
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Скорость ударной волны. Входящая в приведенные выражения скорость 
[image: image619.wmf]a

 ударной волны (импульс давления) в упругой жидкости, заключенной в упругий трубопровод, определяется по уравнению
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где 
[image: image621.wmf]r

 - плотность жидкости;
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 и 
[image: image623.wmf]s

 - внутренний диаметр и толщина стенки трубы;


[image: image624.wmf]K

 - объемный модуль упругости жидкости; дли деаэрированного минерального масла можно принять 
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[image: image627.wmf]E

 - модуль упругости материала трубы; для труб из стали 1Х18Н9Т можно принимать 
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В соответствии с этим выражение (104) для вычисления ударного давления в упругой трубе (
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~) при полном (прямом) ударе примет вид
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где 
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 - скорость звука в упругой жидкости, заполняющей трубу с упругими стенками (
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Эта скорость для воды (плотность 
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При наличии в масле нерастворенного воздуха в последнюю формулу подставляется вместо объемного модуля упругости жидкости значение приведенного объемного модуля упругости смеси жидкости с воздухом (см. рис. 33). В соответствии с этим скорость ударной волны, а, следовательно, и величина ударного давления будут ниже, чем при деаэрированной жидкости.

Для трубы с абсолютно жесткими стенками (
[image: image647.wmf]¹
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~) скорость распространения ударной волны равна скорости распространения звука в данной жидкой среде с плотностью 
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 и объемным модулем упругости 
[image: image649.wmf]K

:

                                                     
[image: image650.wmf]r

K

a

=

.                                                       (111)

Подсчеты показывают, что упругая деформация стенок распространенного стального трубопровода снижает скорость ударной волны по сравнению со скоростью в случае абсолютно жестких стенок практически на 9%, причем это снижение будет тем больше, чем выше при всех прочих равных условиях отношение 
[image: image651.wmf]s

d

. Из приведенного примера также следует, что величина ударного давления в стальных трубах превышает при тех же условиях ударное давление в медных и дюралевых трубах. Практически величина ударного давления в последних трубах на 8-10% ниже, чем в стальных при тех же условиях.

Заброс ударного давления в трубопроводе уменьшается с повышением местных гидравлических потерь, которые вызывают также затухание (демпфирование) колебаний и уменьшают их длительность. Учитывая демпфирующий эффект местных сопротивлений, их часто используют для гашения гидравлического удара. Для этой цели в трубопровод устанавливают одну или несколько дроссельных шайб, с помощью которых достигается сглаживание фронта ударной волны и смягчение эффекта гидравлического удара на участке после дросселя.

Действие такой шайбы обусловлено как местным гидравлическим сопротивлением, так и инерционным эффектом течения жидкости через дроссельный канал. Ввиду этого чем меньше сечение этого канала по сравнению с сечением магистрали и чем больше длина этого канала, тем более высокими будут инерционные его свойства, а, следовательно, и эффективность гашения гидравлического удара.

 Гидравлический удар в отводах. Повышение давления при гидравлическом ударе в каком-либо трубопроводе гидросистемы вызывает в результате возмущения давления эффект гидравлического удара во всех отводах от него, в том числе и тупиковых.

Это обусловлено тем, что давление, возникающее в трубопроводе при гидравлическом ударе, распространяясь по отводу, развивает в нем вследствие деформации его стенок и жидкости движение последней к тупику. В результате создаются условия для развития волнового процесса, что и в случае перекрытия трубы с движущейся жидкостью, с той лишь разницей, что началу этого процесса предшествует полное перекрытие трубы и что возмущающим давлением здесь является ударное давление, действующее у начала тупика.

Аналогичный эффект гидравлического удара наблюдается также при мгновенных (скачкообразных) подключениях жестких тупиковых отводов и емкостей, заполненных жидкостью, к источнику более высокого давления (к рабочей магистрали гидросистемы, пневмогидравлическому аккумулятору и пр. рис. 44, а). В том случае, если время 
[image: image652.wmf]t

 открытия крана при подключении тупиковой трубы (отвода) меньше периода трубопровода 
[image: image653.wmf]t

, то давление, развивающееся в результате гидравлического удара в тупике, превышает возмущающее давление (давление перед краном) почти в 2 раза.

На рис. 44, б представлен график колебаний давления в тупи​ковой стальной трубе 3, заполненной жидкостью при нулевом давлении, при мгновенном соединении с помощью быстродействую​щего крана 2 с электромагнитным управлением (время переклю​чения ~5
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) с газогидравлическим аккумулятором 1, заря​женным до давления 
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. Затухание колебания давления длилось в этом случае 0,25 
[image: image657.wmf]сек

 с общим числом колеба​ний ~15; давление при первом цикле колебания повысилось (за 0,04 
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Рис. 44. Схема, иллюстрирующая гидроудар в тупиковом отводе:

а – тупиковая труба; б – график колебания давления

Эффект гидравлического удара в тупиковом отводе имеет большое практическое значение, поскольку любая из недействую​щих в какой-либо момент гидравлических магистралей разветв​ленного напорного трубопровода может рассматриваться как тупиковый отвод, затвор в котором создается присоединенным на его конце каким-либо агрегатом, перекрывающим этот отвод. К тупиковым отводам могут быть также отнесены линии питания различных измерительных и контрольных приборов: манометров, индикаторов и прочих реле. При скачкообразных подключениях этих линий к магистралям с более высоким давлением или при резких колебаниях давления в этих источниках показания при​боров могут значительно превышать фактическое давление в си​стеме, что может вызвать разрушение приборов или быть при​чиной ложных сигналов в системе гидроавтоматики.

Гидравлический удар в силовых цилиндрах. Большой практи​ческий интерес представляет гидравлический удар в силовых цилиндрах и в других закрытых жестких емкостях, ударные дав​ления  в  которых  могут нарушить,  в  результате  выдавливания уплотнительного кольца в уплотняемый зазор, герметичность соединений, а также вызвать разрушение самих емкостей и их элементов. Опыт показывает, что максимальные значения ударных давлений при волновом переходном процессе в системе силового цилиндра с весовым поршнем могут при определенных условиях значительно превышать ударное давление при прямом гидравли​ческом ударе в трубе, определяемое по уравнению (104). Так, например, испытания показывают, что ударные давления при мгновенной остановке движущегося поршня силового цилиндра с помощью жесткого упора могут достигать при распространен​ных скоростях  (~ 12 
[image: image665.wmf]сек

м

/

) движения жидкости  в  подводящем трубопроводе трех- и четырехкратного значения рабочего давления в системе (в источнике питания).

Аналогичные ударные забросы давления наблюдаются также при остановке поршня путем мгновенного перекрытия слив​ного трубопровода. На рис. 45, а  показана кривая колебания давления жидкости в месте ввода ее в силовой цилиндр при мгно​венном перекрытии сливного трубопровода цилиндра с движу​щемся поршнем. Давление при движении поршня 42 
[image: image666.wmf]2

/

см

кГ

, что соответствует рабочему давлению в питающем газогидравлическом аккумуляторе. В точке 
[image: image667.wmf]a

 поршень цилиндра путем мгновенного перекрытия сливного трубопровода, по которому отводилась жидкость из нерабочей полости цилиндра, был заторможен. При этом давление у ввода в цилиндр возросло за отрезок времени, равный ~0,025 
[image: image668.wmf]сек

 до величины 120 
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 что соответствует превышению ударного давления над давлением источника питания примерно в 3 раза. По достижении максимального значения давле​ние резко (за ~0,01 
[image: image670.wmf]сек

) понижается до нуля и после затухающих колебаний в течение 0,3 
[image: image671.wmf]сек

 устанавливается на уровне давления источника питания (аккумулятора).
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Рис. 45. Колебания давления в силовом цилиндре при мгновенной остановке его поршня (а) и в насосе, работающем в режиме кавитации (б)

Гидравлический удар в насосах. Гидравлический удар в насо​сах может быть вызван различными причинами, однако особого внимания заслуживают удары, наблюдаемые при работе насоса в кавитационном режиме. Удар в этом случае обусловлен тем, что при соединении недозаполненной жидкостью вследствие ее кавитации рабочей камеры насоса с нагнетательной линией гидро​системы (с выходной линией насоса) возникает обратный поток жидкости в эту камеру, сопровождаемый ударными забросами давления в ней. Поскольку при этом возможны (вследствие высо​ких перепадов давления между нагнетательной линией и рабочей камерой) большие скорости обратного потока жидкости, ударные забросы давления в камерах насоса могут достигать значений, способных вывести насос из строя.

Кроме того, волны повышенного ударного давления, возни​кающие при гидравлическом ударе в насосе, распространяющиеся по сети трубопроводов, могут вызвать значительные забросы да​вления даже в местах, удаленных от источника гидравлического удара, и быть причиной шума и выхода из строя различной гид​роаппаратуры.

На рис. 45, б приведены кривые колебаний давления в гидро​системе с рабочим давлением 210 
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 при полетах самолета на высоте 9000 
[image: image674.wmf]м

. Питание гидравлической системы осуществ​лялось семипоршневым насосом, вращающимся со скоростью 3600 
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. Испытания подтвердили, что возникали частотные незатухающие колебания давлений, верхний предел которых дости​гал величины 380 
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 и нижний ~70 
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. Частота колеба​ний равна произведению числа цилиндров на число оборотов насоса.

Такие колебания давления сопровождаются пульсирующим нагружением валика насоса, а также могут вызвать колебания цилиндрового ротора (см. стр.  181).

Гидравлические удары в сливных магистралях. Следует отме​тить, что гидравлические удары с значительными забросами давления могут развиваться и в сливных магистралях. Так, например, при срабатывании автоматов разгрузки насосов (см. стр. 281) наблюдаются разрушения трубопроводов, по кото​рым жидкость отводится в бак.

Гидравлический удар в сливной магистрали наблюдается также при мгновенном перекрытии сливного канала золотника. В этом случае в сливной магистрали благодаря инерции жидкости может создаться глубокий вакуум (~
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) и выше), в резуль​тате жидкость под действием создавшегося перепада давления в баке и образовавшейся вакуумной полости будет перемещаться от бака к золотнику. Если в этот момент произойдет открытие сливного канала золотника (в результате срабатывания автомата разгрузки насоса и прочих причин), произойдет встреча потоков, сопровождающаяся забросом давления.

Величина заброса давления при подобной встрече потоков жидкости равна увеличенной в 
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 раз полусумме их скоростей:
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где 
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 - скорость звуковой волны в данной жидкости;


[image: image685.wmf]1

u

 и 
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 - скорости встречных потоков;
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 - ускорение силы тяжести.

В практике наблюдались забросы давления по этой причине до 170 
[image: image688.wmf]2

/

см

кГ

 при давлении в установившемся режиме 4 – 5 
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Способы снижения величины ударного давления

Снизить величину гидравлического удара можно либо увели​чением   времени 
[image: image690.wmf]t

  переключения   распределителя   (перекрытия трубопровода)  до  значения  
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 либо уменьшением   периода трубопровода, осущест​вляемым обычно с по​мощью различных ком​пенсаторов (гасителей) удара.

Регулирование вре​мени переключения рас​пределителя обычно осу​ществляется с помощью дроссельных реле, при применении которых можно обеспечить за​данное время  
[image: image692.wmf]t

.

Схема подобного ре​ле, предназначенного для плавного выравни​вания давления при мгновенном соединении двух магистралей с большим перепадом дав​ления с помощью быстро​действующего перекрывного крана (задвижки) 9, представлена на рис. 46, а. Реле обычно уста​навливается перед этим краном   и   состоит    из дроссельного плунжерного клапана 3, в котором размещен обрат​ный клапан 2 с конусным затвором, и дозировочного (регулиро​вочного)  поршня 4,  нагружаемого пружиной 5.

Положение реле, показанное на рис. 46, а, соответствует поло​жению подвижных частей после открытия перекрывного крана 9.
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Рис. 46. Схема дроссельного клапана (реле) для регулирования времени переключения распределителей

Плунжерный клапан 3 под действием создавшегося перепада давления 
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 во входном и выходном каналах переме​щается вправо, открывая проходную щель, образованную конус​ной частью клапана 3 и корпусом реле, через которую поступает жидкость к выходному каналу и крану 9.

В начальной стадии перемещения клапана 3 сечение проход​ной щели, представляющей собой несколько узких канавок, а, следовательно, и расход жидкости через нее близки к нулю, и лишь после прохода клапаном некоторого заданного пути сечение щели и расход жидкости плавно достигают расчетного значения.

В конечном (крайнем правом) положении клапана 3 сопротив​ление реле потоку жидкости определяется лишь усилием возврат​ной пружины 5.

Скорость перемещения клапана 3 на открытие и соответственно скорость повышения расхода через образующуюся при этом рас​ходную щель определяются при прочих равных условиях ско​ростью перемещения поршня 4 дозировочного устройства, которая, в свою очередь, задается сопротивлением дросселя, через который вытесняется жидкость из камеры 6 при перемещении поршня 4.

Положение, показанное на рис. 46, б, соответствует положению подвижных частей реле после перекрытия трубопровода краном. Течение жидкости во входном и выходном каналах реле прекра​щается, а подвижные его части (клапан 3 и поршень 4) под дей​ствием возвратной пружины 5 перемещаются в исходные положе​ния. Для ускорения этого процесса предусмотрен обратный кла​пан 7, установленный параллельно с дросселем 8, через который жидкость поступает в правую полость камеры 6 поршня 4, обеспе​чивая ускоренное перемещение его в исходное положение (влево).

При изменении направления потока (подачи) жидкости (рис. 46, в) гаситель работает в качестве подпорного клапана, сопротивление (подпор) которого определяется усилием пру​жины 1, нагружающей запор клапана 2,

Требуемое время 
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 закрытия (или открытия) задвижки, при котором будет обеспечен заданный заброс удельного давления 
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, может быть определено из выражения (108):
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Практика показывает, что безударность соединения маги​стралей с перепадом давления 220 
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 надежно обеспечивается при 
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Компенсаторы гидравлического удара. Компенсатор (гаси​тель) гидравлического удара обычно представляет собой соеди​ненный с трубопроводом сосуд различной формы и конструкции с упругим элементом, обладающим более высокой сжимаемостью, чем жидкость в трубопроводе (рис. 47, а и б).

Распространены поршневые компенсаторы с пружинным (рис. 47, а) и газовым (рис. 47, б) упругими элементами.

Снижение компенсатором ударного давления происходит в ре​зультате поглощения при деформации упругим его элементом некоторой части энергии ударной волны, поступающей в компен​сатор в виде потока жидкости, соответствующего приращению скорости в ударной волне над начальной скоростью. Поскольку доля поглощенной компенсатором энергии будет тем большей, чем больше будет деформация упругого его элемента, характеристика упругости этого элемента в пределах возможной деформации должна быть по возможности постоянной. Для этого объем газо​вой камеры компенсатора (см. рис. 47, б) следует выбирать таким, чтобы изменение давления воздуха в процессе поглощения ударной волны было минимальным. Практически объем газовой камеры такого компенсатора (аккумулятора) выбирается равным 2—3-секундному расходу жидкости в трубопроводе и начальное давление зарядки газом — равным (или несколько выше) максимальному рабочему давлению в системе. В том случае, если это допускается требованиями в части жесткости гидросистемы, давление предва​рительной зарядки выбирается равным 60% нормального давле​ния в магистрали в точке, в которой установлен аккуму​лятор.
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Рис. 47. Схемы гасителей гидравлического удара:

а, б – гасители гидравлического удара поршневого; в – клапанного типов

Присоединение аккумулятора к рабочей магистрали гидро​системы следует осуществлять трубкой возможно малой длины и большого сечения, что диктуется влиянием на динамический процесс присоединенной (приведенной) массы жидкости.

Расчеты показывают, что влияние приведенной массы жид​кости во многих случаях (при длинных трубопроводах и малых их диаметрах) значительно (в 5—6 раз) преобладает над влиянием массы подвижных механических частей компенсатора. Увеличе​ние в 2 раза диаметра трубопровода сопровождается уменьшением в 4 раза приведенной массы жидкости.

Расчет приведенной массы жидкости рассчитывается по выражению
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где 
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 - масса жидкости;
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 и 
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 - диаметры цилиндра компенсатора и трубопровода.

Недостатками поршневых компенсаторов являются большая их инерционность, обусловленная массой поршня, а также нали​чие трения в его цилиндре; к инерционности поршня добавляется инерционность столба жидкости в канале (трубке) 
[image: image706.wmf]a

, соединяющем жидкостный резервуар компенсатора с рабочей магистралью гидросистемы. Вследствие этого поршень компенсатора может вступить в колебания в результате действия ударной волны или колебаний давления в си​стеме, что приведет к асин​хронному, по отношению к действию ударной вол​ны, изменению знака на​правления движения жид​кости в этом канале (к появлению «отрицатель​ной» скорости). При этом давление в канале может превысить давление удар​ной волны в защищаемой магистрали, в результате чего подобный   компенсатор не только не будет поглощать энергию волны, а усугублять ее действие, что приведет к увеличению ударных давлений.
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Рис. 48. Гаситель гидравлического удара мембранного типа

В целях уменьшения инерционности подвижного элемента компенсатора разделение жидкостной и газовой сред выполняют с помощью эластичной резиновой мембраны (рис. 48, а). Емкость газовой полости обычно составляет 200 – 250
[image: image708.wmf]3
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. Приведенные выше рекомендации по снижению инерционности столба жидкости в соединительном канале сохраняются в силе и для последнего компенсатора, поскольку при несоблюдении их эффективность погашения компенсатором гидравлического удара может быть полностью нарушена (ударная волна будет проходить мимо резервуара компенсатора).

Последнее подтверждено испытаниями пневмогидравлического диафрагменного компенсатора (рис. 48, б), результаты испытания (длина трубки 100 
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 и диаметр 
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) которого показали, что влияния на колебания давления в гидросистеме (частота колебаний 100 
[image: image712.wmf]гц

 и выше), этот компенсатор, практически не оказывал.

Наблюдались также случаи, когда присоединение компенса​тора трубкой большой длины (1,0 
[image: image713.wmf]м

) и малого сечения привело к повышению ударных давлений по сравнению с работой без компенсатора. Однако при правильной установке диафрагменного компенсатора заброс ударного давления у перекрывного крана (заслонки) при прямом гидроударе не .превышает 10% значения давления зарядки компенсатора.

Клапанные гасители гидравлического удара. Для ограничения величины ударного давления применяют также предохранитель​ные клапаны (рис. 47, в). Для того чтобы устранить прохождение ударной волны по магистрали за предохранительный клапан, т. е. максимально поглотить энергию ударной волны, необходимо уменьшать инерционность затвора клапана, которая зависит от массы подвижных его частей и жидкости, находящейся в трубе, соединяющей клапан с магистралью и баком. Эта труба должна быть минимальной длины и возможно большого сечения.   

Очевидно, наиболее эффективной при всех прочих равных условиях будет установка клапана непосредственно на рабочей магистрали со сбросом жидкости при срабатывании клапана в атмосферу (без применения сливного трубопровода).

Следует также указать, что для гашения гидравлического удара пригодны лишь клапаны прямого действия (см. рис. 218, а – в) а не клапаны с серводействием (двухкаскадные клапаны см. рис. 226, а), которые отличаются от первых более длительной по времени паузой (задержкой) между подачей сигнала давления и открытием основного затвора, обусловленной двухступенчатостью действия и дополнительной инерционностью жидкости в каналах малых сечений, в силу чего последние клапаны не в состоянии реагировать на столь быстротечный процесс заброса давления, какой имеет место при гидравлическом ударе.

Опытами установлено, что длительность срабатывания лучших конструкций двухступенчатых клапанов равна 0,01 
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, в резуль​тате инерционность их может вызвать заброс давления, в несколь​ко раз превышающий величину его настройки.

ГИДРОДИНАМИЧЕСКОЕ ДАВЛЕНИЕ СТРУИ ЖИДКОСТИ
НА СТЕНКУ
Практический интерес, в частности при расчетах распредели​телей типа сопло-заслонка, может представить величина силы давления потока жидкости на стенку, расположенную перпенди​кулярно или под углом к направлению потока (рис. 49, а).
Реакция струи жидкости на стенку в заданном направлении измеряется проекцией на это направление изменения количества движения. В общем случае воздействие струи на стенку опреде​лится разностью секундных количеств движения на входе и вы​ходе. В случае плоской и неподвижной стенки диаметром больше шести диаметров сечения струи и расположенной перпендику​лярно  к  направлению потока расчетное усилие его реакции на стенку   для   установившегося   движения   жидкости   будет равно секундному импульсу силы (без учета сопротивления воздуха):                            
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 - масса и секундный расход жидкости;
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 - средняя скорость потока жидкости.

Принимая во внимание, что 
[image: image719.wmf]u

Q

w

=

и 
[image: image720.wmf]r

g

=

g

, можем написать

                                              
[image: image721.wmf]2

u

uQ

P

rw

r

=

=

,                                                       (113)

где 
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 - плотность жидкости;
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 - поперечное сечение потока.
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Рис. 49. Схемы действия струи жидкости на стенки

Если стенка перемещается в том или ином направлении со скоростью 
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, то скорость встречи струи со стенкой уменьшится в отношении 
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  при перемещении стенки в том же направлении, что и направление набегающей струи, и увеличится в отношении 
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 при перемещении ее в противоположном направлении. В соответствии с этим для перпендикулярного расположения стенки (см. рис. 51, а) будем иметь
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Фактическое усилие зависит от расстояния 
[image: image729.wmf]x

 между срезом сопла и стенкой. При увеличении этого расстояния сила давления уменьшается, поскольку при удалении сопла от преграды растет площадь круга рассеивания и уменьшается давление в центре этого круга.

При неподвижной установке плоской стенки под углом 
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 к направлению потока (рис. 49, б) это усилие будет
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Для случая воздействия струи на криволинейную (круглую) пластину (полусферу) сравнительно небольших размеров (принимаем скорость обтекания равной скорости у входа из сопла) рассматриваемое усилие будет (рис. 49, в):
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Если угол 
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 становится тупым (рис. 49, г), равным 
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С увеличением угла 
[image: image738.wmf]a

 давление струи на стенку возрастет, достигая при полном повороте струи (
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ТЕПЛОВОЙ  БАЛАНС ГИДРОСИСТЕМЫ
Поскольку мощность, теряемая в гидросистеме, превращается в тепло, температура жидкости может сильно повыситься. При повышении температуры понижается вязкость масла, что, в свою очередь, сопровождается повышением утечек и соответственно прогрессирующим повышением температуры за счет потери энер​гии в результате утечек. Помимо этого, повышенные температуры нежелательны также вследствие повышения при этом процесса окисления жидкости, сопровождающегося, в свою очередь, даль​нейшим понижением вязкости и образованием смол и различных осадков (см. стр. 26).

Учитывая это, необходимо, чтобы в гидросистеме был установ​лен соответствующий тепловой баланс, определяемый равенством притока и отвода (эвакуации) тепла, причем при расчете этого баланса не следует принимать во внимание возможность аккуму​лирования тепла в резервуаре (баке).

В тех случаях, когда температура жидкости превышает допу​стимое значение, следует применять воздушное или водяное охлаждение. Практически приемлемой температурой минерального масла в гидросистеме является температура 
[image: image742.wmf]o

60

50

-

.

Величина теряемой в гидросистеме мощности 
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где 
[image: image745.wmf]под
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 — подводимая мощность (приводная мощность насоса); 
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 — полный  к. п. д.  установки  (системы)  (см.  стр.  292).

Мощности 
[image: image747.wmf]nom

N

 соответствует количество тепла 
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 определяе​мое по выражению
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где 
[image: image750.wmf]k

 — коэффициент эквивалентности; для мощности  1 
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 он равен 860 ккал/ч и для мощности 1 
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Во многих случаях (при дроссельном регулировании) энергия, забираемая потребителями, практически близка к нулевой, а, следовательно, вся мощность гидравлической установки превра​щается в тепло.

Повышение температуры жидкости при продавливании ее через дроссельные щели можно приближенно найти, приравняв энер​гию, отдаваемую вытекающей из щели жидкостью в объеме 
[image: image754.wmf]V

, энергии расходуемой на нагрев жидкости этого объема (не учиты​вая, что часть выделившегося тепла уходит из системы вследствие теплоотдачи):
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где 
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 — объем   жидкости,   протекающей   через   щель,   в  
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 EMBED Equation.3  [image: image763.wmf]3

/

см

кГ

);

     
[image: image764.wmf]c

 — удельная теплоемкость жидкости в 
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 — механический эквивалент тепла (
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 повышение  температуры  масла  жидкости; 
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 — искомая и начальная температуры жидкости в 
[image: image774.wmf]C

o

. В соответствии с этим повышение температуры определится по выражению



[image: image775.wmf]cm

p

t

t

t

g

D

=

-

=

D

0

.
(122)

Приняв для распространенных минеральных масел с 
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Из этого выражения следует, что при дросселировании мине​рального масла под давлением от 100
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 до нуля температура его повышается при принятых условиях за один проход через дроссель примерно на 
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. В действительности нагрев масла вследствие теплоотдачи будет несколько меньше.

Охлаждающие устройства. При известных режимах работы гидросистемы потребуется применить для обеспечения требуемых температурных условий охлаждающие устройства, которые прак​тически применяются, как правило, при длительной работе гидро​установок, начиная примерно с мощности 20 - 30 
[image: image783.wmf].
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, хотя в ряде установок, и в частности установок с дроссельным  регулирова​нием, они применяются при меньших мощностях.

В большинстве теплообменников (охлаждающих устройств) в качестве охлаждающей среды используют воду или воздух, хотя применяются также и иные среды. Например, в самолетах в качестве охлаждающей среды за​частую используют топливо (горю​чее). Применяются также, преиму​щественно в условиях жаркого климата, охлаждающие устройства испарительного типа, поверхность змеевиков в которых обливается во​дой и одновременно продувается воз​духом.

При равных условиях (одинаковом отводе тепла) охладители типа жид​кость — жидкость и охладители — ис​парители более компактны, чем охла​дители типа жидкость — газ, благода​ря более высоким коэффициентам теплопередачи на холодной стороне (коэффициент теплопередачи жидко​сти выше такого же коэффициента для газов в 1000 раз). Опыт показывает, что при температуре воды на входе в охладитель 
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 каждый литр воды уносит 50 
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 тепла. Следовательно, расход воды на каждую лошадиную силу теряемой мощности составляет примерно 10 
[image: image787.wmf]ч

л

/

. С целью экономии воды охлаждаемая жидкость должна поступать в охла​дитель при максимальной температу​ре и не охлаждаться ниже 
[image: image788.wmf]С

o

50

.

[image: image1.wmf]Q

В основном распространены труб​чатые (сотовые) охладители (теплооб​менники), состоящие из собранных в   пучок   труб   (сот),    заключенных в корпус. В этих холодильниках охлаждаемая жидкость обычно проходит в обечайке вокруг труб, а охлаждающая жидкость (вода) — по трубам. В воздушных холодильниках охлаждаемая жидкость течет по трубам. Последнее обусловлено различными значениями коэффициента теплопроводности рабочего тела (мас​ла) и охлаждающего тела (среды) — жидкость с более низким коэффициентом теплопроводности течет вокруг труб.
Следует иметь в виду, что при применении воздушных охлади​телей минимально достижимая температура жидкости на выходе

из охладителя будет выше (на 
[image: image789.wmf]С
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) температуры охлаж​дающего воздуха.

На рис. 50, а показан типовой водяной охладитель (радиатор). Если температура воздуха в условиях эксплуатации высокая, применяют комбинированные воздушно-водяные теплообменники, в которых воздух является основной средой и вода — дополнитель​ной средой. Водный теплообменник, выполняемый в большинстве случаев сотовой конструкции, устанавливается после воздуш​ного.

На рис. 50, б изображена схема простейшего водо-масляного радиатора, представляющего собой помещенный в водяной бак змеевик, по которому пропускается масло. Бак (кожух охлади​теля) снабжен системой перегородок, припаянных к трубе, которые создают циркуляцию воды и интенсивный съем тепла.
Рис. 50.  Водяные

 радиаторы для охлаждения

 масла

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

Принцип действия газовых (пневматических) систем основан на тех же законах, что и гидравлических, однако расчеты газовых систем имеют особенности, обусловленные в основном сжимаемо​стью газа.

Течение газа не подчиняется законам установившегося тече​ния капельных жидкостей, согласно которым скорость жидкости в каждой точке магистрали определяется ее координатами и не зависит от времени. При заполнении сжатым газом (воздухом), находящимся под постоянным давлением какой-либо емкости (силового цилиндра и пр.), газ в начальный момент, когда дав​ление в этой емкости минимальное, будет проходить с максималь​ной скоростью, которая по мере выравнивания давления в подво​дящей магистрали и заполняемой емкости будет понижаться, достигая при полном выравнивании нулевого значения. Так как при заполнении емкости давление в ней повышается при практи​чески постоянном объеме (без совершения внешней работы), тем​пература газа повышается.

Поскольку расчет течения газа с учетом указанных особенно​стей представляет известные трудности, при практических расче​тах исходят из условия, что при установившемся процессе весовой расход газа 
[image: image790.wmf]G

, проходящего в единицу времени через любое попе​речное сечение воздухопровода (магистрали) площадью 
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, остается, вследствие неразрывности потока, постоянным:
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где 
[image: image793.wmf]u

 и 
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 - средняя скорость и объемный вес газа;
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 - удельный объем газа.

Так как объемный расход газа 
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  по   пути  течения по трубопроводу не сохраняется постоянным, а увеличивается вследствие расширения, обусловленного понижением давления, средняя скорость газа по длине трубопровода (
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) будет повышаться,   а температура — понижаться.

Ввиду сложности определения величины показателя политропы течения газа по трубе с учетом теплообмена с материалом трубы и окружающей средой приближенные расчеты часто производят исходя из условия изотермного режима течения, т. е. допускают, что газ протекает с постоянной температурой, равной температуре его в баллоне. Опыты подтвердили, что для труб с отношением 
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 в пределах 1000—12 000, где 
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 и 
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 — длина и диаметр трубы, при коэффициенте расширения газа - от 0,5 до 0,8 подобное допущение почти не искажает результаты расчетов (показатель политропы колеблется в пределах 
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). При этом условии можно считать вязкость газа но длине трубопровода также постоянной, а следовательно, неизменным сохраняется и число Рейнольдса, выражение для которого при весовом расходе можно представить в виде
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где 
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 — среднее  значение абсолютной вязкости  газа (см. рис. 20);
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 средние значения плотности  и  объемного веса газа; 

[image: image806.wmf]d

 — диаметр трубопровода.

Однако режим течения газов в трубах распространенных пневматических систем преимущественно турбулентный.

Потери напора при течении газа в трубе при этом режиме могут быть с достаточной точностью вычислены по выражению (55) пу​тем подстановки средних для данных условий значений входящих в него параметров.

Коэффициент сопротивления 
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 обычно определяется по выра​жению (59).

Среднее значение коэффициента сопротивления 
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 рассчитывают также для турбулентного режима течения (для 
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где 
[image: image811.wmf]k

 и 
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 - величины абсолютной и относительной шероховатости трубы.
Средние значения давления 
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 и температуры 
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 газа вычисляются при политропном расширении по выражениям
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где 
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 - начальное давление и температура (в 
[image: image819.wmf]K

o

) газа;

      
[image: image820.wmf]1

2

/

p

p

 - степень расширения газа;
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 - начальное и конечное давления газа.

Средний объемный вес газа вычисляется по выражению
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 - газовая постоянная при среднем давлении 
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 и температуре 
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 при политропном расширении (см. стр. 65).

Принимая во внимание, что величина весового расхода газа через трубопровод сечением 
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 равна 
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, средняя скорость газа выразится так:
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На рис. 51, а приведены графики зависимости 
[image: image830.wmf]l

 от числа Рейнольдса для труб с различной относительной шероховатостью (
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), построенные по выражению (124), и на рис. 51, б – опытная кривая среднего значения коэффициента 
[image: image832.wmf]l

 при течении воздуха в типовой цельнотянутой стальной трубе.

Весовой расход газа через трубопровод длиной 
[image: image833.wmf]L

 с сечением 
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 при турбулентном режиме течения можно вычислить по выражению
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 и 
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 - давление и температура в 
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 газа на входе в трубопровод;
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  - длина трубопровода;
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 - средняя величина газовой постоянной;
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 - диаметр трубопровода;
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 - сечение трубопровода;

       
[image: image843.wmf]B

 - коэффициент, зависящий от степени расширения газа и величины показателя политропы 
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.

Значение коэффициента 
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 может быть вычислено в общем случае по выражению
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Кривые зависимости 
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 для различных значений параметров 
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 и 
[image: image849.wmf]n

 приведены на рис. 51, в.
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Рис. 51. Зависимость коэффициента сопротивления 
[image: image851.wmf]l

 от числа 
[image: image852.wmf]Re

 для труб различной шероховатости

Показатель политропы 
[image: image853.wmf]n

 при течении газа в трубопроводе определяется в зависимости от степени его расширения 
[image: image854.wmf]1
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, а также от величины начальной 
[image: image855.wmf]1
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 (на входе) и конечной 
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T

 (на выходе) температур по выражению
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Если наполнение или опорожнение некоторой газовой емкости происходит через короткий патрубок или отверстие, при котором заметного теплообмена с внешней средой не происходит, показатель политропы будет близок к 
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Потери напора при течении газа через местные сопротивления часто определяют по общей формуле [см. выражение (70)]
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где 
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 - опытный коэффициент местного сопротивления;

      
[image: image861.wmf]u

 и 
[image: image862.wmf]g

 - скорость течения газа и объемный его вес (объемная плотность) за местным сопротивлением.

Полагая процесс течения политропным, расчет весового расхода через дроссельное отверстие можно производить для распространенного режима:
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где 
[image: image864.wmf]1
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 и 
[image: image865.wmf]2

p

 - давление газа на входе в местное сопротивление и на выходе из него;

      
[image: image866.wmf]R

 - газовая постоянная реального газа;
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 - температура газа на входе в местное сопротивление в 
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;
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 - площадь проходного сечения местного сопротивления;

      
[image: image870.wmf]ej

m

=

 - коэффициент расхода;
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 - коэффициент сжатия струи;
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 - коэффициент сопротивления отверстия;
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 - показатель политропы;
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 и 
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 - площадь потока в сжатом сечении и площадь отверстия;
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 - степень расширения газа.

Коэффициент расхода для распространенных местных сопротивлений можно принимать: для внезапного сужения трубопровода 
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 и для внезапного расширения 
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; для поворота трубы под углом 
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Ввиду некоторой сложности выражения (128) для вычисления расхода через местное сопротивление часто пользуются упрощенным выражением
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Вес газа, который необходимо подать в емкость объемом 
[image: image881.wmf]0
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, для того чтобы повысить давление в ней с 
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 до 
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, можно определить по выражению
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где 
[image: image885.wmf]0
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 и 
[image: image886.wmf]k

p

 - давление газа в емкости в начале и в конце заполнения.
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