РАСПРЕДЕЛЕНИЕ ЖИДКОСТИ
В большинстве конструкций аксиальных роторно-поршневых насосов применяется торцовое распределение (см. рис. 73, а и б), осуществляемое при помощи серпообразных окон 
[image: image1.wmf]a

 и 
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, выпол​ненных на упорно-распределительном диске (золотнике), с кото​рыми поочередно соединяются при своем круговом движении ци​линдры. Опорные торцовые поверхности изготовляются плоскими и реже сферическими.

Геометрические формы распределителя насоса выбираются так, чтобы нагнетательные окна герметично отделялись от всасы​вающих и чтобы было обеспечено некоторое регламентированное превышение усилия, прижимающего цилиндровый блок к распре​делительному диску (золотнику), над силами, отжимающими си​лами, причем это превышение должно быть таким, чтобы удельные давления и силы трения не превосходили допустимых значений.

Отверстия 7 в донышках цилиндров обычно имеют в сечении удлиненную форму, причем ширина их равна ширине 
[image: image3.wmf]с

 окон 
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 в распределительном диске, а длина 
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 — диаметру 
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 цилиндра. Для создания герметичности распределительной пары должно быть обеспечено надежное разделение в каждый момент полостей высокого и низкого давлений. Для этого в мертвых положениях поршней отверстия 7 цилиндров перекрываются нижней и верхней перевальными (разделительными) перемычками между окнами 
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 и 
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, ширина 
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 которых несколько превышает размер этих отвер​стий, т. е. обеспечивается условие 
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, при котором цилиндр в конце хода поршня отсекается от полости, с которой он был со​единен. Надежность этой отсечки определяется величиной пере​крытия (
[image: image12.wmf]t
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), в пределах которого необходимо переместить ось цилиндра относительно неподвижного золотника, для того чтобы окно цилиндра после отсечки какого-либо окна золотника пришло к кромке второго окна.

Практически ширина этой перемычки 
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 выбирается равной
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где 
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 — диаметр (или большая ось, если отверстие не круглое) канала, соединяющего цилиндр с распределительным ок​ном.

Для распределительного золотника (см. рис. 73, 6) это условие обеспечивается выбором значений углов 
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 и 
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 (см. стр. 150) поворота блока из нейтрального положения. Обычно эти углы равны между собой, хотя в некоторых насосах они различны. В общем случае распределители насосов имеют небольшое поло​жительное перекрытие, равное ~
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В практике верхняя и нижняя перевальные перемычки 
[image: image20.wmf]s

 между окнами 
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 и 
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 распределительного золотника обычно выполняются равными между собой и располагаются симметрично относительно нейтральной (вертикальной) его оси.

Ширину распределительных окон обычно выбирают 
[image: image23.wmf]d

c

5

,

0

=

 и ширину уплотняющих поясков 
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. Однако, учи​тывая неравномерный износ поясков,  обусловленный различием их окружных скоростей, можно принимать 
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Площадь окна распределителя выбирается такой, чтобы ско​рость рабочей жидкости в нем не превышала в 2,2—2,5 раза сред​ней скорости поршня. Практически для самовсасывающих насо​сов скорость жидкости в каналах распределительного устройства не должна превышать 3—4 
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Площадь окна питания цилиндра обычно равна 0,45 —0,5 пло​щади самого цилиндра. Для снижения скорости жидкости приме​няют вытянутую форму окна питания 
[image: image27.wmf]а

 цилиндра, центральный угол 
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 охвата которого превышает угол 
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 охвата окружности цилиндра на 
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. (рис. 76, а).

Применительно к рассматриваемым здесь насосам с торцовым (плоским) распределением принято также различать угол упреж​дения 
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, на величину которого следует повернуть цилиндровый блок, чтобы цилиндр после отсечки окна золотника пришел в нейт​ральное положение, и угол запаздывания 
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, на который должен быть повернут блок, чтобы цилиндр переместился из этого нейт​рального положения в положение, соответствующее началу его соединения с противоположным окном золотника.
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Рис. 76. Схемы канализации цилиндра аксиально-поршневого насоса с торцовым распределением

Углы запаздывания и упреждения должны выбираться из условия устранения компрессии жидкости и обеспечения мини​мального перепада давления между давлением в цилиндре и давлением в том окне рас​пределительного золотни​ка, с которым цилиндр в текущий момент соеди​няется, так как в против​ном случае возникнут вредные, даже опасные для гидросистем забросы давления.

Соображения и реко​мендации по этому вопро​су, приведенные выше (см. стр. 150) для  насосов с цапфовым распределением, распространяются и на рассматри​ваемое здесь распределение.

Для предотвращения ударного действия обратного потока жидкости в момент соединения цилиндров с полостью нагнетания (для обеспечения безударного перехода цилиндра из полости вса​сывания в полость нагнетания) в узле распределения обычно выполняют узкие (малого сечения) канавки (усы) (см. рис. 73, г), через которые цилиндры в конце хода всасывания соединяются с полостью нагнетания. Вследствие дроссельного (тормозного) действия этих канавок происходит плавное дозаполнение ци​линдров жидкостью и повышение давления заключенной в них жидкости до давления в полости нагнетания. При этом сни​жаются забросы давления (гидравлические удары) и шум на​соса.

Длина канавок определяется углом 
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. Эти канавки часто выполняются сужающимися по глу​бине и по ширине. Расстояние между этими канавками обычно выбирается так, чтобы было обеспечено условие 
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. Однако в некоторых насосах для повышения плавности соединения и сни​жения шума принято 
[image: image37.wmf]t

s

<

¢

. Очевидно, при этом условии (см. рис. 73, г и 76, б) повышаются утечки жидкости.
Следует отметить, что поскольку перепад давления в канавке в этом случае равен рабочему давлению (200—300 
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), в ней развиваются высокие скорости течения жидкости, сопровождаю​щиеся разрывом сплошности потока (кавитацией) и соответственно кавитационным разрушением (эрозией) поверхности перемычки впереди «уса» (на рис. 76, б зона разрушения отмечена точками).

Силы, действующие в распределительном узле. Срок службы (надежность) и герметичность насоса во многом зависят от сил, действующих в распределительном узле.
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Рис. 77. Схемы элементов торцового распределения насоса

Цилиндровый блок насоса находится под сложным действием сил давления жидкости в цилиндрах и в стыковом зазоре между поверхностями контакта блока и золотника распределения, сил трения поршней о стенки цилиндров и в шаровых опорах шату​нов, а также под действием боковых составляющих сил давления, вызванных угловым смещением блока по отношению к шайбе, цент​робежных сил поршней и сил, обусловленных динамической и статической  несбалансированностью блока и пр. В регулируемых насосах действуют также силы, обусловленные силами инерции люльки механизма регулирования.

Из указанных сил основными являются силы, обусловленные давлением жидкости в цилиндрах и в стыковом зазоре.

Цилиндровый блок насосов с торцовым распределением жидкости с неподвижным золотником (рис. 77, а) находится под действием сил 
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 давления жидкости на донышки цилиндров, соединенных с нагнетательным окном, которые прижимают его к распределительному диску (золотнику), и противодействующих (отжимающих) им сил 
[image: image41.wmf]отж
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 давления жидкости в рабочем окне и зазоре, образованном рабочей поверхностью (зеркалом) этого диска и торцом цилиндрового блока. Рабочая площадь каждого цилиндра, на которую действует давление жидкости, равна раз​ности площадей цилиндра диаметром 
[image: image42.wmf]d

 и канала 7 в его донышке, с помощью которого цилиндр соединяется с окнами распредели​теля. Кроме того, в большинстве конструкций цилиндровый блок прижимается к распределительному диску также усилием пру​жины (см. рис. 74); однако поскольку усилие затяжки пружины относительно небольшое, при расчете действующих сил им пре​небрегают.

Силы давления жидкости, действующие на цилиндровый блок, от значения которых зависит величина результирующей силы, прижимающей один элемент распределителя к другому, склады​ваются из сил, действующих по площади распределительных окон 
[image: image43.wmf]a

 и 
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 (рис. 73), и сил давления по контактирующим поверхностям. Расчет проводят применительно лишь к полости высокого давле​ния. В целях упрощения расчетов величина площади каналов 7 питания блока учитывается полностью, хотя эта площадь в созда​нии раскрывающей силы не участвует. Очевидно, чтобы не произо​шло «раскрытия» распределителя (отжима блока от золотника), сила давления жидкости на площадь донышек цилиндров, при​жимающая блок к зеркалу золотника, должна быть больше рас​крывающих сил давления жидкости в стыковом зазоре. Оценку распределителя, с этой точки зрения, производят по так назы​ваемому коэффициенту поджима, под которым понимается отноше​ние разности сил, прижимающей блок 7 к поверхности распре​деления 
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 и отжимающей 
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Увеличение этого коэффициента сопровождается повышением избыточной силы прижима и соответственно повышением контакт​ного давления рабочих поверхностей распределителя и увели​чением силы трения. При уменьшении коэффициента 
[image: image49.wmf]М

 повы​шаются объемные потери и работа распределения становится не​устойчивой.

Коэффициент 
[image: image50.wmf]М

 поджима зависит от давления жидкости, а также от числа оборотов и конструктивной схемы насоса. Практи​чески значение этого коэффициента находится в пределах 
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Цилиндровый блок насоса с нечетным числом цилиндров на​ходится в равновесии под действием изменяющихся по величине и эксцентрично приложенных к нему сил. Последнее обусловлено тем, что в таком насосе число поршней, находящихся одновременно под рабочим давлением жидкости, меняется при вращении блока от 
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 поршней. Следовательно, на цилиндровый блок насосов с нечетным числом цилиндров действуют силы, изменяющиеся во времени в зависимости от угла поворота блока относительно распределительного диска (золотника). В соответствии с этим максимальное (
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) и минимальное (
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) значения силы прижима изменяются в течение цикла в отношении 
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Для того чтобы обеспечить постоянное в течение всего цикла отношение этих сил, необходимо, чтобы максимальное и мини​мальное значения сил, отжимающих блок от диска, изменялись в таких же пределах, как и прижимающей силы, т. е.
                                                              
[image: image57.wmf]1

1

min

max

-

+

=

z

z

F

F

пр

пр

;

для этого распределительный золотник должен иметь угол окна (см. рис. 73, б)
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Положение точки приложения силы прижима зависит от числа цилиндров, соединенных в данный момент с нагнетательным окном золотника распределителя, причем в момент изменения числа ци​линдров, участвующих в прижиме, положения точки приложения этой силы изменяются скачкообразно. Нетрудно видеть, что одному циклу изменения положения соответствует угол поворота блока, равный 
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При четном числе цилиндров число поршней, находящихся под рабочим давлением жидкости, постоянно и равно 
[image: image60.wmf]2
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. Нагрузка, действующая на золотник от сил давления жидкости в цилиндрах, в этом случае практически постоянна, и изменяется лишь центр давления результирующей силы.

Поскольку равнодействующая сил давления жидкости в ци​линдра не совпадает с осью блока (центр давления колеблется вокруг оси поворота наклонной шайбы), создаются условия для возникновения жидкостного гидродинамического клина, способ​ствующего раскрытию уплотнения.

В равной мере несимметричной является нагрузка на цилинд​ровый блок и со стороны стыкового зазора. Часть поверхности распределительного диска (золотника) прорезана окнами 
[image: image61.wmf]a

 и 
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 (см. рис. 73, б), в которых действуют давления жидкости, соот​ветствующие рабочей и нерабочей полостям насоса; на контактной (не прорезанной окнами) части действует среднее давление жидко​сти, затекающей в зазор между распределительным диском и ци​линдровым блоком из окон 
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 и 
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. В частности, для насоса, питаю​щегося без дополнительного подпора, жидкость под давлением будет находиться лишь в одном из окон, соединенном с нагнетаю​щей полостью; во втором же окне, соединенном с всасывающей полостью, будет вакуум, влиянием которого при расчетах можно пренебречь, приняв давление в нем равным атмосферному.

В соответствии с указанным суммарная площадь поясков ши​риной 
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 и 
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,  расположенных по обе стороны распределительных окон и непрорезанных перемычек между этими окнами, должна быть такой, чтобы были уравновешены силы давления жидкости на донышки цилиндров (см. также рис.  77, а).
Учитывая, что площадь цилиндровых окон (каналов) 7 (см. рис. 73, а) входит в выражение баланса действующих сил со зна​ками как «+», так и «-», а также пренебрегая влиянием давле​ния в окне всасывания золотника и допуская, что давление в сты​ковом зазоре действует лишь со стороны окна нагнетания, т. е. действует лишь на половину поверхности контакта, условие рав​новесия сил, действующих на цилиндровый блок, можно предста​вить с некоторыми допущениями в виде
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где 
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 - минимальное количество цилиндров, одновременно соединяющихся с окнами нагнетания;
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 - площадь сечения цилиндра;
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 - площадь распределительного окна (нагнетания);
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 - площадь контакта цилиндрового блока с распределительным диском со стороны рабочего окна;
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 - площадь кольца, описанного радиусами 
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 - давление нагнетания;
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 - среднее давление в стыковом зазоре.

При этом мы пренебрегли давлением во второй половине сты​кового зазора (со стороны окна всасывания), а также давлением, обусловленным затягиванием (переносом) жидкости движущейся поверхностью цилиндрового барабана.

В том случае, когда давление жидкости в окне золотника, со​единенном с нерабочей полостью, выше нуля, что, в частности, имеет место при принудительном питании насосов жидкостью под давле​нием или при работе гидромоторов с высоким давлением слива жидкости из нерабочих полостей (при дроссельном регулировании скорости), необходимо в баланс сил включить действие давления в этом окне.

Очевидно, для обеспечения надежного контакта надо, чтобы суммарная сила давления жидкости, действующая на цилиндро​вый блок со стороны поршней, превышала противодействующую ей силу давления жидкости в стыковом зазоре, стремящуюся рас​ширить (раскрыть) этот зазор, т. е. должно быть соблюдено усло​вие
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Превышение сжимающей силы над раскрывающей не должно вызывать излишних сил трения и износа трущейся пары. Из прак​тики известно, что при известном опыте и стабильном качестве изготовления деталей уплотнительной пары можно ограничиться превышением в пределах
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Однако анализ показывает, что среднее удельное давление на опорной поверхности распределителя в выпускаемых насосах практически составляет 8—19 
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При расчетах торцового распределения основную трудность представляет выбор среднего давления 
[image: image85.wmf]ср
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, действующего в сты​ковом зазоре, величина которого зависит от точности обработки деталей уплотняющей пары и в первую очередь от перпендикуляр​ности их торцов к оси вращения и качества материала, из которых они изготовлены, а также от качества самой жидкости и ряда про​чих, подчас трудно учитываемых факторов. Поэтому при колеба​ниях давления могут возникнуть непредусмотренные осевые силы в том или другом направлении, которые могут вызвать колебания ротора и привести к потере герметичности и к повышенному из​носу деталей нары.

При колебаниях ротора в торцовый зазор могут проникнуть частицы загрязнителя, способствующие износу рабочих поверх​ностей распределителя.

При практических расчетах допускают линейное распределе​ние давления в зазоре, соответствующее параллельной щели (см. рис. 73), для которой среднее давление в стыковом зазоре
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 - давление на входе в щель (нагнетания) и на выходе из нее (слива).

При 
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В соответствии с этим давление по радиусу определится по выражению
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где 
[image: image92.wmf]R
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 - текущий радиус, на котором измеряется давление;
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 и 
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 - внешний и внутренний радиусы поясков.

В действительности давление вдоль радиуса изменяется не по линейному, а по логарифмическому закону (см. стр. 102). /то давление можно с достаточной точностью определить по выражениям:

для наружного пояска
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для внутреннего пояска
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Следует отметить, что давление в торцовом зазоре распредели​теля во время работы может превышать давления на границах зазора. Подобное превышение наблюдается при зазоре, суживаю​щемся в направлении движения подвижной детали пары (при сближении поверхностей, образующих зазор). При расширяю​щемся зазоре давление в нем обычно ниже давления на его грани​цах и может достигать значения вакуума. В зоне всасывания в зазоре может образоваться глубокий вакуум ~400 
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 EMBED Equation.3  [image: image98.wmf].
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. В результате возникает местная газовая кавитация, сопровождаю​щаяся снижением несущей способности пленки и ее разрывом, что, в свою очередь, сопровождается повышенным износом сколь​зящей пары и схватыванием материала.

Для уменьшения износа поверхностей распределительной пары необходимо снижать окружную скорость скольжения. С этой целью отверстия питания цилиндров рекомендуется выполнять на минимально допустимом прочими требованиями радиусе, т. е. смещать их к оси цилиндрового блока (см. рис. 77, б). Примени​тельно к схеме, приведенной на рис. 77, необходимо, чтобы диаметр оси распределительных окон был больше диаметра 
[image: image100.wmf]D

 окружности, на которой расположены центры цилиндров.

На герметичность рассматриваемой скользящей пары оказывает влияние угловая скорость вращения цилиндрового блока, с уве​личением которой утечки увеличиваются. Это обусловлено в ос​новном инерцией цилиндрового блока и нарушениями перпен​дикулярности его торца к оси вращения. В результате при повы​шении числа оборотов насоса возможен отрыв блока цилиндров от распределительного диска. Очевидно, что если при малой ско​рости это нарушение перпендикулярности частично компенси​руется возможностью цилиндрового блока совершать незначитель​ные колебательные движения, в результате чего обеспечивается контакт его торца с распределительным диском, то при большой скорости этот контакт нарушится из-за сил инерции блока и между скользящими поверхностями образуется щель в виде острого клина.

Кроме того, при больших скоростях в сочетании с некоторыми искажениями плоскости контактирующих поверхностей возникает эффект гидродинамического клина, под действием которого тол​щина масляной прослойки с увеличением числа оборотов насоса увеличится настолько, что вызовет потерю герметичности. При малых скоростях цилиндрового блока 
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 несущая спо​собность определяется граничным слоем жидкости, при высоких скоростях она определяется во многом гидродинамическим давле​нием в клиновидном зазоре, узкая часть которого расположена в зоне окна нагнетания с некоторым смещением (на 
[image: image103.wmf]o

40

30

-

) по направлению вращения цилиндрового блока.

В связи с трудностью обеспечения перпендикулярности сколь​зящих поверхностей торцового распределителя к оси вращения цилиндрового блока применяют конструкции, допускающие само​установку одной из уплотняющих поверхностей (деталей) по дру​гой. В частности применяют торцовый распределитель со сфериче​ской контактной поверхностью (см. рис. 81).

Такой сферический самоцентрирующий распределитель спо​собствует образованию равномерной смазывающей пленки.

Срок службы и герметичность зависят от чистоты обработки рабочих (скользящих) поверхностей. Чистота обработки должна удовлетворять требованиям, изложенным на стр. 204.

С целью создания более благоприятных условий нагружения распределительной пары применяют конструкции с плавающим распределительным диском 
[image: image104.wmf]b

 (рис. 77, в). Ротор 
[image: image105.wmf]a

 устанавливается на радиально-упорном шариковом подшипнике. Плавающий рас​пределительный диск 
[image: image106.wmf]b

 прижимается к ротору 
[image: image107.wmf]a

 усилием пружин 
[image: image108.wmf]d

 и давлением жидкости. Питание осуществляется через герметично подвижные соединения 
[image: image109.wmf]c

, допускающие некоторую свободу пере​мещения диска 
[image: image110.wmf]b

.

РАЗГРУЗКА КОНТАКТНОЙ ПОВЕРХНОСТИ

Фактором, лимитирующим уменьшение площади уплотнительных поясков распределительного диска, является возможность смятия материала. Чтобы избежать этого, применяют схемы рас​пределительного узла, в которых площадь уплотняющих поясков может быть уменьшена при обеспечении требуемой площади контакта. Это достигается тем, что на внешнем контактном кольце выполняется глухая кольцевая канавка 
[image: image111.wmf]е

 (см. рис. 73, в, е), кото​рая делит площадь внешнего кольца распределительного диска на две части, одна из которых 
[image: image112.wmf]m

 (внешняя) дренажными пазами 
[image: image113.wmf]k

: разгружается от давления (давление в канавке 
[image: image114.wmf]е

 равно сливному). Поскольку в стыковом зазоре, образуемом торцом барабана с внешним кольцом (пояском) 
[image: image115.wmf]m

, давление в этом случае практи​чески отсутствует (равно давлению 
[image: image116.wmf]сл
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 слива), это кольцо служит лишь опорой, и величина его поверхности влияния на силы, дей​ствующие в стыковом зазоре, не оказывает. Применение указан​ного опорного пояска позволяет снизить контактное давление в уплотнительно-распределительном узле до требуемой величины.

Однако при работе насоса с подобным распределением на за​грязненной жидкости наблюдается неравномерный износ контакт​ных поверхностей: изнашиваются поверхности поясков, находя​щихся под перепадом рабочего давления, тогда как поверхность внешнего опорного пояска 
[image: image117.wmf]m

 практически не изнашивается. В результате цилиндровый блок как бы зависает на этом пояске с образованием зазора по уплотняющим пояскам 
[image: image118.wmf]n

, вследствие чего герметичность стыка нарушается.

В отличие от этого контактные детали насоса, распределитель​ный диск которого не имеет опорных поясков (см. рис. 73, б), изнашиваются равномерно по всей поверхности диска, поэтому нарушение герметичности происходит в этом случае менее интен​сивно, чем в предыдущем.

Цапфовое распределение. В насосах аксиального типа при​меняют также цапфовые распределения (рис. 78). Распределитель этого типа состоит из цилиндрической цапфы 4 золотника, закреп​ленной в корпусе насоса, на которую посажен блок цилиндров 1, установленный на двух шарикоподшипниках. Для устранения производственных неточностей в установке цапфы 4 в корпусе насоса предусмотрена некоторая свобода плавания (цапфа установ​лена в корпусе с небольшим зазором). От проворачивания цапфа удерживается с помощью фиксатора 3, герметизация осуществ​ляется с помощью резиновых колец 2.
Зависимости, приведенные на стр. 149, справедливы и для распределения в аксиально-поршневых насосах.
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Рис. 78. Аксиально-поршневой насос с цапфовым распределением

СВЯЗЬ ЦИЛИНДРОВОГО БЛОКА С НАКЛОННОЙ ШАЙБОЙ

Во многих конструкциях аксиальных насосов цилиндровый блок связан с наклонной шайбой при помощи одинарного уни​версального шарнира (кардана)  (см. рис. 74).

Угловые скорости ведущего (вал насоса) 
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 и ведомого (ци​линдровый блок) 
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 валов при применении этого шарнира свя​заны зависимостью
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где 
[image: image123.wmf]g

 - угол между осями цилиндрового блока и наклонной шайбы;
      
[image: image124.wmf]a

 - текущее значение угла поворота ведущего вала.
Коэффициент неравномерности при передаче движения этим шарниром находится по выражению
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Подсчеты показывают, что коэффициент неравномерности при 
[image: image126.wmf]o

30

=

g

 составляет 
[image: image127.wmf]29

,

0

=

w

s

.

Вследствие указанной неравномерности вращения ведомого вала повышается неравномерность подачи насоса, а также развиваются ускорения, сопровождающиеся динамическими нагрузками и вибрациями, поэтому при проектировании насосов с подобным шарнирным приводом приходится ограничивать угол 
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 и скорость вращения вала.
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Рис. 79. Конструктивная и расчетная схемы двойного кардана
Для выравнивания текущих угловых скоростей ведомого (ци​линдрового блока) 
[image: image130.wmf]а

 и ведущего 
[image: image131.wmf]b

 валов применяют насосы с двой​ным универсальным шарниром (карданом) с двумя центрами каче​ния, входное и выходное звенья которого соединяются так, чтобы ось промежуточного шарнирного звена 
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 (рис. 79) образовывала с ними одинаковые углы 
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 — угол между осями ведущего и ведомого валов), а оси их шарниров были параллельны и лежали в одной плоскости. В этом случае «искажение» скорости в одном из шарниров практически компенсируется таким же «искажением», но с обратным знаком во втором шарнире, в резуль​тате чего ведомый вал (цилиндровый блок) будет вращаться почти с той же угловой скоростью, что и ведущий вал (вал насоса). Асинхронность таких карданов периодически изменяется по углу поворота 
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 ведущего кардана, становясь равной нулю при 
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Связь между текущими углами поворота вала 
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 и блока 
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 выражается (рис. 79) так:
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где 
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 - угол поворота цилиндрового блока;
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 - угол поворота приводного вала;
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 - угловая скорость вращения вала.
Поскольку при наличии большой разницы в текущих углах поворота ведущего (
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) и ведомого (
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) возникают дополнительные силы в шарнирном узле привода, а также дополнительные пульсации давления, необходимо выдержать условие 
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, при котором будут обеспечены примерные равенства 
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Из рис. 79 следует
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 - угол между осями цилиндрового блока и вала.
АКСИАЛЬНЫЕ  РОТОРНО-ПОРШНЕВЫЕ  НАСОСЫ  БЕСКАРДАННОЙ СХЕМЫ

Универсальный шарнир (кардан) сложен в изготовлении и одновременно является наиболее уязвимым узлом насоса. Кроме того, при применении его увеличиваются габариты насоса. Поэ​тому широкое распространение получили насосы (гидромоторы) с бескарданной связью (с несиловым карданом) цилиндрового блока с наклонной шайбой (рис. 80—81). Применение бескардан​ного механизма позволило уменьшить диаметр цилиндрового блока, а также улучшить вибрационные характеристики насоса. Кроме того, механизм бескарданной схемы более прост в изготов​лении.
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Рис. 80. Схема бескарданного аксиально-поршневого насоса
Опорные поверхности распределителя в бескарданных насосах обычно выполняют в виде сферы. Центрирование блока 2 относительно распределительного золотника 1, а также начальный прижим к нему блока осуществляется пальцем 7 и пружиной 6. Крутящий момент от вала5 к блоку 2 передается от наклонной шайбы через юбки поршней 3 и поршневые штоки (шатуны).
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Рис. 81. Конструкция бескарданного аксиально-поршневого насоса
При повороте вала из нейтрального положения на некоторый угол поршневой шток (шатун) 4 приходит в контакт с юбкой поршня 3 и при дальнейшем повороте приводит в движение блок цилиндров (рис. 82).

Ввиду небольшого угла между осью шатуна и осью поршня, характер движения последнего в цилиндре может быть выражен теми же зависимостями, что и насосов с карданной связью, а, сле​довательно, кинематика и динамика поршня сохранились теми же, что и в механике с двойным силовым карданом.

Применение сферической поверхности распределителя и цент​рирующего пальца позволило устранить опорный подшипник в блоке и обеспечить свободу его самоустановки относительно рас​пределительного золотника, необходимую для компенсации воз​можных производственных неточностей.

В рассматриваемой бескарданной схеме насоса имеет место некоторая разность между углами поворота вала и блока, обусловленная кинематикой ведения бло​ка и зависящая от угла наклона вала (шайбы) относительно блока. Последнее вызвано тем, что при вращении центров (осей) шаровых заделок штока в поршне и в на​клонной шайбе (валу), они описы​вают окружности в плоскостях, расположенных одна относительно другой под углом 
[image: image158.wmf]d

, причем центр заделки   шарнира   в   шайбе   вала описывает окружность в плоскости, перпендикулярной к оси вала. Ось поршня (цилиндра) образует при вращении блока цилинд​рическую  поверхность, ось которой совпадает с осью блока.

Если ведение блока осуществить одним штоком, то ось послед​него при непрерывном контакте с поверхностью юбки при враще​нии блока образует угол 
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 при вершине (см. рис. 82).

[image: image160.png]



Рис. 82. Схема цилиндрово-поршневого узла бескарданного насоса
Из рис. 82, на котором показана схема ведения шатуном поршня блока цилиндров, видно, что последний отстает от ведущего вала на некоторый угол 
[image: image161.wmf]d

, который изменяется при повороте вала, т. е. при постоянной угловой скорости вала скорость блока будет неравномерной. Поскольку в ведении блока цилиндров прини​мают участие поочередно все шатуны, мгновенная угловая ско​рость вращения блока определяется в каждый момент времени тем шатуном, который менее других отстает от вала насоса. Осталь​ные шатуны при этом не будут касаться юбок своих поршней, и углы наклона их к оси цилиндра будут меньше, чем наклон ве​дущего шатуна, контактирующего в данный момент с юбкой поршня. В результате снижения скорости ведущего шатуна и повышения скорости соседнего происходит смена в определенный момент ведущего шатуна другим. Таким образом, за один оборот вала каждый шатун дважды участвует в ведении блока, причем поршни шатунов, находящихся в одной зоне ведения, выполняют ход нагнетания и в другой — ход всасывания. В соответствии с этим существует закономерное чередование вступающих в ра​боту шатунов. При нулевом угле 
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 наклона шайбы все шатуны теоретически являются ведущими.

В соответствии с указанным, наблюдается неравномерность вращения блока, которая будет повышаться с увеличением угла наклона шайбы, а также некоторое нарушение распределения. На угловую скорость блока, основная составляющая которой равна скорости вала, будут накладываться при постоянной угловой скорости вала составляющие более высокого порядка, т. е. блок при угле наклона шайбы 
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 будет вращаться с переменной (пульсирующей) угловой скоростью, среднее значение которой равно скорости вала.

Указанные гармоники кривой скорости блока определяются углом его отставания от вала, причем за один оборот угол отста​вания блока от вала при одном цилиндре принимает 2 раза ми​нимальное значение.
В распространенных насосах с нечетным числом цилиндров 
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 число колебаний равно 
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 или иначе значение угла отставания будет колебаться с частотой 
[image: image166.wmf]p

w

в

z

, где 
[image: image167.wmf]в

w

 - угловая скорость вала. Амплитуда колебания выходной скорости зависит для штока данной длины от угла 
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 наклона шайбы. Эта зависимость является одной из основных причин ограничений в выборе углов 
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.
Вследствие свободного (люфтового) перемещения шатуна в юбке поршня будут наблюдаться при реверсе удары, вследствие чего исключается возможность выполнения реверсивных машин, и в частности, гидромоторов этого типа.
Для устранения ударов при реверсе необходимо, чтобы шатуны каждого поршня постоянно контактировали с конической поверх​ностью юбки поршня, обкатываясь по ней вне зависимости от направления вращения гидромашины. Для обеспечения этого угол наклона конической поверхности юбки поршня должен быть рав​ным углу наклона оси шатуна относительно оси поршня. Должна быть обеспечена также соответствующая точность изготовления. В общем случае для предотвращения удара при остановках и из​менении направления вращения (реверсах) гидромашины должен быть устранен или сведен к минимуму люфт между приводным валом (шайбой) и блоком цилиндров. Однако практически наличие этих люфтов неизбежно, а, следовательно, неизбежно некоторое отставание блока от ведущего вала, ввиду чего при смене ведущих штоков может наблюдаться удар их о поршни.

Для уменьшения люфта необходимо стремиться к устранению или возможно малому значению угла 
[image: image170.wmf]d

. Однако одновременно с этим для избегания возможности заклинивания штоков в поршне должна быть обеспечена некоторая минимальная величина этого угла.
Отставание (люфт) блока цилиндров от вала в нереверсивных машинах снижают часто путем смещения (поворачивания) распределителя на некоторый угол, равный или больше угла рассогласования (асинхронности).

Необходимо также обеспечить прочность штоков и юбок поршней, находящихся под действием тангенциальной силы 
[image: image171.wmf]Т

, соответствующей приводному моменту, в частности, должна быть обеспечена необходимая заделка поршней в цилиндрах.

Возможность ударов штоков о поршни и большие нагрузки на штоки и юбки поршней является основным недостатком рассмотренной схемы ведения блока через поршни, вследствие чего эти насосы не пригодны для работы при больших (
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) числа оборотов. С этой точки зрения они уступают насосам с двойным карданом.
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Рис. 83. Бескарданные аксиально-поршневые насос (а) и гидромотор (б)
На рис. 83, а и б представлены схемы регулируемого насоса и нерегулируемого мотора бескарданных типов. Регулирование насоса (рис. 83, а) осуществляется путем поворота цилиндрового блока 3 на коромысле относительно наклонного диска 2, жестко связанного с приводным валом 1.
НАСОСЫ  БЕЗ СОЕДИНИТЕЛЬНОГО ШАТУНА
Возможность повышения скоростей и давлений в насосах с ша​тунным приводом ограничена устойчивостью против вибраций и прочностью узлов этого привода, в частности, значением удельного давления в сферической опоре шатуна в теле поршня. Это ограни​чение может быть устранено, если передать усилия поршней на наклонную шайбу через какой-либо промежуточный элемент. В соответствии с этим в системах с высокими давлениями полу​чают распространение насосы (гидромоторы) бесшатунной схемы (рис. 84), роль кривошипа в которых выполняет неподвижная наклонная  шайба (рис. 85.)

Насос регулируемого расхода этой схемы представлен на рис. 84. Вращающий момент в этом насосе передается от привод​ного вала 7 на цилиндровый блок 6, в цилиндрах которого свободно посажены поршни (плунжеры), опирающиеся на гидростатически уравновешенные опоры (башмаки) 2 (см. рис. 84, а, б). Поршни 4 поджимаются пружиной 5 через упорный диск (кольцо) 3 к нак​лонной шайбе 1, угол наклона которой регулируется с помощью винтовой пары 8.
В зоне нагнетания поршни прижимаются к наклонной шайбе также давлением жидкости и в зоне всасывания — пружиной 5, а при наличии подпора — давлением последнего.

Пружинное ведение плунжеров позволяет насосу работать в режиме самовсасывания. Кроме того, подобная схема ведения имеет преимущество перед схемами, в которых пружины, прижи​мающие плунжеры к шайбе размещаются в цилиндрах (см. рис. 75), поскольку центральная пружина 5 этого насоса работает при постоянном натяжении, а, следовательно, не подвержена уста​лостным разрушениям. Для работы агрегата в режиме насоса уси​лие этой пружины должно быть достаточно большим, чтобы устра​нить возможность отрыва башмаков 2 от наклонной шайбы 1 и обеспечить надежное уплотнение стыков башмаков с опорным диском для предупреждения подсасывания воздуха в зоне всасы​вания. Выбор излишне большого усилия ведет к повышенному трению башмаков по шайбе, а также цилиндрового блока 6 по распределительному диску. Однако при малом значении усилия пружины силы прижима поршней могут оказаться меньше суммы сил трения и инерционных сил, действующих на поршень, в ре​зультате опорный башмак может оторваться от наклонной шайбы, что вызовет разрушение насоса.
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Рис. 84. Насос бесшатунной схемы
Поскольку этот насос построен на базе рассмотренного криво​шипного механизма (см. рис. 72), приведенные выше кинемати​ческие зависимости будут справедливы для него. Из принципиаль​ной схемы поршневого элемента бесшатунного насоса, представ​ленной на рис. 84, б (см. также рис. 85), видно, что проекция ли​нии, соединяющей центры сферических опорных гнезд, на пло​скость, перпендикулярную к оси вращения цилиндрового блока, является окружностью, а, следовательно, путь 
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 [см. выражение (186)], который прошел поршень от крайнего положения до поло​жения, представленного на рис. 84, б (при повороте на угол 
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 - текущий угол поворота цилиндрового блока.
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Рис. 85. Принципиальная кинематическая схема поршневого элемента бесшатунного насоса

Следовательно, движение поршня в данной схеме подчиняется синусоидальному закону (соответствует расчетной схеме, представленной на рис. 75) в отличие от рассмотренного выше насоса с шатунной связью поршней с шайбой, для которого справедлив приближенный синусоидальный закон (см. стр. 170). Теоретический расход (производительность) этого насоса рассчитывается по выражению (199).
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Рис. 86. Аксиально-поршневой бесшатунный гидромотор

Центры сферических головок поршней с опорными башмаками этого насоса перемещаются при вращении ротора в плоскости, параллельной плоскости наклонной шайбы, ввиду чего головки поршней перемещаются по эллипсу, большая 
ось которого равна 
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, где 
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 - диаметр окружности, на которой размещены в блоке центры цилиндров.

Описываемый насос отличается надежностью в эксплуатации и простотой изготовления. Вращение цилиндрового блока осуществ​ляется непосредственно от вала. В насосе отсутствует сложный узел двойного кардана (см. рис. 73, а) и недостаточно надежный узел (механизм) ведения блока через юбки поршней (см. рис. 81). Применение разгруженных гидростатических кольцевых опор (башмаков) позволило значительно повысить давление жидкости (до 500 
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 и выше).

На рис. 86 показана конструкция нерегулируемого гидромотора этого типа, который отличается плавной и бесшумной работой с устойчивостью в широком интервале скоростей от минимального значения (1 
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) до максимального (1600—2000 
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). По​добные моторы изготовляются мощностью от 1 до 60 
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 с механи​ческим к. п. д. 0,96 практически на всем диапазоне чисел оборотов.
НАСОСЫ И ГИДРОМОТОРЫ С НАКЛОННЫМИ ЦИЛИНДРАМИ

Чтобы облегчить перемещение плунжера насоса при ходе вса​сывания, оси цилиндров обычно располагают под углом 
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 к оси цилиндрового блока, вследствие чего плунжеры при вращении цилиндрового ротора выталкиваются из цилиндров не только усилиями пружины, но и центробежной силой. При наклонном расположении ци​линдров упрощается также ком​поновка насоса и увеличивается при прочих равных условиях ход плунжеров, однако он будет менее равномерным по углу по​ворота цилиндрового блока, чем при параллельном расположе​нии  цилиндров.
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Рис. 87. Аксиально-поршневой насос с наклонными цилиндрами
Принципиальная схема та​кого насоса представлена на рис. 87 (см также рис. 78). В этом насосе использованы элементы радиального и аксиального поршневых насосов. Беговой дорожке наклонной шайбы обычно придают коническую форму с таким углом конусности, чтобы при 
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 эта дорожка была перпендикулярна осям плунжеров.

Центробежная сила в подобном насосе будет способствовать поддержанию контакта плунжеров с наклонной шайбой, разгру​жая тем самым ведущие пружины.
Центробежную силу 
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 инерции плунжера можно вычислить из выражения (рис. 87)
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 - переменное состояние между осью вращения цилиндрового блока и центром тяжести плунжера; для верхнего мертвого положения цилиндра значение 
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 будет максимальным  (
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) и для нижнего – минимальным;
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 - масса плунжера;
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 - угловая скорость вращения цилиндрового блока;
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 - угол наклона оси цилиндра к оси цилиндрового блока.
Силу 
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 можно разложить на составляющие: 
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 нормальную к оси цилиндра и  
[image: image204.wmf]0

R

 аксиальную (осевую), которая, складываясь с усилием пружины, способствует ведению плунжера. Пренебрегая трением плунжера, можно принять
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Расчетную производительность насоса можно подсчитать по общей формуле подстановкой в нее соответствующего значения  
[image: image206.wmf]h

 хода плунжера [см. выражение (150)].
Для приведенных выше условий конусности шайбы выражение для хода плунжера
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где 
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 - углы наклона шайбы и цилиндров относительно оси блока;
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 - диаметр окружности, на которой находятся точки контакта плунжеров с беговой дорожкой шайбы при 
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В соответствии с этим производительность насоса определится выражением
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НАСОСЫ С РАСПРЕДЕЛЕНИЕМ ПРИ ПОМОЩИ ЦИЛИНДРИЧЕСКОГО ЗОЛОТНИКА
К насосам, предназначенным для работы при высоких давле​ниях (400 - 500
[image: image213.wmf]2
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), относятся насосы, в которых распределе​ние осуществляется цилиндрическими распределительными зо​лотниками 4, приводимыми в движение принудительно при помощи кулачковых дисков 1, сидящих на валу насоса (рис. 88, а). Ведение поршней 3 насоса осуществляется с помощью пружин 2, помещен​ных в цилиндры.

Движения поршня и золотника должны быть согласованы таким образом,   чтобы  разделение полостей всасывания  и  нагнетания, осуществляемое золотником, происходило в момент, когда ско​рость поршня равна или близка к нулю. Анализ показывает, что для безударной работы насоса с этим распределением золотник должен быть сдвинут относительно нагнетающего (всасывающего) поршня на 
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.
Выпускаются также насосы без распределителя, функции которого осуществляют непосредственно сами поршни. Из прин​ципиальной схемы этого насоса, приведенной на рис. 88, б, видно, что при повороте наклонной шайбы в направлении стрелки поршни 1, 2 и 8 будут вытеснять жидкость в нагнетательную магистраль через щели, образованные соответственно поршнями 7, 8 и 6, Поршень 7 в данный момент находится в крайне верхнем (мертвом) положении и в работе не участвует, причем обе щели поршня, распределяющего жидкость (для последнего случая им является поршень 5), в этом положении перекрыты.
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Рис. 88. Схема и конструкция аксиально-поршневого насоса: а – золотниковым распределителем; б – принципиальная схема насоса без распределителя
В положении шайбы, представленном на схеме, поршни 4, 5 и 6 всасывают жидкость через щели, образованные соответствен​но поршнями 2, 3 и 4. Поршень 3 находится в крайнем нижнем (мертвом) положении, и соответственно обе щели поршня, распре​деляющего жидкость (для последнего случая им является пор​шень 1), перекрыты.

Машины этого типа применяются также и для работы в каче​стве гидромоторов.

НАСОСЫ С НЕПОДВИЖНЫМ ЦИЛИНДРОВЫМ БЛОКОМ

Распространены также насосы с неподвижным цилиндровым блоком и вращающейся наклонной шайбой, в которых жидкость распределяется с помощью плоского подвижного золотника 5, представляющего собой кольцо прямоугольного сечения, поса​женное на эксцентричный палец 6 (рис. 89). Цилиндровый блок 3  насоса жестко посажен в корпус, а наклонная шайба 2 вращается вместе с валом 4, который при своем вращении приводит с помощью эксцентричного пальца 6 в колебательное движение плоский рас​пределительный золотник 5, последовательно соединяющий ци​линдры насоса с полостями всасывания и нагнетания. В нейтраль​ном для данного цилиндра положении распределителя канал (окно) цилиндра полностью перекрывается золотником. Распределение обладает малой инерцией, отличается простотой и надежностью в эксплуатации, однако поскольку распределительный золотник помещен в своей камере с зазором, затруднена его герметизация, поэтому эти насосы применяются обычно при давлениях не выше 100 
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Описанная кинематическая схема имеет преимущества в при​менении к гидромоторам, так как благодаря малому весу вращаю​щихся деталей гидромоторы с подобной кинематикой отличаются высоким быстродействием. Кроме того, вследствие относительно небольшого перемещения распределительного золотника 5 он мало подвержен износу.
Ход поршня рассматриваемого насоса определится по выраже​нию (187). Скорость 
[image: image218.wmf]отн

V

 и ускорение 
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 поршня соответственно определяется по выражениям (189) и (191). Поскольку плунжеры этого насоса перемещаются в неподвижном цилиндровом блоке, они совершают лишь движение вдоль оси цилиндра, а, следовательно, на них действуют лишь силы инерции, обусловленные кинематической их движения в цилиндрах.
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Рис. 89. Принципиальная схема и конструкция аксиально-поршневого насоса с неподвижным цилиндровым блоком
Производительность насоса определится приближенно по вы​ражению (199). При использовании этой машины в качестве насоса необходимо обеспечить ведение его плунжеров 1 либо пружинами, помещенными под плунжеры, либо давлением жид​кости, подаваемой от вспомогательного насоса подкачки, разме​щаемого обычно в корпусе основного насоса. Давление, разви​ваемое насосом подкачки, должно быть больше суммы возможных сопротивлений на пути от этого  насоса к основному, а  также давления, необходимого для обеспечения надежного ведения его плунжеров с учетом сил инерции и трения.

Расчет распределителя. Расчет распределителя сводится к оп​ределению радиусов наружной (
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) и внутренней (
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) кромок подвижного золотника, а также к выбору величины эксцентрици​тета 
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 приводного эксцентрика (рис. 90).

Величины этих параметров выбираются такими, чтобы золотник в определенном  положении  полностью  перекрывал  окно  одного из цилиндров (
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) и одновре​менно полностью открывал окна двух других цилиндров, по одному из которых (
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) происходит питание жидко​стью цилиндра, а по второму (
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) происходит вытеснение жидкости из цилиндра в на​гнетательную магистраль.

В соответствии с этим ра​диус 
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 наружной кромки (окружности) золотника дол​жен  быть  равен
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Этот радиус может быть выражен также уравнением
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 - радиус расположения распределительных окон цилиндрового блока;
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 - радиус полуокружности окон питания цилиндрового блока;
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 - углы согласно рис. 95 (
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 - ширина цилиндровых окон.
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Рис. 90. Расчетная схема плоского распределителя аксиально-поршневого насоса с неподвижным цилиндровым блоком
На основании этих выражений можем написать
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Произведя преобразования, получим
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Поскольку 
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Введя безразмерный геометрический коэффициент (параметр) 
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С учетом этого радиус наружной кромки золотника определится так:
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Значение 
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 обычно принимается равным 0,1 – 0,12.

Радиус 
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 внутренней кромки золотника определится:
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Межоконная перемычка 
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 определяется отношением 
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; для бронзовых и стальных блоков это отношение выбирается в пределах 0,2 – 0,3 и для чугунных от 0,5 до 0,8.
НАСОСЫ С КЛАПАННЫМ И КЛАПАННО-ЩЕЛЕВЫМ

РАСПРЕДЕЛЕНИЕМ
При высоких давлениях применяются насосы и гидромоторы с неподвижным цилиндровым блоком и клапанным или клапанно-щелевым распределением жидкости, причем клапаны могут раз​мещаться в корпусе насоса (рис. 91) и в его поршнях (рис. 92). Жидкость засасывается в цилиндры насоса из внутренней полости корпуса через осевые отверстия в плунжерах 3, на концах которых смонтированы всасывающие клапаны 2 при рабочем ходе плун​жеров 3 жидкость вытесняется через нагнетательные клапаны 1.
Ввиду того, что клапанному распределению присущи отмечен​ные выше недостатки (см. стр. 158), применяют насосы с клапанно-щелевым распределением, расчетная схема поршневого элемента которого с опорой поршней через башмак (ползушку) показана на рис. 93 (см. также стр.  161).

Расчетная производительность подобного насоса определится по формуле [см. также выражение (183)1
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где 
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 — рабочий   ход  поршня   после   отсечки   (перекрытия)   им окна 
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 всасывания до   крайнего правого  положения.
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Рис. 91. Аксиально-поршневой насос с клапанным распределителем
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Рис. 92. Аксиально-поршневой насос с распределительными клапанами, размещенными в поршнях
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Рис. 93. Цилиндро-поршневой элемент насоса с клапанно- щелевым распределением
Очевидно, что величина рабочего хода 
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Подставив в формулу (183) значение 
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где 
[image: image262.wmf]d

, 
[image: image263.wmf]D

, 
[image: image264.wmf]g

 и 
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 - те же величины, что и формуле (199).
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Рис. 94. Насосы с клапанно-щелевым распределением
Кривая подачи насоса будет аналогичной кривой, представленной на рис. 68.
Аксиальные насосы с неподвижным цилиндровым блоком и клапанным распределением могут применяться при давлениях 600-650 
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 на маслах средней вязкости (
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 EMBED Equation.3  [image: image270.wmf]сст

).

Насос с клапанно-щелевым распределением показан на рис. 94, а.
Ведущая наклонная шайба 6 этого насоса, воздействующая при вращении вала на ролики 5 поршней 4, жестко связана (или составляет одно целое) с приводным валом 7. Каждый цилиндр насоса на линии нагнетания имеет по одному шариковому клапану 1, через которые жидкость при утапливании поршней вытесняется в нагнетательную линию. Всасывание (заполнение цилиндров жидкостью) происходит через окна 2 в боковых стенках цилиндра, выполненные на таком расстоянии от конца цилиндра, что поршни открывают их лишь во второй половине своего хода всасывания (при движении поршней вправо). Поршни связаны с наклонной шайбой 6 при помощи пружин 3.
Аналогичный насос изображен также на рис. 94, б. Питание насоса осуществляется через осевой канал 2 и далее через проточки 1 в боковых стенках цилиндров. В нагнетательных полостях ци​линдров установлены плоские клапаны 3. Поршни (плунжеры) 5 с помощью пружин 4 прижимаются к наклонной шайбе 6, опи​раясь на нее сферическими концами.
Основные вопросы изготовления деталей насосов

Для изготовления скользящих пар аксиально-поршневых на​сосов в большинстве случаев применяют пару сталь — бронза. Для изготовления упорно-распределительного диска (золотника) в основном применяют сталь Х12Ф1 в сочетании с цилиндровым блоком из бронзы Бр. ОСН 10-2-3. В насосах больших размеров из бронзы изготовляют лишь трущиеся поверхности блока (втулки цилиндров и торцовую опору), сам же блок изготовляют из стали типа 12ХНЗА. В насосах малого размера цилиндровый блок из​готовляют целиком из бронзы, в частности, из сурьмянистой брон​зы (
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) в сочетании с распределительным диском (золот​ником) из стали ХВГ (
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Применяются также распределительные диски из нитрирован​ной стали (
[image: image273.wmf]HRC

 60—62) в паре с цилиндровым блоком из свинцо-вистооловянистой или сурьмянистой бронзы; в этом случае поршни изготовляют из цементируемой стали 12ХНЗА с твердостью рабо​чих поверхностей 
[image: image274.wmf]HRC

 58 или из стали ХВ2, дающей без специаль​ного поверхностного упрочнения твердость 
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 55—60.

Для изготовления цилиндровых блоков применяют также бронзу Бр. ОФ 10-1 в паре с распределительным диском из стали 20Х с твердостью после цементации 
[image: image276.wmf]HRC

 60—62.

Для улучшения приработки и уменьшения износа торцы брон​зовых цилиндровых блоков и распределительных дисков обычно покрывают тонким слоем (в несколько микрон) антифрикционных материалов (серебром, индием с подслоем свинца и свинцом). Для снижения трения и повышения стойкости к загрязнениям насосов, предназначенных для работы при температуре жидкости от 
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, стальные детали покрываются серебром.

Поршни изготовляют также из шарикоподшипниковой стали ШХ15 с закалкой до 
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 62—64. Для стального цилиндрового блока (
[image: image280.wmf]HRC

 60) поршни изготовляют обычно из бериллиевой бронзы.

Для условий высоких температур (
[image: image281.wmf]o
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>

) поршни и гильзы часто покрывают серебром. Для изготовления насосов, предназ​наченных для работы в условиях температур выше 
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, приме​няют конструкции из никелевых сплавов.

Чистота обработки торцов упорно-распределительного диска обычно производится по 7—8-му, а цилиндрового блока — по 9—10-му классу чистоты. Повышение чистоты поверхности зер​кала распределителя до 10-го и цилиндрового блока до 12—13-го класса положительного эффекта практически не дает, и эти по​верхности через некоторое время работы обычно приобретают ре​комендуемую  выше  чистоту.

Положительные результаты показывают пары с шаброванной рабочей поверхностью золотника и притертой поверхностью торца цилиндрового блока. Опыт показывает, что шабровка обеспечивает более прочный масляный слой благодаря сохранению смазки в образующихся при шабровке микровпадинах.

При обработке необходимо выдержать параллельность опор​ных торцов цилиндрового блока и распределительного диска, а также их перпендикулярность к осям вращения; отклонения в параллельности не должны превышать 0,005—0,01 мм\ непря​молинейность этих поверхностей не должна превышать 0,005 
[image: image283.wmf]мм

. Обработка рабочих поверхностей поршней и цилиндров обычно находится в пределах 10—12-го класса чистоты.

Поршень помещают в цилиндр с диаметральным зазором в пре​делах 0,010—0,015 
[image: image284.wmf]мм

.
Окружные скорости на трущихся торцовых поверхностях не должны превышать 8—10 
[image: image285.wmf]сек
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; среднее значение скорости движения поршней в цилиндрах 4—6 
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Особо следует указать на недопустимость люфтов в поршневой группе, которые могут образовываться при некачественной завальцовке сферических головок шатунов в поршнях; эти люфты могут нарушить фазораспределение, а также вызвать дополнительные ди​намические нагрузки, снижающие механическую прочность насоса.

ПЛАСТИНЧАТЫЕ (ЛОПАСТНЫЕ) НАСОСЫ И ГИДРОМОТОРЫ
Пластинчатые насосы, получившие в практике название лопа​стных и шиберных, являются наиболее простыми из существую​щих типов насосов.

По числу циклов работы за один оборот вала различают пла​стинчатые насосы и гидромоторы однократного и многократного (двух-, трех- и четырехкратного) действия. Насосы однократного действия выполняются как регулируемыми, так и нерегулируе​мыми, а насосы многократного — нерегулируемыми. Преимуще​ством насосов многократного действия является уравновешенность радиальных сил давления жидкости на пластинчатый ротор, бла​годаря чему они пригодны для работы при более высоком, чем насосы однократного действия, давлении жидкости (140 
[image: image287.wmf]2

/

см

кГ

 и выше).

Схема простейшего из этих на​сосов, применяющегося в основ​ном в системах смазки, показана на рис. 95.
[image: image288.png]



Рис. 95. Схема пластинчатого насоса

В насосах применяют положи​тельное перекрытие, при котором рабочая клетка (отмечено точеч​ной штриховкой) в ее среднем по​ложении размещается на переваль​ной (разделительной) перемычке, будучи отсеченной (изолирован​ной) как от полости всасывания, так и от полости нагнетания.

Для избежания компрессии жидкости в рабочей клетке (камере)

при проходе ее через перевальную перемычку и уменьшения нерав​номерности подачи перекрытие камеры перемычкой должно быть возможно малым, однако таким, чтобы было обеспечено разделение полостей всасывания и нагнетания.

Минимальное значение этого перекрытия соответствует соот​ношению размеров перемычки и раствора концов пластин, при котором кромки окон питания касались бы внутренних сторон пластин (соответствует углу 
[image: image289.wmf]b

 расположения пластин в роторе).

Ведение пластин и плотность их контакта со статором осуще​ствляют с помощью давления жидкости, подводимой в прорези под пластины, или при помощи пружин и прочих механических средств.

Подобные насосы обычно имеют 8—12 пластин. При увеличе​нии числа пластин уменьшается действующая на них нагрузка и повышается равномерность потока нагнетаемой жидкости. При уменьшении числа пластин (меньше восьми) поток становится неравномерным.

Расчетная производительность (подача) насоса

Подача насоса равна объему, описываемому рабочей частью пластины, контактирующей с верхней перевальной (разделитель​ной) перемычкой.

Из расчетной схемы рис. 96 (см. также рис. 95) следует, что рабочая высота Н пластины изменяется при прохождении ею перевальной перемычки, причем в нейтральном положении (при расположении на оси симметрии) она будет максимальной, равной 
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 - эксцетрицитет насоса.
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Рис. 96. Расчетная схема пластинчатого насоса

Допуская, что толщина пластины равна нулю и пренебрегая изменением рабочей высоты 
[image: image293.wmf]h

 при повороте ротора на угол 
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, в пределах которого пластина находится в контакте с верхней перемычкой, максимальную расчетную подачу насоса можно выразить
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где 
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 - диаметр колодца (статора) в корпусе;
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 - ширина ротора (длина пластины);
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 - число оборотов в минуту;
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 - расстояние от центра давления рабочей высоты пластины до оси вращения ротора;
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 - угловая скорость.
С учетом толщины 
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 и числа 
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 пластин производительность
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Снижение расчетной производительности обусловлено в этом случае тем, что часть вытесняемой жидкости расходуется на ком​пенсацию объема пластин при утапливании их в прорези ротора.
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Рис. 97. Схемы регулирования производительности пластинчатого насоса
Регулирование производительности 
[image: image305.wmf]Q

 и изменение направле​ния подачи осуществляются соответствующим изменением вели​чины и знака эксцентрицитета 
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 (рис. 97). В положении 
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 насос установлен на максимальный эксцентрицитет 
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, что соответствует максимальному расходу 
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 в положении б значения 
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 и в положении в — максимальный эксцентрицитет обратного знака и соответственно максимальная подача противоположного направления.
В некоторых конструкциях насосов полости прорезей ротора под пластинами последовательно соединяют с нагнетательной и всасывающей линией, благодаря чему пластины создают дополни​тельную подачу, работая в этом случае как прямоугольные порш​ни. Очевидно, подача такого насоса
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Рис. 98. Схемы пластинчатых насосов

При одностороннем вращении ротора насоса пластины целе​сообразно устанавливать под некоторым (
[image: image314.wmf]o

15

10

-

) углом к радиусу (рис. 98,а), благодаря чему улучшаются условия их работы (уменьшается эф​фект заклинивания пла​стины в пазу). Наклонное к радиусу расположение пластин позволяет обеспе​чить такое направление действия реакции статора на пластину, при котором силы трения вызывают ми​нимальные изгибающие напряжения (угол наклона пластины принимается равным углу трения).

Расчетная    производи​тельность насоса для случая, когда пластины  не создают дополнительной подачи, в этом случае будет
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где 
[image: image316.wmf]a

 - угол наклона пластин к радиусу.
Поскольку центр вращения ротора смещен относительно центра направляющего кольца (статора), который представляет круг диаметром 
[image: image317.wmf]D

 (см. рис. 95), принятое условие 
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 будет справедливо лишь для мгновенного (среднего относительно разделительной перемычки) положения пластины, в иных же положениях ее рабочая высота будет переменной и меньше 
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. В соответст​вии с этим подача будет носить пульсирующий характер, причем неравномерность подачи, обусловленная изменениями высоты, такая же, как и у роторных поршневых насосов (см. стр. 141), т. е. изменение объема в процессе вытеснения жидкости одной пластиной носит синусоидальный характер.

При нечетном числе пластин равномерность подачи повы​шается.
Нетрудно видеть, что обусловленная этим пульсация подачи будет тем меньшей, чем больше пластин, однако при увеличении их числа соответственно уменьшается величина расчетной подачи [см. выражение (228)].

Расчеты показывают, что в насосе с числом пластин 
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 колебания подачи, обусловленные изменением рабочей высоты пластины, соответственно равны 1,7 и 3%.

В насосах, у которых направляющая статора на участке между всасывающим и нагнетательным окнами спрофилирована по ок​ружности, описанной из центра вращения ротора (рис. 98, б), колебание подачи, обусловленное изменением рабочей высоты пластины, отсутствует. Ведение пластин в последнем насосе осу​ществляется с помощью профильных направляющих 
[image: image322.wmf]b

, выполнен​ных на боковых крышках насоса.

Неравномерность подачи во всех случаях вызывается дополни​тельно также тем, что некоторая часть жидкости расходуется на компенсацию объема пластин при утапливании их в прорези ро​тора, а также на сжатие жидкости в рабочих камерах при приходе их из полости всасывания в полость нагнетания.

В том случае, когда пластина прижимается к статору давле​нием жидкости, подведенным под ее торец, возникает повышенное трение. Усилие, с которым пластина, находящаяся в полости вса​сывания (с нулевым давлением), поджимается к статору, в этом случае равно
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где 
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 — давление  жидкости   в   камере  под   нижним   торцом пластины; 
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 и 
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 — толщина и длина пластины (ширина ротора). 
Пластины, находящиеся в полости нагнетания, будут пол​ностью разгружены от радиальных сил давления жидкости, а пла​стины, разделяющие полости всасывания и нагнетания, — час​тично. Практически при расчетах нагрузки от давления жидкости, действующего на пластину в положении ее между полостями вса​сывания и нагнетания, условно относят к площади, равной 
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 про​изведения ширины пластины на ее длину:
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Для повышения герметичности пластины снабжаются свободно посаженным в гнездо уплотнительным элементом 
[image: image329.wmf]a

, кривизна внешней поверхности которого соответствует кривизне статора (см. рис. 98, б).

ПЛАСТИНЧАТЫЕ НАСОСЫ ДВУКРАТНОГО ДЕЙСТВИЯ
Пластинчатые насосы однократного действия обычно приме​няются для вспомогательных гидросистем, не требующих высо​ких давлений, хотя в ряде стран они применяются и в системах силового привода. Основным недостатком этих насосов является большая нагрузка давления жидкости на ось ротора и пластины. Поэтому в практике больше распространены ротационные нере​гулируемые пластинчатые насосы двукратного действия. Насос состоит из корпуса 9 (рис. 99), в котором помещены боковые диски 2, и статора 4, внутренняя поверхность которого фасонной формы (профиля) выполнена так, что участки кривой, располо​женные между окнами питания 5, 6, 7 и 5, прорезанными в дис​ках 2,  являются дугами  кругов,  описанных  из центра  ротора, а участки, приходящиеся на эти окна, выполнены сопрягающими кривыми.
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Рис. 99. Пластинчатый насос двойного действия
На валу насоса находится ротор 1 с наклонными к радиусам пазами (прорезями), в которых помещаются пластины 3. В ка​ждом из боковых дисков 2 имеется по четыре окна, из которых окна 6 и 8 соединены литыми каналами корпуса с полостью вса​сывания, а окна 5 и 7 — с полостью нагнетания.

При вращении ротора 1 без давления или при малом давлении жидкости пластины 3 прижимаются к поверхности статора 4 под действием центробежной силы; при наличии давления на пластину дополнительно действует сила давления жидкости, которая под​водится через кольцевые проточки 10 на боковых дисках в пазы ротора под торцы пластин (рис. 100).

Из приведенной схемы следует, что при вращении ротора пла​стины (лопасти), копируя форму статора, дважды увеличивают за один оборот объем камеры (заштриховано точечной штрихов​кой) и дважды его уменьшают.

Благодаря концентричности межоконных участков кривых статора относительно центра вращения ротора практически устраняется компрессия жидкости при проходе этих участков пла​стинами 3, а также уменьшается пульсация потока, которая в этом случае определяется лишь несимметричностью расходов жидкости пластинами при перемещении их в прорезях ротора, а также сжи​маемостью жидкости и деформацией корпуса насоса. Кроме того, благодаря концентричности межоконных участков статора, пла​стины в периоды, когда они находятся под боковой односторонней гидравлической нагрузкой, не перемещаются в пазах, вслед​ствие чего уменьшается их износ.

Для улучшения динамических качеств насоса, а также повыше​ния равномерности подачи участки статора, сопрягающие указан​ные межоконные концентричные участки, обычно выполняются так, чтобы было обеспечено постоянное ускорение пластины при движении в пазах ротора и соответственно постоянное ускорение жидкости в каналах.

Обычно эти  участки  выполняются по  архимедовой спирали:
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где 
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 и 
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 - полярные координаты профиля;
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 - наименьший радиус направляющей статора;

       
[image: image335.wmf]const

=

n

 - скорость перемещения пластины в роторе;
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 - угловая скорость ротора.

Для того чтобы устранить возможность отрыва пластин от статора при копировании ими его профиля, отношение радиусов профиля статора 
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 для числа пластин 8; 12 и 16 не должно превышать соответственно 1,15; 1,27 и 1,34.
Должно быть также обеспечено условие 
[image: image338.wmf]92

,

0

2

1

£

l

l

, где 
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 - наибольшая длина части пластины, выступающей из ротора, и 
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 - наименьшая длина части пластины, находящейся в пазу ротора. Средняя скорость течения жидкости во всасывающих окнах обычно не превышает 1,5 
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Применяется также профиль, обеспечивающий синусоидальное изменение ускорения пластин. Однако этот профиль допускает меньшее отношение большого 
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 и малого 
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, радиусов статора, чем первый профиль.

Из расчетной схемы, приведенной на рис. 100, а—в, видно, что каждая пластина за один оборот ротора нагнетает жидкость 2 раза. Поскольку рабочее давление жидкости действует на диаметрально противоположные стороны ротора (со стороны окон 5 и 7), под​шипники ротора практически разгружены от сил давления жидко​сти. Для полной уравновешенности радиальных сил давления жидкости на ротор число камер (число пластин) должно быть чет​ным. Распространены насосы с 12 и 16 пластинами.
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Рис. 100. Расчетные схемы пластинчатого насоса двойного действия
Плотность контакта между пластинами 3 и статором обеспечи​вается давлением жидкости, подводимой в пазы ротора под ло​пасти через кольцевую проточку 10 на крышке корпуса. Боковое уплотнение   достигается   тем,   что   бронзовые   боковые   диски   2 (см. рис. 99) могут быть прижаты к ротору с требуемой плотностью. Для упрощения изготовления насоса и повышения его к. п. д. один из дисков (диск 
[image: image345.wmf]а

) часто вы​полняют плавающим с поджатием его к торцу статора 
[image: image346.wmf]b

 (рис. 101) давлением жидкости и несколь​кими спиральными пружинами. Усилие прижима в этом случае повышается с повышением давления. В тот момент, когда насос не работает я в системе отсутствует давление, начальное усилие прижима, необходимое для пуска насоса в ход, обеспе​чивается пружинами.

Благодаря высоким ка​чествам рассматриваемого насоса его принципиальная схема положена в основу стандартных насосов многих сотен типоразмеров (в США свыше 500 стандартных еди​ниц). Ряд заграничных фирм выпускает эти модифициро​ванные насосы на давления 70, 100, 140 и 175 
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 и производительность от 3 до 950 
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 EMBED Equation.3  [image: image350.wmf].
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 у этих насосов доведена до 0,5—0,4 
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. При последовательной установке двух  насосов,  рассчитанных  на давление 140 
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, давление может быть повышено до 220 
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Рис. 101. Пластинчатый насос двойного действия с плавающим диском

Общий   к.  п. д.   насоса   средней    мощности   при   давлении 140 
[image: image355.wmf]2
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 равен 0,85 практически на всем рабочем диапазоне давления. Число оборотов этих насосов от 500 для насосов большой мощности до 1500—3000 в минуту для насосов средней и малой мощности. Миниатюрные пластинчатые насосы ракетных гидросистем выпускаются на расход 1 
[image: image356.wmf]мин
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 и менее и работают при скоростях до 30 000 
[image: image357.wmf]мин

об

/

.
Ограничения по давлению обусловлены тем, что при более высо​ком давлении пластины при проходе зоны всасывания, в которой они не разгружаются давлением, действующим со стороны статорного конца, прижимаются с большим усилием к профильной по​верхности статора, в результате чего они быстро изнашиваются. Усилие, с которым пластина прижимается к статору, в этом случае вычисляется по выражению (231).

В новейших конструкциях этого насоса (см. стр. 215) применен ряд конструктивных мер по разгрузке пластин, что позволило по​высить рабочее давление.

Расчет производительности. По принципу действия этот насос можно сравнить с поршневым насосом с прямоугольным изогну​тым по дуге цилиндром, в котором роль поршня выполняет рабо​чая часть пластины высотой 
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 (см. рис. 100). Пластина при перемещении по концентричным участкам между окнами 7 и 8 или 6 и 7 вытесняет объем 
[image: image359.wmf]Q

¢

, по величине равный произведе​нию площади рабочей части пластины 
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 на окружную скорость 
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 ее центра давления:
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Подставив значения 
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где 
[image: image366.wmf]b

 и 
[image: image367.wmf]h

 - ширина и высота рабочей части пластины;

      
[image: image368.wmf]2
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 и 
[image: image369.wmf]1

r

 - большой и малый радиусы (полуоси) статора;

      
[image: image370.wmf]w

 - угловая скорость ротора.

Подставив значение 
[image: image371.wmf]w

 и учитывая, что одновременно происходит вытеснение жидкости двумя пластинами, получим приближенное выражение (без учета толщины пластин) для вычисления расхода (производительности) насоса:
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С учетом толщины пластины (см. стр. 207)
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где 
[image: image374.wmf]a

 - угол наклона пластины к радиусу.

Рассматриваемые насосы выпускают как с наклонным к радиусу (см. рис. 99), так и с радиальным расположением пластин (см. рис. 107), причем более распространенными являются насосы первого типа. Угол 
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 наклона пазов ротора под пластины к радиусу ротора обычно принимают равным 
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 при диаметре ротора 56-85 
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 и 
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 при диаметре 140 
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. Благодаря наклону пластин улучшаются условия движения их в пазах, однако наклонное их положение исключает возможность реверса без перемонтажа ротора.
Для насосов с радиальным расположением лопастей выражение (234) примет вид
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Частота колебаний подачи и давления равна произведению числа пластин на число оборотов, а амплитуда пропорциональна перепаду давления. Неравномерность подачи обусловлена, как было указано, изменением в процессе хода нагнетания объема пластин в результате утапливания их в прорези, а в основном — влиянием сжимаемости жидкости и частично деформацией камеры насоса при переходе ее из полости всасывания в полость нагнета​ния. Последний процесс сопровождается акустическим эффектом, который повышается с повышением перепада давления.

В насосах двукратного действия, выполненных по схеме, при​веденной на рис. 100, каждая пластина при перемещении от центра к периферии забирает жидкость из линии нагнетания, а при пере​мещении от периферии к центру вытесняет ее обратно. Поэтому для снижения влияния насосного действия пластин на равномер​ность подачи необходимо, чтобы объем жидкости, вытесняемой в каждый данный момент из прорезей ротора утапливающимися пластинами, был равен объему количества жидкости, требующе​муся для заполнения объема, освобождаемого пластинами, пере​мещающимися от центра. Для обеспечения этого количество пластин должно быть кратным четырем, но не менее восьми. Прак​тически это число пластин выбирают равным 12 или 16. Кроме того, профиль кривой статора должен быть строго симметричен.

Однако опыт показывает, что даже при самом оптимальном выборе параметров наблюдается неравномерность подачи, вызы​ваемая деформацией деталей насоса и сжатием жидкости в рабочих его камерах при переходе их из полости всасывания в полость нагнетания. Для уменьшения влияния последних факторов в не​которых конструкциях этих насосов профиль статора на участках, описанных большим радиусом, выполняется таким образом, что при переносе рабочей камеры из полости всасывания в полость наг​нетания осуществляется незначительное сжатие жидкости (пред​намеренная компрессия), что способствует снижению пульсации давления жидкости.

Для этого профиль статорного кольца насоса (см. рис. 100) выполняется таким, что при проходе замкнутой камеры объемом 
[image: image381.wmf]1
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 (отмечена точечной штриховкой) через перевальные перемычки, очерченные большим  радиусом (
[image: image382.wmf]r

R

>

),   происходит  некоторое уменьшение объема камеры до прихода ее к нагнетательному окну, вследствие чего заключенная в ней жидкость будет подвергнута предварительному сжатию. В этом случае в запертой камере создается предварительная компрессия жидкости (
[image: image383.wmf]2
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), подбором величины которой может быть обеспечено полное выравни​вание давлений в камере и нагнетательном окне. Указанное умень​шение объема камеры достигается смещением центра 
[image: image384.wmf]2

Q

, из кото​рого описываются образующие профиль статорного кольца дуги кругов радиусом 
[image: image385.wmf]R

 относительно оси 
[image: image386.wmf]O

 вращения ротора.

Выбор рабочих параметров насоса. Для обеспечения герметич​ности насоса расстояние между соседними всасывающим и нагне​тательным окнами (размер перевальной перемычки) должно быть несколько больше, чем наибольшее возможное расстояние между концами двух соседних пластин в положении их на этой пере​мычке.

При выборе разности радиусов 
[image: image387.wmf]2
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 и 
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 профильных участков статора между окнами, определяющих величину рабочей высоты пластин 
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, исходят из того, что увеличение высоты при​водит к повышению опрокидывающего момента от давления жидко​сти, защемляющего пластину в пазу ротора, а уменьшение — к по​нижению производительности и объемного к. п. д. насоса. Для насосов небольшой производительности величина к может быть равной или меньше 0,4 полной высоты пластины. Число пластин равно 12—16 (обычно 12 пластин). Толщина пластин 2—2,5 
[image: image390.wmf]мм

; ширина статора и ротора (длина пластины) 20—40 
[image: image391.wmf]мм

.
В рассматриваемом насосе двухкратного действия всасывание (и соответственно нагнетание) происходит на сравнительно неболь​шом участке кривой статора, ввиду чего создаются неблагоприят​ные условия питания насоса.

Время прохождения пластиной зоны всасывания 
[image: image392.wmf]w
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, где 
[image: image393.wmf]a

 и 
[image: image394.wmf]w

 — угол, соответствующий окну всасывания, и угловая ско​рость вала.

Для улучшения питания жидкость обычно подводят через рас​положенные друг против друга окна, которые сообщаются между собой каналами в корпусе. Средняя скорость течения жидкости во всасывающих окнах не более 1,5—2 
[image: image395.wmf]сек
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Ротор 1 и статор 4 изготовляют из легированных сталей с циа​нированием, боковые диски 2 — из кремнистой или марганцови​стой бронзы, корпус и крышки  -  из чугуна (см. рис. 99). Под​шипники скольжения изготовляются из медносвинцовистых или серебрянокадмиевых сплавов, допускающих удельные давления до 100 
[image: image396.wmf]2

/

см

кГ

. Хорошие результаты показали подшипники сколь​жения с вкладышами, покрытыми серебром толщиной 0,5 
[image: image397.wmf]мм

. Та​кие подшипники допускают удельное давление до 140—150 
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.
Пластины 3 изготовляют из вольфрамистых (быстрорежущих) сталей и калят до 
[image: image399.wmf]HRC

 63—65. Применение быстрорежущей стали обусловлено необходимостью предотвращения термического от​пуска конца пластины, контактирующей со статором, который ведет к быстрому ее износу. Износ вызывается тем, что пластина прижимается к статору в зоне всасывания со значительным уси​лием, которое выдавливает жидкость, находящуюся между пла​стинами и статором, в результате чего возникает сухое трение и нагревание поверхностного слоя пластины в месте контакта ее со статором до температуры, которая может превышать температуру отпуска стали.

Разгрузка пластин. Для уменьшения силы давления пластины на статорное кольцо ее разгружают путем размещения в каждом пазу ротора двух свободно посаженных пластин (рис. 102, а), скошенные концы которых, прилегающие к статорному кольцу по двум кромкам, образуют с ним замкнутую камеру. Эта камера соединяется каналом малого сечения (имеющим большое сопро​тивление) с полостью под пластиной, в результате чего в камере возникает разгружающее давление, величина которого вследствие сопротивления соединяющего канала будет меньше, чем давление в полости под пластиной.
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Рис. 102. Схемы разгруженных пластин              Рис. 103. Схемы разгрузки пластин 
насосов 

На рис. 102, б показана пластина, в которой на внешнем (верх​нем) и боковых торцах выполнены канавки, благодаря чему она частично уравновешивается в радиальном направлении от сил давления жидкости на нижний торец пластины.

На рис. 102, в показана пластина, на верхнем торце которой, контактирующем со статорным кольцом, выполнена с этой же целью канавка, соединяющаяся при помощи дроссельного отвер​стия с полостью нижнего торца.

Зачастую насосы выполняются так, что полости камер под пла​стинами сообщаются на рабочих участках соответственно с всасы​ванием и нагнетанием и отсекаются от них лишь в промежуточных положениях (рис. 103, а). При прохождении этих промежуточных участков, спрофилированных в насосах двукратного действия по радиусу из центра ротора, происходит разгрузка пластины, так как давление в  верхней  камере,   образованной скошенными ее кромками, и давление в камере под пластиной становится равным среднему   арифметическому 
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 между давлениями всасывания и нагнетания.

Нетрудно видеть, что в насосах последней схемы пластины, ра​ботая одновременно по схеме радиально-поршневого насоса, вса​сывают и нагнетают жидкость, что компенсирует объем, занимае​мый пластинами, поэтому  производительность подобных насосов следует рассчитывать по выражению (233).

Для большей надежности контакта пластин со статором при проходе ими зоны всасывания, в которой радиальные силы давле​ния жидкости отсутствуют, пластины обычно нагружаются пружинами (на схеме не показаны), прижимающими их к статорному кольцу.
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Рис. 104. Характеристика пластинчатого              Рис. 105. Принципиальная схема
насоса                                                                        пластинчатого насоса трехкратного

                                                                                   действия

Для устранения ударного нагружения пластины радиальной силой давления жидкости в конце прохода разделительной пере​мычки со стороны нагнетательного окна выполняется щелевидная прорезь (рис. 103, б).

Применяются также иные способы разгрузки пластин от ра​диальных сил.

Срок службы пластинчатых насосов двухкратного действия при работе на рабочем давлении составляет несколько тысяч часов. Опыт показывает, что при этом износ пластин по высоте не превы​шает 0,1 - 0,3 
[image: image404.wmf]мм

 и статора на глубину 0,08 - 0,1 
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. Эти насосы удовлетворительно работают на маслах вязкостью 
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 EMBED Equation.3  [image: image407.wmf]сст

 при высоте всасывания до 5 
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.
На рис. 104 приведена характеристика мощного насоса этого типа. Вязкость масла 72 
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 при 
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. На графике соответственно обозначено: 
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 - фактический расход насоса; 
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 — приводная и эффективная (полезная) мощность насоса; 
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 и 
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 - объемный и полный к. п. д.
Выпускаются также пластинчатые насосы трехкратного дей​ствия (рис. 105). Производительность такого насоса с радиальным расположением пластин вычисляется по выражению [см. также формулу (235)]
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Насосы с неподвижными пластинами. Применяются также насосы двухкратного действия с двумя пластинами 1, размещенными в пазах неподвижного статорного кольца 2 (рис. 106). Фи​гурный ротор 3 изготовлен так, что две диаметрально противо​положные его стороны выпол​нены в форме дуг круга, опи​санного из центра ротора 3 радиусом, равным радиусу 
[image: image418.wmf]2

r

 расточки статорного кольца 2, а две другие стороны описаны дугами меньшей кривизны (
[image: image419.wmf]2

1

r

r

>

). При вращении в на​правлении, показанном стрел​кой, ротор 3,  контактирующий одновременно со статорным кольцом 2 и пластиной 1, будет заса​сывать жидкость из двух противоположных камер 
[image: image420.wmf]e

 и нагнетать в камеры 
[image: image421.wmf]d

.
[image: image422.png]



Рис. 106. Схема насоса двойного действия с неподвижными пластинами
Для повышения равномерности подачи и разгрузки вала применяют насосы с двумя посаженными на общий вал и смещенными на 
[image: image423.wmf]o

90

 роторами.

Максимальная расчетная производительность двухроторного насоса определяется по выражению
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где 
[image: image425.wmf]2

r

 и 
[image: image426.wmf]1

r

 - большая и малая полуоси ротора;

      
[image: image427.wmf]b

 и 
[image: image428.wmf]s

 - ширина ротора и толщина пластины.

Насосы предназначены для работы с давлением до 100 
[image: image429.wmf]2
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 и при числах оборотов до 2500 в минуту. Производительность насосов – до 200 
[image: image430.wmf]мин
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/

. Описанные насосы пригодны также для работы в качестве гидромоторов.

ПЛАСТИНЧАТЫЕ ГИДРОМОТОРЫ
Пластинчатые машины описанных типов применяют также для работы в качестве гидромоторов, для чего в насосах без принуди​тельного ведения пластин необходимо предусмотреть лишь меха​низм прижима пластин к статору при пуске мотора.

Гидромоторы однократного (одинарного) действия выпуска​ются реверсивными как в регулируемом, так и нерегулируемом исполнении, а моторы двухкратного действия — нерегулируемыми и преимущественно нереверсивными. При известном конструктив​ном исполнении они допускают реверсирование.

В общем случае теоретический крутящий момент гидромотора может быть определен по выражениям (138) и (143).

Механизм действия пластинчатого гидромотора одинарного действия может быть иллюстрирован схемой на рис. 96. При подаче жидкости под давлением 
[image: image431.wmf]p

 в верхнюю полость машины на валу ее ротора будет действовать крутящий момент, мгновенное значение которого определится зависимостью
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где 
[image: image433.wmf]hb
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 - рабочая площадь пластины;

      
[image: image434.wmf]r

 и 
[image: image435.wmf]h

 - переменные значения плеча приложения силы давления жидкости и рабочей высоты пластины;

      
[image: image436.wmf]b

 - ширина ротора (и соответственно пластины).

Минимальное значение момента соответствует положению пластины в момент начала ее контакта с перевальной перемычкой и максимальное – положению на оси симметрии.
С учетом этого, а также принимая во внимание выражения (138) и (228), можем написать значение момента:
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минимальное значение момента
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где 
[image: image439.wmf]D

 - диаметр расточки статора;

      
[image: image440.wmf]s

 и 
[image: image441.wmf]z

 - толщина и число пластин.

Неравномерность крутящего момента гидромотора по углу по​ворота его вала уменьшается с увеличением числа пластин, однако при увеличении их свыше 6 - 8 это снижение становится столь не​значительным, что дальнейшее увеличение числа пластин нецеле​сообразно.

Для приближенного определения степени неравномерности крутящего момента пластинчатого гидромотора однократного дей​ствия с четным числом пластин можно пользоваться выражением
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и с нечетным 
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На рис. 107 показан типовой реверсивный гидромотор двух​кратного действия с радиальным расположением пластин. Изме​нение направления вращения вала 1 осуществляется изменением подачи жидкости в штуцер 4 или 9. Чтобы обеспечить при ревер​сировании постоянное прижатие пластин 10 к статорному кольцу 3 и диска 6 к торцу ротора 8, применено клапанно-золотниковое устройство 5, с помощью которого жидкость независимо от направ​ления вращения вала подводится через систему каналов в полости 2 и 7.
Преимуществом гидромоторов двухкратного действия является практическое отсутствие радиальной нагрузки на вал от сил дав​ления жидкости. Кроме того, гидромоторы этого типа отличаются малым моментом инерции, величина которого для моторов малой мощности (
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 EMBED Equation.3  [image: image445.wmf]квт

) составляет 0,0024 
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.
Величину теоретического крутящего момента пластинчатого гидромотора двухкратного действия с радиальным расположением пластин рассчитывают по формулам (при нулевом противодавле​нии) 
[image: image447.wmf](
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 с учетом толщины пластин.  (242)

Снижение момента, в последнем случае обусловлено противо​действующим моментом (торможением), развиваемым пластинами, находящимися в нерабочей полости, вследствие того, что эти пластины, поджимаясь рабочим давлением жидкости к профиль​ной поверхности статора, будут действовать как поршни гидромо​тора, направление момента которого противоположно направле​нию момента, развиваемого рабочими пластинами.
[image: image449.png]D





Рис. 107. Пластинчатый гидромотор двойного действия

Пульсация (неравномерность) подачи будет зависеть в основ​ном от тех же факторов, что и пульсация подачи насоса.

Выпускаются также высокомоментные гидромоторы много​кратного (до шестикрат) действия с крутящим моментом 245 
[image: image450.wmf]кГм

 при давлении 160 
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ШЕСТЕРЕННЫЕ НАСОСЫ
Шестеренные насосы выполняются с шестернями внешнего и внутреннего зацепления. Наиболее распространенным является насос первого типа, который состоит из пары сцепляющихся ме​жду собой цилиндрических шестерен, помещенных в плотно об​хватывающий их корпус, имеющий каналы в местах входа в зацеп​ление и выхода из него (рис. 108, а).
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Рис. 108. Конструктивная (а) и расчетная (б) схема шестеренного насоса
Эти насосы, в частности насосы с шестернями внешнего за​цепления, являются наиболее простыми и отличаются надеж​ностью в эксплуатации, малыми габаритами и весом, компакт​ностью и пр. Максимальное давление, развиваемое этими насо​сами, обычно равно 100 
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 и реже 150—200 
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; созданы также насосы, пригодные для работы при давлении 300 
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. Производительность насосов низких давлений доходит до 1000 
[image: image456.wmf]мин
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.Насосы отличаются большим сроком службы, который для качественных образцов серийного исполнения составляет не меньше 5000 
[image: image457.wmf]ч

.
Шестеренные насосы допускают относительно высокие числа оборотов, а также кратковременные перегрузки по давлению, ве​личину и длительность которых определяют в основном размеры подшипников. Максимальные числа оборотов составляют 2200 и 4000 в минуту. Для насосов небольших расходов допускаются более высокие числа оборотов. Например, одна из иностранных фирм выпускает шестеренные насосы на подшипниках скольже​ния с числом оборотов 12 000 и 18 000 в минуту.

Весовая отдача авиационных шестеренных насосов, под кото​рой понимается вес, приходящийся на единицу мощности, состав​ляет 0,8—1,3 
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 ив отдельных   конструкциях  доходит до 0,5 
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 при давлении 210 
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. Обычный к. п. д. шестеренных насосов современных образцов при номинальных режимах работы доведен до 0, 95 – 0,96, общий к. п. д. – до 0,87 – 0,9. 
В насосах в конструктивно улучшенными узлами радиальной и торцовой герметизации объемный к. п. д. достигает при номинальном давлении 100 
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 значения 0,98, а механический к. п. д. – 0,94.

Производительность шестеренного насоса

При вращении шестерен жидкость, заключенная во впадинах зубьев, переносится в камеру нагнетания 
[image: image462.wmf]е

 (отмечено точечной штриховкой), образованную корпусом насоса и зубьями 
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, 
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, 
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  и 
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 (рис. 108, б; см. также рис. 109). Зубья 
[image: image467.wmf]1
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 и 
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 при вращении шестерен вытесняют больше жидкости, чем может поместиться в пространстве, освобождаемом зубьями 
[image: image469.wmf]1

b

 и 
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b

, находящимися в зацеплении, в результате жидкость в количестве, равном раз​ности объемов, описываемых этими двумя парами зубьев, вытес​няется в нагнетательную камеру 
[image: image471.wmf]е

.
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Рис. 109. Расчетные схемы шестеренного насоса
Механизм подачи насоса может быть иллюстрирован схемами (рис. 109, а и б), на которых изображены лишь зубья, образующие в данный момент рабочую камеру насоса. Принимаем также, что продолжительность зацепления шестерен (коэффициент перекры​тия) равна единице (
[image: image473.wmf]1
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) и что шестерни имеют равные числа зубьев, а зацепление нормальное эвольвентное.

Мгновенная подача (расход) насоса будет зависеть от текущего положения точки зацепления 
[image: image474.wmf]O

, которая при повороте шестерен на угол 
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 — число зубьев, переместится из положе​ния, соответствующего началу вступления очередной пары зубьев в зацепление, по профилю одного зуба от его основания до вер​шины, а второго — от вершины до основания, пройдя при этом путь по высоте каждого зуба, равный 
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, где 
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 - модуль зацепления.

Из рис. 109, а следует, что текущая подача в общем случае будет равна
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где 
[image: image480.wmf]1
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 и 
[image: image481.wmf]2
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 - мгновенные объемы, вытесняемые соответственно рабочими зубьями (вытеснителями) левой и правой шестерен;
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 и 
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 - текущие рабочие высоты соответственно зубьев 
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 и 
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 (проекции расстояний от точки зацепления до вершин зубьев на оси симметрии последних);
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 и 
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 - текущие расстояния от осей вращения шестерен до центров давления нескомпенсированных поверхностей зубьев 
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 и 
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, высоты которых равны 
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 и 
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;
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 и 
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 - угловая скорость и ширина шестерен.

Если принять во внимание, что при положении точки зацепления на оси симметрии (см. рис. 109) значения
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 - радиус начальной (длительной) окружности и модуль зацепления, выражение (243) для этого случая (максимальный мгновенный расход) примет вид

                                                 
[image: image498.wmf]÷

ø

ö

ç

è

æ

+

=

2

2

1

m

r

mb

Q

н

w

.                                              (244)

При повороте шестерен изменяется как положение точки зацепления 
[image: image499.wmf]O

, так и величины рабочих (нескомпенсированных) высот зубьев 
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 и 
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, а также параметров 
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. Например, при повороте шестерен в положение, соответствующее концу зацепления рассматриваемой пары зубьев 
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 (рис. 109, б) мгновенные значения этих параметров будут равны
                                      
[image: image506.wmf]0

1

=

h

 и 
[image: image507.wmf]m

r

н

+

=

1

r

; 
[image: image508.wmf]m

h

2

2

=

 и 
[image: image509.wmf]н

r

=

2

r

.
Следовательно, величина 
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 в конце зацепления будет равна нулю, в соответствии с чем мгновенная подача в этом положении зубьев (минимальное значение мгновенной подачи)
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Нетрудно видеть, что этому положению зацепляющихся зубьев соответствует минимальное значение мгновенной подачи.
Эта же подача соответственно для принятого условия 
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 началу зацепления очередной пары, с той лишь разницей, что
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При перемещении точки зацепления этой пары зубьев к оси симметрии подача вновь повысится до максимального значения p[см. выражение (244)].

Таким образом, мгновенная подача для любого промежуточного положения точки зацепления будет находится в интервале 
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, причем характер изменения подачи по углу поворота в пределах угла 
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 определится законом перемещения точки зацепления 
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 и соответственно с этим – законом изменения параметров 
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Разность между максимальным значением мгновенной подачи 
[image: image523.wmf]1
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, соответствующей положению точки зацепления на оси симметрии, и минимальной подачи, соответствующей концу зацепления пары зубьев или началу зацепления очередной пары, равна амплитуде колебания подачи:
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Среднее значение подачи (расхода) насоса в единицу времени может быть приближенно вычислено по выражению
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или, учитывая, что 
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где 
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 - число зубьев;
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 - диаметр начальной окружности.

Последнее выражение для распространенных насосов с числом зубьев 
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 и углом зацепления 
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 с достаточной точностью (2—3%) характеризует расчетную подачу.

Если число зубьев ведомой шестерни не равно числу зубьев ведущей, то при расчетах следует исходить из данных ведущей шестерни.

Из приведенного следует, что производительность шестерен​ного насоса определяется лишь параметрами зацепления и не за​висит от объемов впадины и зуба. При сохранении условий зацеп​ления любое уменьшение толщины последнего будет сопровож​даться лишь увеличением вредного пространства без изменения расчетной производительности насоса.

Для расчета производительности шестеренных насосов пред​ложен ряд иных теоретических формул, которые учитывают такие параметры, как угол зацепления, коррекцию и прочие факторы, однако все они, в отличие от приведенной выше формулы, мало пригодны для практического пользования и не обеспечивают тре​буемой точности расчета.

В случае необходимости точного определения теоретической (геометрической) производительности пользуются измерением (прокачкой) при нулевом перепаде и малой скорости (см. стр. 301).
Для приближенных расчетов производительности насоса с ше​стернями равных размеров применяют также упрощенную фор​мулу, полученную при допущении, что насос за каждый оборот подает количество жидкости, равное сумме объемов впадин (камер) обеих шестерен за вычетом объемов радиальных зазоров в зацеп​лении, причем принимается, что объемы впадин и зубьев равны между собой:
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где 
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 - диаметр начальной окружности ведущей шестерен;

      
[image: image535.wmf]m

 и 
[image: image536.wmf]b

 - соответственно модуль зацепления и ширина шестерни;

      
[image: image537.wmf]n

 - число оборотов.

Сравнение данных практических измерений с данными расчета по последнему выражению показывает, что данные измерений превышают расчетные. Последнее свидетельствует о том, что принятое в приведенном выражении условие равенства объема жидко​сти, вытесняемой из впадин шестерен, объему рабочей части их
зубьев   не  соответствует действительности.   Данные  измерений, проведенных  с насосами, имеющими число зубьев 
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, оказались близкими к расчетным при условии замены в выражении (248) значения 
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 коэффициентом 6,5. В результате получена следующая формула, рекомендуемая для шестерен с числом зубьев
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Данные расчетов по этой формуле практически совпадают с ре​зультатами расчетов по приведенному выражению (247) и доста​точно точно с данными опытов.

Применяется также эмпирическая формула
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где 
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 - модуль зацепления в 
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;
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 и 
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 - число зубьев и коэффициент корригирования; для принятого метода корригирования 
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Применяют также формулу
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где 
[image: image550.wmf]l

 - длина линии зацепления.

Пульсация потока жидкости. Мгновенная подача жидкости шестеренным насосом является периодической функцией с периодом, равным 
[image: image551.wmf]z
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. Форма периодической кривой зависит от ряда факторов и в первую очередь от коэффициента перекрытия 
[image: image552.wmf]e

. 
Пульсация потока жидкости, подаваемой насосом при нуле​вом давлении и отсутствии компрессии жидкости во впадинах, за один оборот происходит с частотой, равной числу зубьев веду​щей шестерни, т. е. пульсация подачи повторяется при повороте шестерни на угол, соответствующий одному шагу.

Расчетное значение амплитуды колебания подачи, равное раз​ности между наибольшим и наименьшим мгновенными ее значе​ниями, можно определить для прямозубых шестерен по выраже​нию
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где 
[image: image554.wmf]b

 - ширина шестерни;
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 - радиус основной окружности шестерни;
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 - коэффициент перекрытия;
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 и 
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 - число зубьев и угловая скорость ведущей шестерни.
Коэффициент неравномерности (отношение амплитуды пульсации к среднему значению потока) потока шестеренного насоса с цилиндрическим эвольвентным зацеплением можно определить по выражению
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где 
[image: image560.wmf]z

 - число зубьев ведущей шестерни;

       
[image: image561.wmf]a

 - угол зацепления.
Приближенное соотношение для определения коэффициента 
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 неравномерности (для шестерен с коэффициентом перекрытия 
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) может быть получено также из выражений (244) и (245):
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Разность 
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 характеризует максимальное значение амплитуды колебания подачи для этого случая.

Для шестеренных насосов 
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 неравномерность подачи может быть вычислена по эмпирическому выражению
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Фактическая неравномерность подачи значительно превышает расчетную вследствие обратного потока рабочей жидкости в ка​меры насоса при переходе их из полости всасывания в полость нагнетания, причем эта дополнительная пульсация в зависимости от полноты заполнения этих камер жидкостью под давлением всасывания может значительно превышать расчетную.

Опыт и подсчеты показывают, что неравномерность подачи шестеренных насосов значительно превышает неравномерность насосов прочих типов.

На рис. 110, а показана кривая, характеризующая неравно​мерность подачи для 
[image: image568.wmf]1
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. Заштрихованная площадь характери​зует подачу по углу поворота  шестерен.
[image: image569.png]



Рис. 110. Графики пульсации потока шестеренного насоса

Степень неравномерности подачи жидкости увеличивается с увеличением коэффициента перекрытия и уменьшается с увели​чением числа зубьев. Однако при большом числе зубьев затрудняется отвод жидкости, запертой во впадинах. С увеличением угла за​цепления степень не​равномерности умень​шается.

В качестве иллюст​рации на рис. 110, б показана кривая коле​бания подачи насоса, шестерни которого име​ют высокий коэффици​ент перекрытия (
[image: image570.wmf]36
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).   Кривая  отличается от рассмотренной выше тем, что в момент вступления в зацепление очередной пары зубьев она обрывается.

Площадки, заштрихованные крестом, характеризуют запира​ние жидкости во впадине в момент прихода в зацепление очеред​ной пары зубьев.

В том случае, если запертая жидкость используется (отводится в камеру нагнетания), неравномерность подачи уменьшается, приб​лижаясь к значению, показанному на рис. 110, а.

Пульсация потока жидкости вызывает пульсацию давления, причем, так как жидкость обладает высоким модулем упругости, амплитуды пульсации давления могут значительно превысить при известных условиях амплитуды пульсации потока.

Выбор параметров насоса

Для   предварительного   выбора   модуля   зацепления   
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   при окружной скорости шестерни 
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, где 
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 — ширина шестерни, в пределах 6—10 можно пользоваться выражением
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где 
[image: image578.wmf]н

Q

 — фактическая  производительность насоса в 
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Для уменьшения габаритов насоса число зубьев желательно выбирать при всех прочих равных условиях возможно малым. При уменьшении числа зубьев снижается также возможность за​пирания  жидкости  во  впадинах,   однако  при  этом  понижается прочность зубьев из-за подрезания ножек, а также ухудшаются зацепление и режим работы насоса и, в частности, увеличивается амплитуда пульсации расхода.

Для устранения подрезания (ослабления) ножек зубьев и за​острения вершины, а также исправления зацепления, наблюдаю​щихся при малом числе зубьев, производят специальную коррек​цию (корригирование) зацепления, путем увеличения угла зацеп​ления.

Ширина шестерни (длина зуба) обычно не превышает десяти модулей. Практикой установлено, что отношение ширины 
[image: image580.wmf]b

 шестерни к ее диаметру 
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 в насосах высоких давлений составляет для насосов с подшипниками качения 
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 и для насо​сов с подшипниками скольжения 
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При меньших значениях этого отношения объемный к. п. д. насоса понижается, а при больших возникают затруднения в обес​печении герметичности в месте контакта сцепляющихся зубьев.
Поскольку ошибки изготовления по ширине зуба могут выз​вать значительные утечки и снижение объемного к. п. д. за счет междузубовых перетечек, целесообразно применять, и в особен​ности при высоких требованиях к герметичности, шестерни неболь​шой ширины, которая в некоторых миниатюрных насосах дово​дится до 1,5—5 
[image: image584.wmf]мм

.
При узких шестернях деформации в зоне контакта зубьев, обусловленные высокими удельными нагрузками, способствуют обеспечению герметичности по линии зацепления зубьев.
Объемные потери мощности

Объемные потери обусловлены в основном утеч​ками жидкости через радиальный зазор между дуговой поверх​ностью корпуса и внешней цилиндрической поверхностью ше​стерни, а также через торцовый зазор между боковыми стенками корпуса и торцами шестерен. Кроме этого, при дефектах профиля зубьев и их монтажа утечки жидкости могут происходить по линии контакта зубьев, находящихся в зацеплении, а также по более сложным  каналам.

Жидкость, протекающая по пути радиального зазора, последо​вательно проходит через все впадины зубьев, отделяющих полость нагнетания от полости всасывания, поэтому давление во впади​нах изменяется в зависимости от удаленности их от полостей наг​нетания и всасывания. Характер изменения давления для концент​ричного положения шестерен в колодцах будет примерно линей​ным (см. рис. 108, б) и для иного положения — степенным; для практических расчетов можно исходить из линейного закона из​менения давления между полостями нагнетания и  всасывания.
Основным каналом утечек в насосе с некомпенсированным торцовым зазором является утечка через этот зазор, которая составляет около 75—80% всех утечек в насосе.
Потери на всасывании шестеренного насоса оп​ределяются в основном полнотой заполнения жидкостью его ра​бочих камер (впадин между зубьями). Частичное заполнение ка​мер жидкостью приводит к понижению объемного к. п. д. насоса, а также к возникновению пульсаций давления в гидравлической магистрали, которые обусловлены тем, что при соединении такой камеры с полостью нагнетания возникает обратный поток жидко​сти из последней в камеру, вызывающий гидравлический удар. Опыты показывают, что давление жидкости в рабочей камере на​соса при этих ударах может значительно превышать рабочее дав​ление, в результате чего насос может выйти из строя.

Для того чтобы смягчить гидравлический удар, необходимо обеспечить постепенное заполнение рабочих камер жидкостью и сжатие ее до величины рабочего давления до соединения камер с нагнетательной полостью. Для этого на цилиндрической поверх​ности колодцев под шестерни со стороны полости нагнетания про​резывают узкие (0,5—0,6 
[image: image585.wmf]мм

) щели, через которые жидкость под давлением поступит в камеру, до того, как последняя соединится с полостью нагнетания.

Для надежного заполнения рабочих камер жидкостью при проходе их через полость всасывания необходимо обеспечить со​ответствующее давление в последней. Опыт показывает, что мини​мальное абсолютное давление в полости всасывания должно быть не ниже 300—400 
[image: image586.wmf]мм



 EMBED Equation.3  [image: image587.wmf].
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 EMBED Equation.3  [image: image588.wmf].
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. Это достигается повышением давле​ния в баке выше атмосферного путем заполнения его газом под давлением, а также применением насосов подпитки и прочих средств. Площади каналов всасывания в корпусе насоса и подво​дящих труб должны быть такими, чтобы скорость движения жидко​сти в них не превышала 1,5—2 
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 длина труб должна быть воз​можно малой.

Нагрузка подшипников

Наиболее нагруженным узлом шестеренного насоса являются его подшипники, на которые действуют радиальные силы от дав​ления жидкости на шестерни и механические силы, обусловленные реакцией от вращающего момента.

При приближенных расчетах зачастую допускают, что статиче​ская нагрузка 
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 на шестерни от давления жидкости представляет собой произведение проекции боковой площади 
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 шестерни на величину перепада давления 
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где 
[image: image594.wmf]b

 и 
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 — ширина  и  диаметр  окружности  головок  шестерни;
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Подобное допущение дает некоторое завышение нагрузки по сравнению с действительной, поскольку на поверхность шестерни действует не полное рабочее давление, а некоторое среднее его значение. Кроме того, это давление действует на дуге ~
[image: image597.wmf]o
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 по окружности, в результате чего нагрузка на шестерню частично уравновешивается. Нетрудно видеть (см. рис. 108, б), что некото​рая часть цилиндрической поверхности шестерен, непосредственно омываемая жидкостью со стороны нагнетательной и всасывающей полостей, находится под давлением в этих полостях. На поверх​ности же впадин, отделенных от этих полостей зубьями, действует давление, снижающееся по некоторому закону от максимальной величины, равной давлению жидкости 
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 в полости нагнетания, до величины давления 
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 в полости всасывания. При концентрич​ном положении шестерен относительно колодцев корпуса эта за​висимость будет степенчато-линейной и при эксцентричном — степенной.

Испытания показали, что вследствие сужающейся по потоку утечек конусностью развертки радиальной щели распределение давления в закрытых впадинах не следует линейному закону, а будет более близким к выходному давлению насоса. Учитывая это, статическую нагрузку обычно рассчитывают по приближен​ному эмпирическому выражению
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Помимо указанной нагрузки, на шестерни будут действовать силы, обусловленные вращающим моментом, причем сила реакции от вращающего момента увеличивает радиальную нагрузку на под​шипники ведомой шестерни и уменьшает ее на подшипники веду​щей.

Величина равнодействующей радиальных сил, действующих на ведомую шестерню, с учетом сил реакции от вращающего момента вычисляется обычно по выражению
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Жесткость валов должна быть такой, чтобы деформация их (с учетом деформации подшипников) была меньше соответствую​щих радиальных зазоров между шестернями и корпусом насоса, так как прогиб валов может вызвать задиры корпуса, а также нарушить условия нормального зацепления.

При расчете приводных валиков на скручивание следует иметь в виду, что из-за пульсации давления и возможных гидравличе​ских ударов мгновенная действительная нагрузка может значи​тельно превышать нагрузку, вычисленную по среднему крутящему моменту. Поэтому при расчетах валиков насоса предусматривают запас (20—25%) прочности в сравнении с расчетом по среднему крутящему моменту.
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