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ПРЕДИСЛОВИЕ

Настоящий учебник написан в соответствии с про
граммой, утвержденной Государственным комитетом 
СССР по народному образованию. По сравнению 
со вторым изданием в нем полнее рассмотрены во
просы неустановившегося движения жидкости (они 
выделены специальным разделом), больше уделено 
внимания теории смазки, опущен раздел «Измерение 
основных гидравлических величин», как относящийся 
к лабораторному практикуму. Во вторую часть на
стоящего учебника внесены значительные изменения, 
обусловленные усовершенствованием теории и техни
ки гидропривода, а также введением подразделов по 
гидропневмоавтоматике и монтажу гидроаппаратуры, 
подраздела «Основы проектирования гидропривода». 
Кроме этого расширены раздел «Пневмопривод» и 
подразделы по гидродвигателям, увеличено число 
примеров. После каждого раздела учебника приве
дены вопросы для самопроверки.

Так как изучение шахтных вентиляторных и водо
отливных установок предусмотрено учебными плана
ми после курса гидравлики, в настоящем учебнике 
теория лопастных гидромашин подробно не рассмат
ривается.

Введение, разделы 3, 4, 7 и 9 написаны заслужен
ным деятелем науки и техники УССР, проф., д-ром 
техн. наук В. Г. Гейером, разделы 1, 2, 5, 6 и 8 — 
доц., канд. техн. наук В. С. Дулиным, разделы 10-- 
16 — доц., канд. техн. наук А. Н. Зарей.



■ В В Е Д Е Н И Е

В современных горных машинах и агрегатах широко применя
ют гидравлические системы и гидравлические привода, основ- 
«ыми отличительными особенностями которых являются: боль
шие развиваемые усилие и мош,ностъ при малых габаритах, по
датливость, простота и точность регулирования, защита от пе
регрузок, высокая надежность. Получает дальнейшее развитие 
гидромеханизация, при которой выемка угля и проходка горных 
выработок осуществляются гидромоииторами и комбайнами, 
а транспортирование и подъем горной массы — гидротранспор
том. С помощью пневмоэнергии добывается значительная часть 
угля и руд.

Д ля обеспечения эффективной эксплуатации и дальнейшего 
совершенствования сложных гидравлических систем я гидро
пневмоприводов горных машин, вентиляционных и дегазацион
ных устройств шахт, шахтных вентиляторных и водоотливных 
установок, оборудования при гидромеханизации горных работ 
горные инженеры должны обладать глубокими знаниями в об
ласти гидравлики и гидропривода.

Гидравлика (техническая механика ж идкости)— это при
кладная наука, изучающая законы равновесия и движения ж ид
кости, а также способы применения этих законов к решению 
инженерных задач. Учитывая, что в горной практике приходит
ся иметь дело как с капельными жидкостями (водой, маслами), 
так и с газами (воздухом, метаном), в настоящем курсе при 
рассмотрении основных законов равновесия и движения жидко
сти указана возможность применения этих законов для газов.

Гидравлика является научной основой при изучении гидро
систем, гидроприводов горных машин и комплексов, насосных, 
вентиляторных и компрессорныхустановок, рудничной аэрологии, 
вентиляции и дегазации шахт, обогащения полезных ископае
мых, гидромеханизации горных работ, гидрогеологии.

Гидропривод и пневмопривод представляют собой комплек
сы, предназначенные для приведения в движение машин и ме
ханизмов с помощью гидравлической и пневматической энергий.

Первыми фактическими знаниями по гидравлике и опытом 
их практического применения обладали еще в древностя народы 
Египта, Китая, Ассирии, Греции и других стран. Об этом сви
детельствует строительство водоподъемных колес, кораблей, ка
налов, плотин, акведуков для водоснабжения и т. д. Остатки 
древних гидротехнических сооружений в ряде стран сохранились 
до наших дней. Все это способствовало накоплению практиче
ских сведений о движении и равновесии жидких тел. Одним из 
первых трудов (250 г. до н .э .), относящихся к гидравлике, яв



ляется трактат Архимеда «О плавающих телах», в котором 
сформулирован закон, известный теперь как закон Архимеда.

Последующие научные работы по гидравлике появились лишь 
в XVI и XVII веках. Наиболее крупные из них принадлежат: 
Леонардо да Винчи (1452— 1519) — в области плавания тел, 
движения жидкости по трубам и открытым руслам; Симону 
Стевину (1548— 1620)— законы давления жидкости на дно и 
стенки сосуда; Галилео Галилею (1564— Г642) — в области рав
новесия и движения тел в жидкости; Эванджелиста Торричелли 
(1608— 1647) — по истечению жидкости через отверстия; Блезу 
Паскалю (1623— 1662)— о передаче давления жидкости (закон 
Паскал^!); Исааку Ньютону (1643— 1727)^— о внутреннем тре
нии в жидкости (закон Ньютона) и согеротивлении тел при дви
жении в жидкости.

Гидромеханика (гидравлика) как наука сформировалась в 
XVIII веке в Российской академии наук благодаря работам Д а 
ниила Бернулли (1700— 1782), Леонарда Эйлера (1707— 1783) 
и М. В. Ломоносова (1711— 1765). М.. В. Ломоносов открыл за 
кон сохранения вещества, который является физической осно- 
вой уравнений движения жидкости. В своих работах «О воль
ном движении^воздуха, в рудниках примеченном»,, «Попытка 
теории упругой силы воздуха», а такж е при разработке и изго
товлении приборов для измерения скорости и направления вет- 
ра^М. В. Ломоносов заложил основы гидравлики как приклад
ной науки. Л. Эйлер составил известные дифференциальные 
уравнения оттосительного равновесия и движения жидкости 
(уравнение Эйлера), а также предложил способы описания дви
жения жидкости. Д. Бернулли получил уравнение запаса удель
ной энергии в невязкой жидкости при установившемся движе
нии (уравнение Бернулли), являющееся основным.

Значительное развитие гидравлика как прикладная наука 
получила в XVIII и XIX веках в работах многих ученых и ин
женеров европейских стран; изобретение Пито прибора для из
мерения скорости (трубка Пито); установление Шези зависимо
сти для определения потерь,напора в каналах и трубах (форму
ла Ш ези); экспериментальные работы Базена, Маннинга, Ган- 
гилье, Куттера по определению параметров, входящих в форму
лу потерь напора; составление эмпирических и полуэмпириче- 
ских формул для олределения гидравлических сопротивлений 
СПуазейль, Дарси, Вейобах, Буссинек); исследование вонрооов 
истечения жидкости (Базен, Борда, Вейсбах).

Важное значение для развития гидравлики имело физическое 
обоснование двух режимов движения жидкости О. Рейнольдсом 
(1842— 1912) и установление принципов и критериев гидродина
мического подобия (числа Рейнольдса, Фруда, Эйлер,а,-н др.). 

к В конце XIX и начале XX века существенн1̂ :,й 1й а й  в раз
витие гидравлики внесли русские ученые и П. Цет-
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ров (1836— 1920) разработал гидродинамическую тео(рию смаз
ки и теоретически обосновал гипотезу Ньютона; Н. Е. Ж уков
ский (1847— 1921) создал теорию гидравлического удара, тео
рию крыла, исследовал многие вопросы механики жидкости и 
основал известный всему миру Цениральный аэрогидродинами- 
ческий институт (ЦАГИ), носящий теперь его имя; Д. И. Менде
леев (1834— 1907) опубликовал в 1880 г. работу «О сопротивле
нии жидкостей и о воздухоплавании», в которой высказал важ 
ные положения 0‘ механизме со'противления движению тела в 
жидкости и дал основные представления о пограничном слое. 
Теория пограничного слоя, являющаяся одной из основопола
гающих при изучении турбулентных потоков в трубах и обте
кании тела жидкостью, в XX в. получила дальнейшее развитие 
в трудах многих ученых (Л. Прандтля, Л. Г. Лойцянского, 
Г. Шлихтинга и д р .) .

Хотя отдельные элементы гидропневмоприводов (насосы, 
гидро- и пневмодвигатели и др.) применялись еще до нашей 
эры, использование гидропневмопривода в современном понятии 
(как комплекса устройств) началось сравнительно недавно. 
Известно, что в 1888 г. инженеры Русского металлического за 
вода впервые применили гидропривод для наводки дальнобой
ных орудий на военных кораблях. Начиная с 1902 г. в морском 
флоте стали применять гидродинамические передачи.

Начало использования гидропривода в отечественных горных 
машинах относится к 1933— 1937 гг. Первыми гидрофицирован- 
ными машинами для шахт были врубовая машина КС конструк
ции В. В. Кисина и А. К- Сердюка и угольный комбайн С-5 
конструкции инженера А. К. Сердюка. С 1950 г. области приме
нения гидропривода в горных машинах, механизированных кре
пях и системах автоматики технологических процессов уголь
ных и рудных шахт расширяются.

В СССР создана обширная сеть гидравлических и аэроди
намических институтов и лабораторий (ЦАГИ, ВНИИгидро- 
маш, ВНИИводгео и др.), оснащенных совершенным оборудова
нием и точными приборами. Кроме этого, интенсивное развитие 
гидропривода и его широкое применение в различных отраслях 
техники обуслови^ш создание специального научно-исследова
тельского института (ВНИИгидропривода) и ряда специализи
рованных заводов. Созданием и совершенствованием гидропри
водов для горных предприятий успешно занимаются также от
раслевые институты (НГД им. А. А. Скочинского, Гипроугле- 
маш, Донгипроуглемаш), высшие учебные заведения (Донецкий 
политехнический и Московский горный институты), машино
строительные заводы (Горловский им. С. М. Кирова, Дружков- 
ский им. 50-летия Советсйой Украины, Каменский, Узловской 
им. И. И. Федунца, Киселевский имени И, С. Черных, им. Пет
ровского), производственные объединения «Каргормаш» и др.



Ч а с т ь  1 
ГИД*>АВЛИКА

1. О Б Щ И Е  С В Е Д Е Н И Я  О Ж И Д К О С ТИ

1.1. Основные понятия и определения

Одно и то же вещество, имеющее молекулярное строение, мо
жет находиться в разных, агрегатных состояниях (твердом, жид
ком, газообразном, плазменном), обусловленных различиями в 
тепловом движений молекул и в их взаимодействиях. Переход 
из ОДНОГО' состояния в другое сопровождается скачкообразным 
изменением ряда физических свойств данного вещества. Напри
мер, вода в зависимости от давления и температуры может на
ходиться в жидком состоянии, газообразном (пар) или твер
дом (лед). ,

Жидкость — это материальная среда (вещество), обладаю
щ ая свойством текучести, т, е. способностью неограниченно де
формироваться под действием приложенных сил. Данное свой
ство обусловлено диффузией, молекул. Благодаря ему жидкость 
не имеет собственной формы и принимает форму того сосуда, 
в котором она находится.

В зависимости от механических свойств жидкости, рассмат
риваемые в настоящем курсе, подразделяются на две группы:

I капельные — прт ш ческя  несжимаемые (вода, ртуть, масла 
и др.); газообразные — легко сжимаемые (воздух, газы). Сжи
маемость . газообразных жидкостей объясняется большими рас
стояниями между молекулами и меньшими межмолекулярными 
силами, чем в капельных жидкостях. Кроме этого газообразные 
жидкости, в отличие от капельных, не имеют свободной поверх
ности— поверхности раздела, между жидкостью и газообразной 
средой,.

В связи с отсутствием специального термина, который харак
теризовал бы жидкость в широком смысле, в дальнейшем бу
дем пользоваться терминами «капельная жидкость», имея 

' в виду малосжимаемую жидкость, «газообразная жидкость» или 
«газ», имея в виду легкрсжимаемую жидкость, и «жидкость». 
Последний термин; будем употреблять в широком смысле, охва
тывающем как капельную жидкость, так и газ, т. е. всякую сре- 

;ду, обладающую свойством текучести.
Д ля упрощения раосматриваемых явлений и вывода ряда за- 

' кономерностей в гидравлике, как и в механике твердого тела,



приходится в некоторых случаях вводить ряд допущений и гипо
тез, т, е. . прибегать к так называемым моделям жидкости.

Одной из них является широко используемая в гидравлике 
гипотеза сплошной среды, в соответствии с которой, абстраги
руясь от молекулярного строения, жидкость рассматривается 
как непрерывная сплошная среда (континуум), полностью зани
мающая все пространство, в котором она находится, без обра
зования разрывов и пустот. Такое допущение в большинстве 
случаев вполне правомерно, поскольку размеры занимаемого 
жидкостью пространства (даже элементарного) несоизмеримо 
больше размеров межмолекулярных расстояний и самих моле
кул. Однако гипотеза сплошной среды непригодна для сильно 
разреженных газов, а также при на)рушении сплошности среды 
(кавитации).

Данная гипотеза (модель) позволяет рассматривать вое ме
ханические характеристики жидкости (плотность, скорость, дав
ление и т. д.) как функции координат точки в пространстве и 
времени, следовательно, любая функция, которая характеризу
ет состояние жидкости, непрерывна и дифференцируема.

Введение гипотезы сплошной среды и других- моделей жидко
сти позволяет применять при решении различных задач техни
ческой механики жидкости (гидравлики) мощный математиче
ский аппарат.

1.2. Основные физические свойства жидкости

Плотность — важнейшая характеристика жидкости, представ
ляющая собой массу однородного вещества единичного объема:

р=^т/У. ' , ( 1' 1)
Размерность плотности [р]=Ь"®М, единица СИ — килограмм 

на кубический метр (кг/м^). ,
Значения плотности некоторых жидкостей приведены в 

прил, 1 и 2. Иногда в справочниках вместо плотности приво
дится относительная плотность вещества.

Относительна^ плотность — безразмерная величина, пред
ставляющая собой отношение плотности рассматриваемого ве
щества к плотности стандартного вещества в определенных фи
зических условиях:

б “ р/рс». .

В качестве стандартного вещества принимают: для твердых 
тел и капельных жидкостей — дистиллированную воду ^плот
ностью 1000 кг/м® при значениях температуры 277 К (4°С ) и 
давления 101,3 кПа (760 мм рт, ст,); для газов — атмосферный



воздух плотностью 1,2 кг/м^ при эначеннях температуры 293К  
(20 °С) и давления 101,3 кП а и относительной влажности 5 0 /о 
(стандартные условия).

Д ля непосредственного измерения плотности в технике час
то используют приборы, называемые ареометрами.

Сжимаемость — способность жидкости изменять свой объем 
при изменении давления и (или) температуры.

Плотность капельных жидкостей при температуре и давле
нии, отличных от начальных, •

р = р о (1 - и ^ + М р ) .
где рц__ плотность жидкости при начальных температуре и д ав
лении; A t  и Ар — приращения температуры и давления; и 
Вр — коэффициенты температурного расширения и рбъемного 
сжатия, представляющие собой относительные изменения объ
ема жидкости при изменении соответственно температуры или 
давления на одну единицу:

о 1 ЙУ . « 1

Величина, обратная ^р, иазывается модулем упругости ж ид
кости Я ж = 1/Рр- -

Числовые значения коэффициентов и Рр весьма
малы Например, в интервале значений давления р =  
,=  (1-ь200)-105 Па при / =  20 °С средние значения^ 
заиных коэффициентов состайляют: для воды Рг==2-10 С” , 
В „«5 - 10-'о П а -1; ддя минеральных масел, применяемых в гид
роприводах. р ,^«7 -К Н °С , Па->, При решении 
большинства практических задач изменением плотности капель- 
ных жидкостей при изменении температуры или давления обыч
но пренебрегают (за исключением задач о гидравлическом уда
ре, об устойчивости и колебании гидравлических систем и неко- 
то]рых других, в которых приходится учитывать сжимаемость 
жидкости, а такж е за исключением ряда тепловых расчетов, 
в которых необходим учет изменения температуры жидкости).

Плотность газов в значительной степени зависит от темпе
ратуры и давления. Используя известное уравнение Клапейро
н а — Менделеева (уравнение состояния идеального газа)

или рю =  КТ, или р/р =  ^ Г ,  (1.4)

где р — абсолютное давление; V — объем; т  масса; 
универсальная газовая постоянная, равная 8,314 Д ж /(м оль-К )', 
Т — абсолютная температура; [х — молярная масса; и=У1т —  
удельный объем; — газовая постоянная [д л я  воздуха
/? =  287 Д ж /(к г -К ), для метана i? =  518 Д ж /(к г -К )] , можно ус-



тановить зависимость плотности таза от. температуры и дав
ления: •

Р =  рЛ - ^ ,  (1-5)Ре Т
где р и ро — плотности газа соответственно при новых давле
нии р и температуре Г и начальных давлении ро и температу
ре Го.

Оценить сжимаемостъ жидкостей можно и другим путем. 
Так, в состоянии покоя характерным параметром сжимаемости 
жидкости является скорость распространения в ней звуковых 
колебаний — скорость звука , ,

=  ( 1.6)

где А р—‘приращение давления; А р■— приращение плотности' 
жидкости. . / .

Чем больше скорость звука, тем меньше сжимаемость дан
ной жидкости и наоборот.

Бели жидкость движется, то для оценки ее сжимаемости 
пользуются обычно не абсолютным значением скорости звука; 
а отношением скорости потока V к скорости звука Сзв в данной 
жидкости, которое называется числом. Маха .

М-С'/Сзв. ■■■ ’ (1 .7 )'
Если скорость движения жидкости мала по сравнению со 

скоростью распространения в ней звука, т. е. число/М аха зна
чительно меньше единицы, то, независимо от абсолютного зна
чения скорости звука, капельную жидкость или, газ при таком 
движении можно считать практически несжимаемыми..

Растворимость. Все жидкости в определенной мере погло
щают и растворяют тазы . Объем газа, который может раство
риться в капельной жидкости -до ее полного насыщения,

Ут = кУжрй!ри . • '
где У г~  объем газа при начальном давлении рх; Уж — объем 
жидкости при конечйом давлении рг; ^--коэф ф ициент раство
римости (например, при  ̂=  20°С коэффициент растворимости 
воздуха в воде равен 0,016, в м асле— 0,08ч-0,1).

Понижение давления в какой-либо точке гидросистем'ы вле
чет за собой выделение в это^м месте газа в виде мельчайших 
пузырьков и образование пены. Последняя может появляться 
также при засасывании воздуха в гидросистему через неплотно
сти или при сбросе жидкости в резервуар с некоторой высоты. 
Наличие пузырьков и особенно пены наряду с уменьшением 
плотности и увеличением сжимаемости жидкости, нарушает 
сплошность потока и нормальную работу гидросистем.
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Т а б л и ц а  1.1. Давление насыщенных паров жидкостей, кПа

Температура жидкости, ■■С

Жидкость
20 40 1 60 80 '1 100 120 140

Вода
Масло:

АМГ-10
И-20А

2,34 7,38 19,9

0 ,4
0,13

47,4

0 ,8
0,27

101

1,73
0 ,4

199

3,06
0,53

362

5,72
0 ,93

Парообразование, кипение, кавитация. При изменении дав
ления и температуры капельной жидкости до определенных зна
чений, при которых давление становится равным давлению на
сыщенного пара рн.п этой жидкости при данной температуре 
(табл. 1.1), происходит изменение количественных характери
стик капельной жидкости, и последняя скачкообразно перехо
дит в новое качество: в жидкости образуются пузырьки и даже 
целые полости, заполненные паром и растворенными в ней га 
зами. Данный процесс называется парообразованием. Достигая 
свободной поверхности капельной жидкости, пузырьки лопают
ся, и пар улетучивается — происходит кипение жидкости.

Если жидкость находится в замкнутом пространстве, то пу
зырьки остаются в ней, нарушая сплошность капельной жидко
сти. Когда давление жидкости превысит давление насыщенного 
пара, снова происходит скачкообразный переход в новое к а 
чество— пар почти мгновенно конденсируется, а газы раство
ряются в капельной жидкости. Тогда в образо;вавшиеся^ пустоты 
с большой скоростью устремляются частицы капельной жидко
сти окружавшей пузырьки, что приводит к почти мгновенному 
(за’ тысячные доли секунды) их смыканию. Это, в свою очередь, 
вызывает значительный рост давления (до нескольких М Па) в 
местах смыкания пузырьков, сопровождающийся характерным 
шумом, а также местное повышение температуры. Рассмотрен
ный выше процесс назьшается кавитацией.

Кавитация в трубопроводах и гидравлических машинах 
крайне вредное явление, так как она вызывает их эрозию, воз
никающую в результате многократного местного повышения 
давления, сопровождающегося ударами частиц капельной жид
кости о стенки труб и проточных частей гидромашин. Эрозия 
обычно усиливается такж е химическим и электрохимическим 
воздействиями выделяющегося из воды воздуха, богатого кис
лородом. При длительной работе трубопроводов и гидромашин 
в режиме кавитации происходит разрушение указанных выше 
элементов.

Капиллярность — это способность капельной жидкости, нахо
дящейся в трубке малого диаметра (капилляре), подниматься 
выше сврбодной поверхности в резервуаре, 0|бразуя вогнутый
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мениск {если жидкость смачивает стенки трубки), или опус
каться ниже свободной поверхности, образуя выпуклый мениск 
(если жидкость не смачивает стенки трубки). Данная способ
ность жидкости обусловлена ее поверхностным натяжением и 
молекулярными силами взаимодействия между жидкостью и 
стенками трубки.

Как известно из курса физики, высота поднятия или опус
кания жидкости в трубке

=  =  (1;8) 
pgr pgd d -

где а — поверхностное натяжение; р — ̂плотность жидкости; d =  
=  2г — диаметр трубки; k = 4alpg — величина, постоянная для 
каждой конкретной жидкости. Подставляя в (1.8) определен
ные значения диаметра трубки d в миллиметрах, можно полу-' 
чить значения этой постоянной: для воды й=Ч -30 мм^, для спир
та 11 мм^; для ртути k = — 1̂0 мм^.

Вязкость — свойство жидкости оказывать сопротивление пе
ремещению одной ее части относительно другой (сдвигу).

При движении вязкой жидкости между ее соседними слоями, 
а такж е между жидкостью и стенками русла возникают силы 
внутреннего трения и вызванные ими касательные иапряжения, 
направленные^ в сторону, противоположную движению. Это при
водит к различию скоростей частиц в слоях потока и деформа
ции (сдвигу) слоев.

Если предположить, что поток состоит из отдельных слоев 
бесконечно малой толщины (рис. 1.1), то скорости этих слоев 
будут изменяться цо некоторому закону от нулевого значения 
(у стенки) до максимального значения (в центре пото
ка). Пусть скорости соседних слоев равны и и u + du. В прямо
линейном движении du можно рассматривать как скорость де
формации, а градиент скорости d«/dy =  t g a  — как угловую ско
рость деформации.

Согласно гипотезе, высказанной впервые в 1686 г. И. Нью
тоном и затем экспериментально и теоретически обоснованной 
в 1883 г. проф. Н. П. Петровым, сила внутреннего трения Т, 
возникающая между двумя слоями движущейся прямолинейно 
жидкости, прямо пропорциональна площади поверхности F со
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прикасающихся слоев, градиенту скорости áujáy, а такж е з а 
висит от рода жидкости и температуры:

T= ±y,F áuláy ,  (1.9)

где ц — динамическая вязкость, зависящая от рода жидкости и 
температуры.

Жидкости, в которых силы внутреннего трения не олисыва- 
1СТСЯ уравнением (1.9), называются аномальными, или неньюто
новскими. К ним относятся цементные и глинистые растворы, 
СМОЛЫ, некоторые масла при температурах, близких к темпера
турам их застывания, коллоиды и др. Вода, воздух, спирт, 
ртуть, большинство масел, применяемых в гидроприводах, от
носятся к обычным — ньютоновским жидкостям.

Разделив обе части уравнения (1.9) на F, получим касатель
ное напряжение (напряжение трения)

x = TlF,= úz\iáu¡áy. ( 1-10)
Так как Т и х всегда положителыны, то уравнения (1.9) и 

( 1.10) ,■.употребляются со знаком «плюс», если áujáy  положи
тельно, и со знаком «минус», если áujáy отрицательно.

В соответствии с уравнением (1.10) \.i = x j{áu jáy ) . Следова
тельно, динамическая вязкость р, численно равна касательному 
напряжению т при градиенте скорости áujáy = т. е. имеет 
вполне о'пределенный физический смысл и полностью характе
ризует вязкость жидкости.

Размерность динамической вязкости [|л] = L ” 'M T -', едини
ца С И -п аскал ь-секу н д а  (П а-с). Соотношения единицы дина
мической вязкости в СИ с ее е д и н и ц а м и , применявшимися ранее, 
приведены в прил. 3.

При выполнении технических расчетов в гидравлике обычно 
пользуются кинематической вязкостью v, представляющей со
бой отношение динамической вязкости жидкости к ее плотности:

v=^l/p. ( 1.11)
Размерность кинематической вязкости [v]=L^T--', едини

ца СИ — квадратный метр в секунду (м^/с)*. Соотношения еди
ницы кинематической вязкости в СИ с ее внесистемными еди
ницами— см. в прил. 3.

Для определения вязкости жидкостей применяются приборы, 
называемые вискозиметрами. Вязкость жидкостей более вязких, 
чем вода (масел, нефтепродуктов и др.), определяют обычно

* При необходимости можно пользоваться производной единицей — квад
ратный миллиметр в секувду (м м ус). В этих единицах, в частности, выражены 
значения кинематической вязкости для большинства марок смазочных масел 
и масел, применяемых в качестве рабочих жидкостей гидроприводов. Напри
мер, марка масла индустриал)ьн'ого И-20А означает, что его кинематическая 
вязкость равна 20 ммVc прн значенан температуры 50 “С.



вискозиметром, состоящим из двух сосудов, пространство мел<- 
ду которыми заполнено водой для поддержания требуемой тем
пературы. В сферическом дне внутреннего сосуда укреплена 
трубка малого' диаметра, выведенная через дно наружного со
суда. Отверстие в трубке в нормальном положении закрыто кла
паном. Во внутренний сосуд до определенного уровня наливают 
испытываемую жидкость и с помощью нагревательного устройст
ва нагревают воду в наружном сосуде. Повышение температу
ры воды, в свою очередь, вызывает медленное и равномерное 
повышение температуры испытываем'ой жидкости до требуемого 
значения температуры t, фиксируемого термометром. После это
го' клапан открывают и с помощью мерной колбы и секундомера 
измеряют время истечения 200 см® испытываемой жидкости. 
Аналогичный опыт производят с дистиллированной водой при 
/= 2 0  °С. Отношение времени истечения испытываемой жидко
сти Г„.ж к времени истечения дистиллированной воды Гд.в соот
ветствует числу градусов условной вязкости или градусов Эн
гл ер а:

°ВУ=°Е =  7 „ .ж / 7’д .в .

Д ля перевода градусов условной вязкости в единицы СИ 
(м2/с) .пользуются эмпирической формулой Уббелоде;

v =  (0,0731 ° В У ~  0,0631/°ВУ) ■10-'» (1.12)

Вязкость зависит от рода жидкости, ее температуры и дав
ления, (см. прил. 1 и 2).

При повышении температуры вязкость капельных жидкостей 
уменьшается, а газообразных — увеличивается. Д ля разных 
жидкостей зависимость вязкости от температуры различна, по
этому выразить ее аналитически общим уравнением невозможно.

Д ля расчета параметров минеральных масел, применяемых 
в гидроприводах, в интервале значений температуры от 30 до 
150 °С и вязкости до 10" ВУ можно пользоваться зависи
мостью;

V i=V5o(50//)\ (1.13)

где Vi и V50— кинематическая вязкость масла соответственно при 
данной температуре t (°С) и температуре 5 0 °С; я — показатель 
степени, зависящий от условной вязкости масла при значении 
температуры 50 “С:
°ВУво , , , 1 ,2 1 ,5  1 .8  2  3 4 5 6 7 8 9 10 
п .....................  1,39 1,59 1,72 Ь79- t ,9 9  2 ,13  2 ,24  2 ,32  2 ,42 2 ,49 2 ,52 2 ,56

Характер изменения вязкости разных жидкостей при изме
нении давления зависит от начальных вязкости и температуры. 
Д ля большинства капельных жидкостей с noiBHmeHHeM давле
ния вязкость несколько увеличивается.
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в  интервале значений давления от О до 50 М Па вязкость 
минеральных масел, применяемых в гидроприводах, изменяется 
практически линейно и может быть вычислена по эмпирической 
формуле

Vд=Vol(l+  ̂ рР), (1.14)
где \р и Уо — кинематическая вязкость масла соответственно при 
давлении р (МПа) и атмосферном давлении; кр — опытный ко
эффициент, зависящий от марки масла. Для легких масел {у<. 
< 1 5 -1 0 “® м^/с) йр==0,02, для тяжелых (v > 15•10 -^  м^/с) кр — 
=  0,03.

Для других жидкостей зависимости вязкости от давления и 
температуры приведены в справочной литературе ¡[И ]. Учет вяз
кости реальных жидкостей значительно затрудняет математичес
кое описание закономерностей их движения, а в ряде случаев 
делает его невозможным. При выводе уравнений и формул гид
равлики, описывающих закономерности движения жидкости, 
прибегают к ее модели — идеальной жидкости, представляющей 
собой несжимаемую жидкость, лишенную вязкости, а затем в 
выводы и формулы для идеальной жидкости вводят необходи
мые поправки, полученные опытным путем. Только после этого 
данные закономерности могут быть использованы для описания 
реальных жидкостей.

1.3. Силы, действующие в жидкости

Жидкость в состоянии покоя или движения находится под дей
ствием различных сил, которые в соответствии с их природой 
можно разделить на две группы — поверхностные и массовые.

Поверхностные силы приложены к поверхности, ограничи
вающей рассматриваемый объем жидкости или намеченной 
внутри этого объема. При равномерном распределении этих сил 
по данной поверхности их числовое значение пропорционально 
числовому значению ее площади. К поверхностным силам отно
сятся силы, действующие на поверхность жидкости по перпенди
кулярным направлениям (силы давления), по касательной 
(силы новерхностного натяжения), а такж е силы внутреннего 
трения (последние имеют место только при движении жид
кости).

Массовые силы действуют на все частицы рассматриваемого 
объема жидкости. При равномерном распределении этих сил по 
данному объему их числовое значение пропорционально число
вому значению ее массы (объема), К массовым силам, относят
ся силы тяжести и силы инерции.

В настоящем курсе жидкость рассматривается как непре
рывная сплошная ср4да, в которой отсутствуют силы, дейст
вующие в точЕе. Поэтому в отличие от динамики твердых тел
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в гидравлике обычно рассматрйвйЮт не сами силы, а пЛотйаб'Г& 
их распределения в сплошной среде; либо предел отношения 
элементарной поверхностной силы к элементарной площади, 
либо предел отношения элементарной массовой силы к элемен
тарной массе рассматриваемого объема жидкости, т. е; единич
ные силы.

Единичные поверхностные силы  представляют собой напря
ж е н и я -к асател ьн ы е  X или нормальные а (при сжатии жидко
сти напряжение сжатия называется давлением р),  а единичные 
массовые силы — ускорения /. Проекции результирующей еди
ничных массовых сил или результирующего ускорения на коор
динатные оси обозначают ¡х = Х, ¡у=У, /г =  2'.

Вопросы длй самопроверки

1. В чем заключается сходство газов с капельными жидкостями, в чем 
йх различие?

2. В чем заключается гипотеза сплошной среды?
3. Что такое плотность.? Запишите формулу плотности, укажите ее 

размерность, и единицу СИ. Чему, равна плотность воды, воздуха, ртути?
. 4. Что такое относительная плотность? Какая жидкость принимается в 

качестве стандартной при определении относительной плотности твердых тел 
и капельных жидкостей?

5. Как. плотность капельных жидкостей и газов зависит от их темпера
туры и давления? Приведите расчетные зависимости.

6. Определите плотность метано-воздушной смеси в шахтном дегазаци
онном газопроводе при значениях давления в-Ю“* Па и температуры 3 0 °С, 
если при начальных Ро= 101,3 кПа и 7’о=.293 К ее плотность о = 0 ,8 2  кг/м^.

(Ответ; 0,625 кг/м^.)
7. В чем сущность явления кавитации?
8. Что такое вязкость жидкости и в чем заключается гипотеза Нью

тона?
9. В каких : случаях при определении напряжения, трения в жидкости в 

расчетной формуле (1.10) принимается знак «-|-», а в каких «—;»•?
10. Назовите единицы динамической и кинематической вязкости в СИ.
11. Как опытным путем и в каких единицах определяется вязкость ка

пельных жидкостей (жидкостей, более вязких, чем вода)?
12. Чему равна кинематическая вязкость минерального масла, если зна

чение его условной вязкости равно 7°ВУ?
' (Ответ; 60,3-10“ ® м^с.)

13. Какое влияние оказывает температура на вязкость капельных жид
костей и газов? '

14. Что такое идеальная жидкость? В каких случаях используется эта 
модель жидкости?

15. Какие силы, действующие в жидкости, относятся к поверхностным, 
а какие — к массовым?

*

ГИДРОСТАТИКА

Гидростатика “ -®то раздел гидравлики, в котором изучаются 
йаконы равновесия жидкостей, а такж е твердых тел, погружен- 
йых в жидкоеть,
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Рис 2.1 Схема действия элементарных сил в жидкости:
а - к  оп р ед ел ен и ю  д ав л ен и я  в точке; б  -  к д ок азат ел ь ст в у  второго свойства ги др остат и 
ч еского д ав лен и я ; в -  к вы воду уравнений  равновесия ж и дк ости

2.1. Давление В точке покоящейся ЖИДКОСТИ
и его свойства
Мысленно выделим вокруг точки А, находящейся внутри покоя
щейся жидкости, элементарный объем ДУ, рассечем его на две 
части произвольной плоскостью, проведенной через точку А 
(рис. 2.1, а ) , и отбросим одну из частей этого объема. Д ля того 
чтобы оставшаяся часть по-прежнему находилась в равновесии, 
заменим действие отброшенной части на площадку Аг распре
деленными по ней элементарными поверхностными силами. 
Предположим, ч т о  , равнодействующая этих элементарных сил 

действует в направлении, показанном на рис. 2.1, й. Р азло
жим А/? на две составляющие, расположенные: в плоскости се
чения— АТ, нормально к этой плоскости — АР.

Очевидно, что в покоящихся ньютоновских жидкостях каса
тельная составляющая АТ —О, так как в противном случае она 
вызвала бы сдвиг частиц вдоль плоскости раздела. Нормальная 
составляющая АР  является сжимающей силой. Ее деистеие

.V, .„..4
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уравновешивается со стороны жидкости равной и противополож
но направленной силой противодействия АР'', благодаря чему 
равновесие жидкости не нарушается.

Среднее напряжение сжатия, или среднее давление жидкости 
на элементарную площадку AF, равно отношению АР к АР, т. е. 
Рср =  АР/АР. .Уменьшая площадь площадки АР вокруг точки А 
так, чтобы ее значение стремилось к нулю, получим давление 
в точке покоящейся жидкости — гидростатическое давление

=  (2.1)

Таким образом, элементарная сила давления, действующая 
на бесконечно малую площадку с1Р,- может быть определена по 
формуле дР =  рс1Р.

Размерность давления [р]=ЬМ Т~^. Единицей давления в СИ 
является паскаль ( П а ) — давление, которое создает нормаль
ная к поверхности сила равная 1 Н, равномерно распределен
ная по поверхности площадью 1 м^ (Н/м^). Ранее широко ис
пользовались такж е единицы давления как системные, так и 
внесистемные: килограмм-сила на квадратный сантиметр 
(кгс/см^) или техническая атмосфера (ат), миллиметр ртутного 
столба (мм рт. ст.) или Торр, миллиметр водяного столба 
(мм вод. ст.), физическая атмосфера (атм), бар и д|р. В настоя
щее время в соответствии со СТ СЭВ 1052—78 эти единицы к 
применению не допускаются.. Однако, учитывая то, что боль
шинство' измерительных приборов, градуировано еще в старых 
единицах, а такж е то, что в существующих справочной литера
туре, каталогах, технических характеристиках их пока исполь
зуют, соотношения различных единиц давления приведены в 
прил. 3.

Давление в то'чке покоящейся жидкости обладает двумя ос
новными свойствами.

1. Давление, в точке покоящейся жидкости всегда нормально 
к поверхности (плошАдке), воспринимающей это давление.

Это свойство не требует доказательства, так как оно вытека
ет из приведенного выше определения составляющей силы АР,
а следовательно, и давления р.

2. Давление в точке покоящейся жидкости во всех направле
ниях одинаково по своему значению.

Для доказательства этого свойства мысленно выделим во
круг точки А  жидкости, находящейся в равновесии, бесконечно 
малый о'бъем аУ в виде т{)еугольной призмы с ребрами с1л:, йу, 
¿г, йп (рис. 2.1, 6 ), причем угол наклона а  ребра йп к реб
ру с12— произвольный.

О т б р о си м  мысленно всю жидкость, окружающую призму, 
а для сохранения прежнего равиовесия приложим к каждой 
лрани соответствующие элементарные поверхностные силы гид-
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роетатического давления -{áPx = Pxé:yáz, áPz==Pzá.y&x, áPn— 
—pnáyán и др.), которые, как было указано выше, действуют 
нормально к граням и направлены внутрь рассматриваемого 
объема. На жидкость, на.т(Одящуюся внутри призмы, кроме этих 
поверхностных сил действуют такж е массовые силы, результи
рующая áM которых приложена в центре тяжести объема. 
В общем случае

dM =  dm /=  рУ/= ? р /dx d2,

где / — результирующее ускорение массовых сил, проекциями 
которого на координатные оси являются jx= X, jy = Y, j z—Z 
(см. 1.3).

Пользуясь принципом затвердения (равновесие жидкого 
тела не нарушится, если предположить, что оно — затвердев
шее), применим к выделенному объему законы механики твер
дого тела — спроектируем действующие на него силы на коор
динатные оси и приравняем суммы их проекций на соответст
вующие оси к нулю, а именно: 

на ось Ох ь -
dPí: — dP« cos а + dMx= О,
или pxáyáz^Y-Pndyáncosa+'429Xdxáyáz~Q,

но так как d n c o s a = d z , то
Pxáyáz — pnáyáz-\-‘̂ l2QXáxáyáz,=0,

или после сокращения на áyáz, —
Рг — р« — V2p2 d z = 0.

Последним членом этого уравнения можно пренебречь ввиду его 
малости, следовательно рх = рп] 

на ось O z'—
áPz — d P nS ina  — dM z=0, 
или pzáyáx — pndyáti sin a  — y 2pZdxáyáz = 0, 

но так как d n s in a = d x , то
Pzdyáx — pndydx— V2p.^dA:df/d2:,=0, 

или после сокращения на dydx, —
Рг — р« — V2p2d2=0.

Последним членом этого уравнения такж е можно пренебречь, 
следовательно, pz = рп-

't  ш  как рх и pz порознь равны р„, они равны и между со
бой, а поскольку угол а . был выбран произвольно, то и во всех

2* • J9



остальных направлениях значения гидростатического давления 
будут одинаковыми, т. е.

Р х=Ру  =  Рг =  Р-

2.2. Дифференциальные уравнения равновесия жидкости
Мысленно выделим вокруг точки А, находящейся внутри покоя
щейся жидкости, элементарный объем в виде параллелепипеда 
С ребрами йх, ¿у и йг, параллелыными осям координат, произ
вольно выбранным в пространстве (рис. 2 .1 ,в). Отбросим мыс
ленно жидкость, окружающую параллелепипед, заменив ее дей
ствие на его грани соответствующими силами гидростатическо
го давления, и воспользуемся принципом затвердения.

Пусть давление жидкости в точке А  равно р, а интенсив
ность изменения давления по осям ~ д р 1 д х ,  др1ду, др1дг. Тогда 
давление на левую грань йуйг  будет равно р— '[2 {др/дх)йх, на 
правую — р + У 2 {др1дх)йх, где 1̂ 2{др1д х)йх  — приращение дав
ления вдоль оси Ох на расстоянии с1л:/2.

Элементарные силы, действующие на левую и правую гра
ни дг/ёг, — соответственно;

йРх'={р  — ’/г (др/дх) Ах]йуАг-,
А Р " = { р  -f  ‘/г {др!дх) йх]АуАг.

Аналогичным Образом можно определить элементарные силы, 
действующие на остальные четыре грани (на рис. 2.1, в показа
ны только силы давления, действующие на каждую грань вдоль 
оси Ох) .

На выделенный объем жидкости кроме поверхностных сил 
действуют также массовые силы, результирующая которых в об
щем случае АМ = 6.т1 = р&У1=д]АхЛуйг.

Спроектируем ось Ох все силы, действующие ца элемен
тарный объем, и приравняем сумму их проекций к нулю:

[р — ‘/г {др1дх) (1д:] (11/с1г — [р +  7г (др/дх) с1х] йуд.г+
+  рХдх(1^с1г=0,
или рйуйг  — У2:{др/дх) йхйубг — рйуйг  —
— ^/i (др/дх) д.хйуйг+рХйхйуйг = 0.

После приведения подобных членов уравнения и сокращения 
оставшихся слагаемых на йхйуйг  получим др/дх=рХ.  Спроек
тировав остальные силы на оси Оу и Ог и сделав аналогичные 
преобразования, получим систему уравнений

др/др = рХ, др /ду^рУ , др/дг=^р2, (2.2)

из которых видно, что приращение гидростатического давления 
в наоравлении какой-либо координатной оси происходит за счет 
массовых сил.
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Эти уравнения представляют собой общие условия оавнове- 

л™ Г р Х ?  » 1755 г.
Для приведения у]равнений Эйлера к виду, удобному для ия- 

тегрирования, умножим каждое уравнение системы (2.2) соот
ветственно на йх, йу, 6lZ и сложим их почленно:

(др!дх)Ах+ (др!ду)йу+ (др1дг)Аг=р(Хйх+  Fd^+ Z dz).

Так как левая часть данного выражения представляет со'бой 
полный дифференциал давления dp, его можно записать в еле-
ДУЮЩбМ ВИД0Г

d p = p (Z d x + F d |/  +  Zd2). -̂ 2 .3 )

уравнение выражает функциональную зависи
мость давления от рода жидкости, ускорения и координат точ
ки в пространстве и позволяет определить значение давления

любой точке жидкости, находящейся в равновесии. Оно споа- 
ведливо как для капельных жидкостей, так и для газов, причем 
для газов дополнительным условием равновесия является урав
нение состояния (1.4).

Из выражения (2.3) можно легко получить уравнение по
верхности равного давления  — поверхности, давление во всех 
точках которой одинаково (р =  const).

,При p =  ccilst, dp =  0. Так как р не может быть равно нулю 
следовательно, нулю,

ХАх+Уйу + 2 А г —Ъ. 2̂ 4 ^

Уравнение (2.4) представляет собой уравнение поверхности пав- 
ного давления, частным случаем которого является уравнение 
свободной поверхности капельной жидкости.

Рассмотрим несколько конкретных случаев равновесия ж ид
кости и установим вид поверхности равного давления (в том 
числе и свободной поверхности) в каждом из этих случаев.

П р и м е р  1. Жидкость находится в равновесии в резервуаре в поле 
J “"”"™ (Р”"- 2-2’ “)• В этом случае^ проекции результирующеи единичных массовых сил будут следующими: ^ = 0  У =0

¿ = —g. Подставляя данные значения в (2.4), получим —ffd2=0 или после интегрирования ¿ 2 = const. su-s и, или после
Это — уравнение горизонтальной • плоскости. Следовательно в покпяшрй 

ся однородной жидкости (p = con st) любая гор изон?ал ьнГ п1скостГ явл яется плоскостью равного давления. «носкость явля-
П р и м е р  2. Жидкость находится в равновесии в резервуаое лвижу- 

щемся горизонтально с некоторым ускорением а (рис. 2 .2 ,6 ). В этом слу
чае любая частица жидкости находится под действием ускорений а Г г
с л е ™ Г - \" ^ ^ ^ ^ ^ ^  м a c c o L x Ч и л

= пол™ « L r  ’ п ’ подставляя данные значения в ( У ) ,
получим g^dz=0, или после интегрирования, const

Э то-ур ав н ен и е наклонной плоскости. Следовательно, в данном случа« 
ловерхностн равного давления представляют. собой плоскости, наклонные к
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Рис. 2.2. Случаи равновесия жидкости

осям Ох я Ог и параллельные оси Оу. Угол наклона плоскости к горизон
ту B =arctg(a/ff).

П р и м е р  3. Жидкость йаходится в равновесии в цилиндрическом ре
зервуаре, вращающемся вокруг вертикальной оси с постоянной угловой -ско
ростью (й (рис. 2.2, в).

В этом случае любая частица жидкости находится под действием уско
рения силы тяжести g  и ускорения центробежной силы инерций (о̂ л, следо
вательно, проекции результирующей единичных массовых сил будут следую
щими: Х=<а^х, Y = a^ y , Z = —g. Подставляя эти значения в уравнение (2.4), 
получим а)2;с(1х+ю2|/с1г/—g d z= 0 , или после интегрирования, m >VI2+  
-j-(oV /2—g 2 =const. Но так как x^+yj^=r^, то

-— ^2 = const.

Это — ̂уравнение параболоида вращения. Следовательно, в̂  данном слу
чае поверхности равного давления представляют собой семейство парабо
лоидов вращения, расположенных вокруг вертикальной оси. Если рассечь 
их вертикальной плоскостью, то получим семейство парабол 'с вершинами 
на оси Ог, если — горизонтальной,, то семейство концентрических окруж
ностей с центром на оси Ог.

В двух последних примерах рассмотрены случаи так назы
ваемого относительного покоя жидкости, т. е. случаи, когда она 
находится в резервуарах, движущихся тем или иным образом 
с постоянным ускорением, но при этом частицы жидкости не 
перемещаются относительно друг друга и относительно стенок 
резервуара.

2.3. Основное уравнение гидростатики и его применение

2.3.1. Основное уравнение гидростатики

Рассмотрим жидкость, заключенную в неподвижном со<^де 
(|рис.,2.3) и находящуюся в поле действия силы тяжести. Оси 
координат расположим таким образом, чтобы ос^ Oz была на
правлена вертикально вверх, т. е. параллельно линии действия 
силы тяжести.

Внутри рассматриваемого объема жидкости мысленно выде
лим точку А, находящуюся «а расстоянии z от горизонтальной
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-Pm. 2.S. Схема к выводу основнога 
уравнения гадройатиКЕ

плоскости хОд или на глубине А от свободной поверхности жид
кости. Проекциями единичных массовых сил на координатные 
оси в данном случае будут J i= 0 , У =0, Z = ~ g .  Подставляя дан
ные значения в уравнение равновесия жидкости (2.3), получим 
d p = —pgdz. Проинтегрируем это выражение в пределах от р® 
до р и от Zo до Z при условии р =  const:

f.
РО

d/> =  j  —pgdz  или Р ~ Р а =  - p g ( z —Zo), или p ~ p a  =  pgh.

Отсюда осной^ое уравнение гидростатики
P,— p o + p g h .

Уравнение (2.5) можно вывести и другим путем.
Рассмотрим жидкость, находящуюся в сосуде (см. рис. 2,3| 

при перечислшных выше условиях, и выделим вокруг произ
вольной точки А ,  расположенной в этой жидкости на глубине к  
от свободной поверхности, элементарную горизонтальную пло
щадку йР. Спроектировав ее на свободную поверхность, полу
чим элементарный объем жидкости а У= /га/*’. Спроектируем все 
действующие на этот объем силы на ось Ог и, так как объем 
находится в равновесии, приравняем сумму проекций этих сил 
к нулю: а р —аРо—а с  =  0, или рдР~ройР —pgh(iF=0, откуда 
основное уравнение гидростатики

P==Po+pgh.

Основное уравнение гидростатики выражает зависи' 
мость давления в данной точке покоящейся жидкости от рода 
жидкости, расстояния этой точки от свободной поверхности и 
давления на последней. В этом уравнении; р  — абш/гюгное дае- 
ление  в данной точке жидкости, т. е. давление, при измерении 
которого за начало отсчета принимают абсолютный нуль дав
ления (последний может иметь место в замкнутом объеме, из
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которого удален151 все молекулы, или при полном прекращении 
движения молекул, т. е. при значении абсолютной температуры
О К ); Ро — абсолютное давление окружающей среды (внешнее 
давление); p g h = p — po — избыточное давление  в данной точке, 
т. е. разность между полным абсолютным давлением и абсолют
ным давлением окружающей среды.

Анализируя уравнение (2.5), можно сформулировать два 
важных следствия из него.

1. В покоящейся однородной жидкости любая горизонталь
ная плоскость является плоскостью равного давления. Это по
ложение широко используется при решении различного рода 
практических задач и при выполнении расчетов для покоящей
ся жидкости.

2, Внешнее давление, оказываемое на жидкость, заключен
ную в замкнутом сосуде, передается ею во все точки без изме
нения. — Э то—-принцип Паскаля, высказанный им еще в ХУП в. 
На нем основано действие целого ряда гидра^влических уст
ройств (гидравлических прессов, домкратов, подъемников, эле
ментов объемного гидропривода и др.).

2.3.2, Манометрическое давление и. вакуум

В тех случаях, когда внешнее давление ро равно атмосферно1му 
Ра, уравнение (2.5) принимает вид:

+ ........... (2.6)
Если абсолютное давление в данной точке жидкости боль

ше атмосферного (р > р а ) ,  то последний член уравнения (2.6) 
||редставляет собой манометрическое давление

— Ра,,.... ' ■ ■ (2.7)
Манометрическое давление  — это превышение давления в 

данной точке над атмосферным. Из уравнения. (2.7) можно 
определить пределы изменения манометрического давления: при 
Р —Ра Рм =  0, при р -^ о о  р „ -^о о , т. е. значения манометрическо
го давления могут изменяться от О до оо.

Если абсолютное давление в данной точке жидкости мень
ше атмосферного давления ( р < р а ) ,  то последний член уравне
ния (2,6) представляет собой вакуум или разрежение:

Рш ^рйА^ра — р. - ' ,(2 .8 )
Вакуум  — это недостаток давления в данной точке до ат

мосферного, Пределы изменения вакуума могут быть установ
лены 'из выражения (2.8): при р ‘->0 рш-^ря, при р =  ра рв =  0, 
1*, е, значения вакуума могут изменяться от О до ра-

Проиллюстрируем графически все сказанное выше об абсо
лютном, манометрическом  ̂ и вакуумметрическом ■ давлениях,
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Рт. 2.4. Графическая яллюеграцая 
давленшй

РмС

%

р =0

Представим себе плоскостъ, во всех точках которой абсолютное 
давление р =  0 : след этой плоскости — горизонтальная линия 00 
(рис. 2.4); след плоскости, абсолютное давление во всех точках 
которой равно атмосферному (/?=ра), — линия АА. Таким об
разом, эти плоскости являются базой для отсчета абсолютного 
давления (линия 00) и мано^йетрического давления или вакуу
ма (линия А А ).  Тогда расстояние от точки С до линии 00 
представляет собой абсолютное давление рс в этой точке, а рас
стояние от-точки С до линии АА  — манометрическое давление 
рмс в этой точке. ¡Аналогично, расстояние от точки Ь  до ли 
нии 00 — абсолютное давление рс в этой точке, а расстояние от 
точки О до линии АА —  вакуум рвд в этой точке.

Приведенная схема (см. рис. 2.4) дает такж е наглядное 
представление о пределах изменения манометрического давле
ния и вакуума, которые были установлены выше из выраже
ний (2.7) и (2.8).

Д ля измерения манометрического давления, вакуума и абсо
лютного давления применяются соответственно манометры, ва- 
кууммет1ры и барометры (манометры абсолютного давления).

2.8Л. Эпюры, давлений

Эпюра давления представляет собой графическое изображение 
распределения давления вдоль какого-либо контура или поверх
ности.

Проанализируем изменение давления вдоль контуров верти
кальной и наклонной плоских стенок резервуара (рис. 2 .5, а ) , 
заполненного до высоты Н  жидкостью, имеющей плотность р. 
Мысленно выделим в жидкости около стенок точки А и А '  (на 
свободной поверхности) и В и В ' (у дна реварвуара) и подсчи
таем в них абсолютные давления, которые в соответствии с 
уравнением (2.5) в точках Л и Л ' равны ро, в точках В я В '  —  
(ро+р^Н) , Отложив в принятом масштабе нормально к поверх
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P9̂ ■̂̂ P̂  
Рис. 2.5. Эпюры давления

р§»

ностям (в соответствии с первым свойством гидростатического 
давления) значения этих давлений в соответствующих точках 
и соединив концы отрезков прямыми линиями (закон изменения 
давления^ по глубине в соответствии с уравнением (2.5) имеет 
линейный характер), получим эпюры давлений на боковые стен
ки'резервуара: трапеции ABCD  и А 'В 'C D '  — эпюры абсолютно
го давления, прямоугольники ABED  и A 'B 'E 'D '  — эпюры внеш
него давления, треугольники ECD  и — эпюры избыточ
ного давления.

^Если рассматриваемая поверхность стенки имеет криволи
нейную форму (рис. 2.5 ,6), то необходимо: около такой стенки 
рассмотреть несколько точек жидкости; в каждой из них под
считать давление и отложить его нормально к элементарной  
площадке поверхности в данной точке; концы всех отрезков 
соединить плавной линией (см. правую эпюру).

В тех случаях, когда ро =  Ра, внешнее давление при расчетах 
обычно не учитывают, так как оно одинаково воспринимается 
обеими сторонами стенки, и расчет ведут по избыточному дав
лению, т. е. давлению самой жидкости. Эпюры избыточного 
давления жидкости на боковые стенки резервуаров приведены 
на рис. 2.5, в.

2.3.4. Сообщающиеся сосуды

Рассмотрим схему сообщающихся сосудов (рис. 2 .6 ,а ) , .запол
ненных несмешивающимися жидкостями, имеющими различные 
плотности р1 и р2. Проведем по границе раздела двух жидко
стей в правом колене плоскость равного давления, след которой 
на схеме—-го1ризонтальная линия 00. Абсолютные давления в 
точках /  и 2, как и в любых других точках жидкости, лежащих 
на этой плоскости, будут одинаковыми {р\ = р<2) .  В соответствии 
с основным уравнением гидростатики (2.5) рх и рг могут быть 
заменены их значениями:

Р а  +  p l f f A l  = = р а  +  p2g h 2,



откуда
Ai/Лг—p2pi. (2.9)
Таким образом, высоты столбов жидкостей в сообщающих

ся ш судах .обратно пропорциональны их плотностям
Если в сообщающиеся сосуды будет налита одна и та же 

жидкость, то уровни ее в обоих коленах расположатся на о т  
наковои высоте, так как р, =  р2 =  р. Тогда, в соответствии с y p S -  
нением ( 2 .9 ) , /i,//í2= l  и л и /ii= /i2. хвиисурав

Принцип сообщающихся сосудов широко используется в тет 
нике, например в измерительных приборах жидкостного типа.

суЛ " “ 15; <»;
точке левого сосуда р„= 13  кПа, высота уровней ж и д к о с т и  верхней
БОМ сосудах — соответственно /ii= 6 0 0  мм / i ,-4 ' ín  мм m-ü и пря
ность масла ам=0,88. ’ относительная плот-

Плотность масла [см. (1.2)] 

р « = б „ р „ = 0 ,88-1000=880 кг/м«.

Проведем по границе раздела воды и ртути плоскость 
ния, след которой на схеме — линии 00. Абсолютнор Í  Давле-
2 будет одинаковым, т. е. лосолютное давление в точках /  и

В соответствии с уравнением (2.5)

P l= P o '+ psgh , и p2 =  P o" + P «gfi¡+ P prg(h ,-fl2 ), 

где р0'= ра+рм  и Ро"=/>а+рх — абсолютное д а в л е н и р

™ ,.а л  сосу д о ., Т о г „  Р . + Р . + Р ^ » . - Р . + Я ^ Ж ( Г а д / Х ; " . "
Рх^рж+Pnghi — pughi — Ррт§(Й1 — hi) =
=  13 ООО-Ь1 ООО • 9.81 • 0,6 880 • 9,81 ■ 0,45 —
-  1 3 6 0 0 - 9 , 8 1 - ( 0 , 6  — 0 . 4 5 ) = - 5 0 1 0  П а .

Следовательно, в верхней точке правого сосуда _  вакуум р,=5010 Па.
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2Л. Р&шштете гааа. Ее¥еет®еииая тяга

2.4.1. Равновесие газа

При малой высоте столба газа его плотность можно считать 
одинаковой по высоте столба. Тогда давление, создаваемое этим 
столбом, определяют по основному уравнению гидростатики 
(2.5). При большой высоте столба воздуха (порядка сотен и ты
сяч метров) плотность его в различных точках уже не одинако
вая, поэтому уравнение (2.5) в этом случае не применяется.

Рассмотрим, по аналогии с жидкостью (см. 2.3.1), воздух, 
находящийся в поле действия силы тяжести. Выделим на вы
соте г  от горизонтальной плоскости хОу точку А  (ом. рис. 2.3). 
Подставляя в уравнение (2.3) значения Х = 0, У =0, 2  =  —g, 
получим для этой точки йp = --pgйz.

В соответствии с уравнением состояния газа (1.4) р — 
= р1{РТ).  Тогда

¿ р 1 р ^ ~ д й г1 { Я Т ) .  (2.10)
Д ля того чтобы проинтегрировать это уравнение, необходи

мо знать закон изменения температуры воздуха по> высоте стол
ба воздуха. Однако выразить изменение температуры простой 
функцией высоты или давления не представляется возможным, 
поэтому решение уравнения (2.10) может быть только прибли
женным.

Д ля отдельных слоев атмосферы с достаточной точностью 
можно принять, что изменение температуры в зависимости от 
высоты (а для ш ахт— от глубины) происходит по линейному 
закону:

Т = То±аг, (2.11)
где Т и Го абсолютная температура воздуха соответств1енно на 
высоте (глубине) г  и на плоскости хОу (на п о в ер х н о ст и  земли), 
К; а  — температурный градиент, характеризующий изменение 
температуры воздуха при увеличении высоты (—а) или глуби
ны ( +  .а) на 1 м, К/м.

Значения коэффициента а на разных участках по высоте 
в атмосфере или по глубине в шахте различные. Кроме того, 
они зависят также от метеорологических у сл о в и й , времени года 
и других факторов. При определении температуры в пределах 
тропосферы (т. е. до 11000 м) обычно принимают а =  
=  0 0065 К -м “ '. Д ля глубоких шахт среднее значение а  прини
мают ра1вным: 0,004-^0,006 К - м - '— для мокрых стволов;
0,01 К-М~‘ — для сухих стволов.

Подставим выражение (2.11) в уравнение (2.10) и проинте
грируем его в пределах от ро до р, что соответствует измене
нию 2 от О до Я:
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я
Ф  е  г

РО о

1 п - ^ = ------- € _ 1 п - ^ £ ^ .
рд Я а  Та

Заменив в полученном уравнении натуральные логарифмы 
десятичными, а  — его значением из уравнения (2.11), Я — его 
значением для воздуха, равным 287 Д ж /(к г-К ), и подставив 
"̂ =  9,81 м/с^, решим его относительно Н. В результате получим 

так называемую барометрическую формулу, которая вы ражает 
зависимость высоты от давления и температуры воздуха и ши
роко используется в авиации для определения высоты самолета 
над поверхностью земли по показаниям барометра и термо
метра,

Я  =  29,3(7’ - Г o ) ( l g p Ы / ( l g 7 ’o/Г). (2.12)

В шахтной практике больший интерес представляет опреде
ление давления в шахте по ее известной глубине. Решая урав
нение (2.12) относительно р, получим

Р=Ро

где я — показатель степени, определяемый по формуле
Я ,

га — ------------
29,3  ( Г - г * )

2.4.2. Естественная тяга
Представим вентиляционную сеть шахты в виде простейшей 
схемы сообщающихся сосудов (см. рис. 2 .6, а) и предположим, 
что вертикальные участки схемы — это стволы шахты, а гори
зонтальный участок — сеть подземных выработок, в которых 
находится воздух. Соприкасаясь со стенками выработок, воз
дух нагревается. Так как 6 результате этого его температура в 
воздухоподающем и вентиляционном стволах будет неодинако
вой, следовательно, различной будет и его плотность (р1> р г ) . 
В соответствии с принципом сообщающихся сосудов более лег
кая жидкость поднимается в одном колене (в рассматриваемом 
случае воздух в вентиляционном стволе), а бол ее тяж елая опус
кается в другом колене (воздух в воздухоподающем стволе). 
Свежий воздух с поверхности, попадая в горные выработки, бу
дет снова нагреваться, и таким образом, возникает непрерывный 
процесс движения воздуха из атмосферы через воздухоподаю
щий ствол, сеть подземных выработок н вентиляционный ствол 
снова в атмосферу. Этот процесс называется естественной 
тягой.



Аналогичное явление вбзникает, например, в топках котлов, 
оборудованных высокой вытяжной трубой.

Разность давлений, обусловленная различием плотности воз
духа в подающем и вентиляционном стволах шахты (депрессия 
естественной тяги), может быть вычислена по формуле

р ^ = р 1~ -р 2, (2.14)
где р 1 и р2 — давление в нижней точке соответственно воздухо
подающего и вентиляционного стволов, определяемое по форму
ле (2.13).

Кроме рассмотренной выше гидростатической теории естест
венной тяги существуют другие теории и методы вычисления де
прессии естественной тяги, которые подробно изучаются в курсе 
«Рудничная аэрология».

П р и м е р .  Определим депрессию естественной тяги в шахте глубиной 
Я =600 м при атмосферных условиях на поверхности ро=10® Па, ¿о=5°С 
и Температуре воздуха в зумпфах стволов /1 =  9 °С, ^г=25°С.

В соответствии с уравнениями (2.13) и (2.14) депрессия естественной тяги 
в рассматриваемой шахте

Ре Р1 -  Р2 =  Ро -  (Т’г/Т’о)"^].

Определим значения показателей степеней:
«1=Я/ [29,3 (Г1 - -  Го) ] =  600/ [29,3 (282 — 278) ] «  5,119453925;
Л2=Я/[29,3 (Гг — Го)]=600/[29,3 (298—2 7 8 )]»  1,023890785,

Подставляя все данные в формулу, получим 
■■/282\ п1

Р е (=  10§
2 8 2 ^ 1 /^ 2 9 8  ^21 

и Ж ]  - ( Ш )  =1215.1 п ..

2.5. Сила давления жидкости на плоскую стенку.
Центр давления

Мысленно выделим на плоской боковой стенке сосуда 
(рис. 2.7, а ), наклоненного под углом а  к горизонту, произволь
ную фигуру площадью Г и определим действующую на нее со 
стороны жидкости силу давления Р. Д ля наглядности совместим 
рассматриваемую стенку с плоскостью чертежа, т. е. повернем 
ее на 90° вокруг оси у.

Так как давление жидкости в различных по высоте точках 
площади Р неодинаково, выделим на этой площади элементар
ную цлощадку АР, находящуюся на расстоянии К  от свободной 
поверхности жидкости или на расстоянии у  = к1&та от оси х. 
Д ля такой бесконечно малой площадки избыточное давление во 
всех ее точках одинаково и равно p = pgh= pgysm a í,  следова
тельно, сила давления жидкости на элементарную площад
ку АР

dP^=pйF=pgsm aAF,

30 ,



Рис. 2.7. Схемы для определедия силы давления жидкости на плоскую стенку 
аналитичесним (а) и графоаналитичеок-им (б) методами

а сила давления на всю рассматриваемую площадь F 

Р  =  j  dP =  J  sin а  d/=’=  pgr sin а  j  г/dF.

Выражение ¡  yáF  представляет собой .статический момент
F

раоёматриваемой площади относителъно оси х, равный произ
ведению площади этой фигуры F на расстояние от ее центра 
тяжести до ocBjX, т. е. ycF. Таким образом, Р —0 0  sin аусР или 
учитывая, что i/c sin

P'=pghcF==pc.F, (2Л5|

Из уравнения (2.15) виднО', что сила давления жидкости на 
плоскую стенку Р  равна произведению площади стенки F, смо
ченной жидкостью, на гидростатическое давление в ее центре 
тяжести pc=zpghc.

В том случае, если на поверхность жидкости действует дав
ление, отличающееся от атмосферного, то силу давления жидко
сти на стенку можно найти по формулам

(9ghc+pu)F=^ {pc+pu)F  (2.16)
или .

Р ~ ( р 8 ^ с ~ р ш ) р = { р 0 - - р в ) р ,  (2.17)
где ри и рв — соответственно манометрическое давление и ва
куум на поверхности жидкости.

В ряде случаев кроме значения силы давления жидкости на 
стенку необходимо знать координаты точки ее приложения — ̂
центра давления.

* Предположим, что сила давления Р  приложена в точке D 
находящейся на расстоянии уа от оси х. В соответсташ с тео-
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íiéMoft SaOHiíbóHá o йоменте равнодействующей (момейт равно
действующей силы относительно оси равен сумм 
моментов составляющих сил относительно той же оси)

=  j  dMx, или РУа =  I  dPy,

Заменив в последнем выражении Р  и dP их значениями, по
лучим: . 

pg sin а . =  I  pgí/sin а • d р • I/.

Вынесем постоянные за знак интеграла и сократим подоб
ные члены в левой и правой частях уравнения;

Выражение S y^dF предстайляет собой момент инерции Jx

площади фигуры относительно оси х, который может быть вы ра
жен через момент инерции /с относительно центральной оси, па
раллельной оси х:

Jx==h + yc^F.

Тогда
УсРуа^Ус^Р + ̂ с,

откуда
„ 4. ^  ^2.18) 

|/d“ =í/c+ y j! •

Глубина погружения центра давления от свободной поверх
ности

и к л . ^ ^  (2.19)

Из уравнений (2.18) и (2.19) видно, что ц е н т р  давления рас- 

”™ ? о р ^ н т ? л ”и

и на ш,оскук> с«„к у  Р „ глубину п ..

выше точки С (при рв)»



сил давления жидкости на стенку, ооределить. объем эпюры F„; 
и наити центр тяжести этого объема.

^Например, определим Р  и ha для плоской стенки прямоуголь
ной формы (рис. 2.7, в). Д ля такой стенки эпюра силы давле
ния будет иметь вид трехгранной , призмы* с ребрами MN=^ 

N '=  H/sin а, N'K'=^pgH и M M ' = N N '^ K K '^ - B .  Объ
ем эпюры, 3 следовательно, и силу давления можно определить 
ПО' формуле

2 8Ш а 2 sin о.

Центр тяжести эпюры (точка О) определяется графически в 
соответствии с правилами геометрии (см. рис. 2 .7, 6 , штрихо
вые линии). Спроектировав точку О на стенку, получим точ
ку и  — центр давления, в котором приложена сила Р.  Расстоя
ние его от свободной поверхности жидкости, считая вдоль стен
ки, г/<г=2Я/(3 sin а ) ,  глубина погружения /г<г =  2Я/3.

В частном случае, когда а = 0  (горизонтальное дно сосуда), 
расстояние от свободной поверхности до центра тяжести площа
ди he будет равно высоте жидкости в сосуде Н, поэтому сила 
давления жидкости на дно сосуда P = pgHF. Из этого' уравнения 
видно, что различные по форме сосуды, имеющие одинаковые 
по площади донья и заполненные одинаковой жидкостью на 
одну и ту же высоту, будут иметь одинаковую силу давления 
на дно не."^висимо от формы сосуда и количества находящейся 
в нем жиДкости (гидростатический парадокс). Что касается 
центра давления, то для дна сосуда он совпадает с центром тя
жести его площади.

П р и м е р .  Определим минимальную массу т груза, способного удеи- 
жать прямоугольный щит размерами Л =3 м, 6 = 2  м в закрытом полож^  
НИИ, при уровне воды в канале Я = 5  м. Длина рычага, на котором укреп
лен груз, h=3  м. Щит (рис. 2.8) может поворачиваться в подшипниках во
круг оси о. Выше оси расположены неподвижные балки, концы которых 
заделаны в боковые стенки канала« .

Сила тяжести минимального груза G может быт* найдена из уравнения 
моментов, составленного относительно оси О; 2М о=0 или 01—Р -0 0  =  0 Тог-

— давления воды на щит; D O==hd~KO =
= tld— { ti—h) — плечо силы P.

Площадь щита
F = é A = 2 .3 = 6

расстояние центра тяжести щита от свободной поверхности
„ Л  3

t=a Я  — =3 5 ~  —  =s 3 ,5  м,

* Для большей наглядности дальнейших построений эпюры силы давление 
построена на наружной стороне стшкн. «ы айшлиия

^ 3  33



к
Ш

^ 3
—  —

0
......... ....Г**

Гс 1

\ Р <
6

в

Рис. 2.8. Схема к расчету массы груза, удер
живающего щит в закрытом положении

момент инерции щита относительно горизонтальной оси, проходящей через 
центр тяжести,

Ш 2-33 _  .
/е е=~7Г‘ =  4,5 М*,

12 12

расстояние центра давления от свободной поверхности

Л<г =  /1с ■ =  3,5-
4,5

а 3,71 м.
3 , 5-6

Подставляя полученные значения в вышеприведенные формулы, по
лучим:

Ш = 3 ,7 1  — (5 — 3 ) - 1 , 7 1  м.
Р =  1000-9,81 ■,3,5-6=206-10зн.

Тогда

О =  206-Ю з .-Ь Д  128-10» Н,

т ~

3
128-10^

9,81
12 ООО кг.

2.6. Сила давления жидкости на криволинейную стенку.
Тело давления

При криволинейной стенке сосуда определить значение, направ
ление и точку приложения силы давления жидкости сложнее, 
так как элементарные силы давления, действующие нормально 
на каждую элементарную площадь стенки, имеют разные на
правления. В этом случае, чтобы избежать интегрирования до 
криволинейной поверхности, обычно вначале определяют со;- 
ставляющие силы давления по заданным направлениям, напри-, 
мер, по осям координат х, у, г, а затем находят результирую
щую силу давления }

р ^ у Р \ + Р \ + ^ г  (2-20)
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Рис. 2.9. Схема для определения силы 
давления жидкости на криволинейную 
стенку

В технике используются в основном сосуды с криволиней
ными стенками, предЬтавляющими собой поверхности вращения 
(сферу, цилиндр, конус и т. д .), и осями симметрии, лежащими 
в плоскостях нормальных к стенкам, что существенно упроща
ет задачу определения силы давления жидкости.

Определим силу давления жидкости Р на криволинейную 
стенку цилиндрической формы (рис. 2.9), след которой — ли
ния MN.

Аналогично расчету силы давления жидкости на плоскую 
стенку выделим на криволинейной стенке элементарную пло
щадку dF (след которой — линия тп), находящуюся на расстоя-. 
НИИ 2  от свободной поверхности. Сила давления жидкости на 
эту элементарную площадку dP = pdF  = pgzdF.

Разложим dP на две взаимно перпендикулярные составляю
щие: горк^нтальную  dPx =  dPco :sa  и вертикальную dPz =  
=  dP sin а. 'Просуммируем отдельно все горизонтальные и вер
тикальные составляющие. Так как размеры элементарной пло
щадки несоизмеримо малы, предположим, что она — плоская. 
Тогда проекции ее на горизонтальную и вертикальную плоско
сти: dFA: =  d F s in a ;  d P z = d P c o sa .

Найдем горизонтальную составляющую силы давления ж ид
кости на криволинейную стенку Рх, которая представляет собой 
сумму всех элементарных горизонтальных составляющих dPx.

Так как dP^ =  dP  cos a==pg-zdP cos tx =  pg'zdFz,

где /  2dFг=Sг =  /̂ c/̂ 2—-статический момент площади вертикаль
на

ной проекции криволинейной стенки относительно оси х, прохо
дящей по свободной поверхности жидкости; Рг — площадь вер
тикальной проекции криволинейной стенки, смоченной ж ид
костью; к с —^расстояние центра тяжести Рг от свободной по
верхности жидкости.

Тогда
Рх-^рЕкаР,. (2.21)

Г   ̂ . з§



Таш м  образом, горизонтальиая, составляющая силы давле
ния жидкости на криволинейную стенку равна силе давления 
жидкости на ее вертикальную проекцию [сравните уравнения 
(2.21) и (2.15)].

Найдем теперь вертикальную составляющую силы давления 
жидкости «а криволинейную стенку Pz, которая представляет 
собой сумму всех элементарных вертикальных составляю
щих dP*:

áPz — áP s 'm a ^ p g z á P  sin
где d y  =  2dfx  — элементарный объем жидкости, основанием ко
торого является площадка áFx, а высотой — расстояние z  от 
этой площадки до свободной поверхности жидкости. Интегри
руя áPz по всему объему У, получим

или
P . = p g V .  (2.22)
Таким образом, вертикальная составляющая силы давления 

жидкости на криволинейную стенку равна силе тяжести жидко
сти в объеме V, называемом телом давления.

Результирующая сила давления жидкости на криволиней
ную стенку равна геометрической сумме ее составляющих —

P ^ y W ^ ~ + P \  (2.23)

и направлена под углом к горизонту
а  =  arctg (Pz/Pi) =  arcsin (Рг/Р ). (2.24)
Тело давления — эго объем жидкости, ограниченный стенкой 

сосуда, смоченной жидкостью, а также вертикальной поверх
ностью, проведенной через контур рассматриваемой стенки, 
а если необходимо (если объем окажется незамкнутым), то и 
горизонтальной проекцией этой стенки на свободную поверх
ность жидкости. ^

Тело давления (рис. 2.10) условно считается реальным (или 
положительным),.если его объем, прилегающий к стенке, запол
нен жидкостью (Pz при этом направлена вниз), и фиктивным 
(или отрицательным), если его объем, прилегающий к стенке, 
не заполнен жидкостью (Рг при этом направлена вверх).

П р и м е р  1. Определим силу давления нефти Р  на цилиндрическую 
стенку резервуара (рис. 2.11, а) и угол наклона а  линии действия этой си
лы к горизонту, если радиус стенки /?=800 мм, ширина стенки ß = 3  м, вы
сота нефти в резервуаре Я = 2  м, относительная плотность нефти 6н=0,9,
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Рис. 2.10. Телй давления;
а , @ — реальны е; б — фиктивное

Рис. 2.11. Расчетные схемы для определения:
а — силы дав лен и я  неф ти на цилиндрическую  стен ку р езер в уар а- б  — м иним альной тол- 
вода*' в — силы  давления ж и д к ости , восприним аем ой коленом  тр убоп р о-

Результирующую силу давления нефти Р  на рассматриваемую криволи
нейную стенку и ее горизонтальную составляющую Р* можно определить 
по формулам (2.23) и (2.21) :

Р = Л / Р \ Т ^ г ;  ’̂» =  pg/lЛ.
где — Площадь проекции стенки на вертикальную плоскость, равная в 
данном случае площади прямоугольника шириной В и высотой R, т. е. 
г^ —ВН\ Лс ■— расстояние от свободной поверхности до центра тяжести 'Рм, Т. е. h c — H~-~^R|2 ,

Тогда

РВ (Я  -  /?/2) B i?=900 • 9,'81 (2 0,8/2) 3 • 0 .8=33,8 • 1 0 « = 3 3 ,8  кН,

Рх приложена в точке £), находящейся от свободной «оверхностй йй 
глубине

Adfe=Лл

+

Jc
НсР,

3 0 ,8 * /1 2
( 2 - 0 , 8 / 2 )  3-0,8

(Я  ~  Я /2) ад

1,621 М

= 2 - 0,8/2 4 .

и от края стенки по горизонтали на расйтОяНий
Жй=«й/2=3/2*.1,5 м.

37



в соответствии с (2.20) вертикальная составляющая силы 
где V — объем тела давления, представляющего в данном случае разность 
объемов параллелепипеда V a=H B R  и четверти цилиндра Уц—я д  BI4. Тогда

р^= pg- (HBR -  nR^B¡4) =  900 • 9,81 (2 ■ 3 • 0,8 — я • 0,8  ̂• 3/4) =

=  29-10>*H=29 кН.
Точка приложения Р* находится в центре тяжести объема тела дав-

^^””таким образом, результирующая сила давления на криволинейную 
стенку

Р и yp^2+ p ¡2 =  p 3 ,S ‘+29'‘= 44,5 кН 

и направлена под углом к горизонту

а - arctg (Pz/Px) = arctg  (29/33,8) = arctg  0,0858=40“38'.

Точку приложения силы Р  можно найти следующим образом. Прове
дем линии действия составляющих и Рг до пересечения их в общей точ
ке К, а через нее проведем прямую под углом а  к горизонту, ата ^пря
м а я -л и н и я  действия силы Р, а точка ее пересечения с криволинеинм ш -  
верхностью на расстоянии по горизонтали от края стенки X d = D l¿ -á l¿ -  
=  1,5 м — точка приложения силы Р  (точка М). ¿ s /

П р и м е р  2. Определим минимальную толщину стенки трубы О (рис. 
2.11,6) при допустимом напряжении материала трубы на разрыв [о ], внут
реннем диаметре трубы d и манометрическом давлении жидкости в тру-

^бпасным сечением для трубы является любое ее диаметральное сече
ние. Пренебрегая силой тяжести жидкости в трубе, определим силу Давле
ния жидкости на цилиндрическую поверхность аЬсс Ь а : Р —Рх—Рмгг—Рм1а,
где I — длина трубы. ,

Поскольку сила Р стремится разорвать трубу в двух местах (по лини
ям аа' и сс'), т. е. воспринимается двумя сечениями стенки трубы Í0, то 
РмМ=2<б[а]. Отсюда Smin= pMd/{2[o)). ^

При выборе толщины стенки трубы б полученное значение Отш увели
чивают на величину е —Ъ-^1 мм [11], чтобы иметь запас на коррозию, не
точность отливки и другие дефекты.

П р и м е р  3. Определим силу давления жидкости, воспринимаемую 
коленом трубопровода (рис. 2 .11,в). Примем, что жидкость находится в 
покое, а манометрическое давление в ней равно рм.

Рассмотрим объем жидкости в колене, ограниченный сечениями I и ¡I. 
Пренебрегая силой тяжести в этом объеме, можно считать, что объем на
ходится под действием сил давления жидкости Р в поперечных сечениях I 
и / / ,  результирующая которых, стремящаяся оторвать колено,

R ^ P + P ^ P s i n  (ф /2) -+ Р sin (ф /2) = » 2ри ( JídV4) sin (ф /2 ) .

Вопросы для самопроверки

1. Сформулируйте и объясните свойства давления в точке покоящейся
жидкости. , IT __1

2. Запишите уравнение равновесия жидкости (уравнение Я.  дилера) 
в двух формах и объясните входящие в него величины.

3. Что такое поверхность равного давления и свободная поверхность 
жидкости? Какую форму они имеют в случае, когда жидкость находится в 
равновесии в поле действия силы тяжести?

4. Запишите основное уравнение гидростатики и объясните входящие 
в него величины.
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Рис. 2.12. Расчетные схемы для определвиия;
а — разн ости  уровней  воды  и керосина в тр убках; б  —■ силы дав лен и я  воды  на крышку

5. Дайте определение манометрического давления и вакуума и укажи
те, в каких пределах они могут изменяться. Поясните это графически.

6. Определите разность уровней ДЯ воды и керосина в трубках (рис. 
2.12, а), если вакуум в воздушном резервуаре рв=37,5 мм рт. ст., относи
тельная плотность керосина бк=0,8.

(Ответ: 128 мм.)
7. Сформулируйте закон Паскаля и приведите примеры его применения 

в горной практике.
8. Определите силу давления воды на прямоугольную крышку размера

ми а= 2 0 0  мм, & =  300 мм, расположенную на вертикальной боковой стенке 
(рис. 2 .12 ,6), если расстояние нижней кромки крышки до дна резервуара 
Л =400 мм, а показание манометра рм=Ю кПа. Вычислите вертикальную 
координату центра давления.

¡5* (Ответ: 294 Н; 515 мм.)
9. Как определить силу давления жидкости и ее составляющие на кри

волинейную стенку? Какие величины входят в расчетные формулы для оп
ределения этих сил?

3. О С Н О ВЫ  КИ Н ЕМ А ТИ К И  Ж И Д К О С ТИ

Кинематика жидкости, являясь частью гидравлики, описывает 
движение жидкости вне зависимости от того, какие динамиче
ские условия вызывают или поддерживают данное движение.

3.1. Методы описания движения
Движущаяся жидкость представляет собой сплошную среду, 
состоящую из частиц, которые перемещаются с различными па
раметрами, изменяющимися в зависимости от координат и 
времени.

Частица сплошной среды — это весьма малый элемент объ
ема (элементарный объем), который можно считать точечным.

В кинематике жидкости возможны два метода описания дви
жения — Л агранж а и Эйлера.

Метод Лагранжа заключается в том, что движение жидкости 
задается путем указания зависимости изменения координат оп-^ 
ределенной (намеченной) частицы жидкости от времени. Дни-



и м  - у
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/*йй, д./. Методы описаиия деижеиия жидкости: 
а — Лагранжа; б -г Эйлера

Жущаяся частица жидкости описывает в пространстве траекто
рию, вдоль которой изменяется скорость и (рис. 3 .1 ,а ). В не
подвижной системе координат частица А  перемещалась: с Хо, 
Zo на хи Zi за время tû  с Хи на xz, Z2 за время ¿z и т. д. Т а
ким образом, при О'писании движения частицы переменными яв
ляются ее скорость, ускорение и коордицаты.

Д ля большинства инженерных задач нет необходимости 
знать параметры движения отдельных частиц, поэтому метод 
Лагранж а чаще применяется в теории для решения задач и 
реже — на практике, например, для описания переноса ж ид
костью мельчайших твердых частиц (ила).

Метод Эйлера  (рис. 3.1,6) заключается в том, что в про 
странстве намечаются точки ( / ,  2, 3 . . . )  или сечения, через ко 
торые проходят частицы жидкости с различными скоростями 
зависящими от времени ti, tz.-- '. UiiÎ2), «2(^2)
«3(^1), « » (/г )- .. При этом координаты точек (сечений) остают 
ся неизменными. Использование этого метода значительно об 
легчает проведение теоретических и экспериментальных иссле 
дований, так как координаты частиц, зафиксированных в про
странстве, известны и постоянны.

При решении большинства инженерных задач необходимо 
знать скорости прохождения различных частиц Жидкости через 
определенные элементы конструкций и инженерных^ сооружений 
или скорости приближения к ним, по®тому данный метод опиг 
саН'Ия движения является основным.

По методу Эйлера скорости элементарных объемов жидко* 
сти в каждый момент времени в намеченных точках простран
ства в прямоугольной декартовой системе координат описыва
ются зависимостями переменными Эйлера:

U x = f  {X, у > 2, t ) ;  (X, у , Z, t ) ; = f  (х,  у ,  z , t ) . (ВЛУ
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в  соответствии с правилом дифференцирования елож-ной 
функции проекции ускорений элементарных объемов среды в 
этой системе координат будут следующими;

• _  а»ж Ах . дих I дих Аг . ди^
дх ду  Л- дг (У М  ’

йыу дНу йу  ̂ дпу <1г  ̂ дпу йх  ̂ _

йщ __ ди^ (1г , ди  ̂ дх , йу , 3%
^*“ 1 /  дг ()/ дх йГ ду й1 - дг '

Зная, что йx|At = Ux, йу/(И = иу, ¿г1<И = и, являются проекция
ми скорости в определенный момент времени и подставляя их 
в уравнения, получим: ,

дых
г

(3„2)

дЫх
дх ду ' й

dUy dUy

d u
Uy 1 дг 1 дх *

duz if 1 duz ,
дг

' ■" Г
дх ду ^

dt
duy
dt

dt

Рассмотрим кинематический смысл каждого слагаемого в 
правой части системы уравнений (3.2).

Последние слагаемые d u / d t ,  d u y f d t ,  duz/d t  преястшляют со
бой проекции локальных ускорений, к о т о р ы е  обусловлены изме
нениями скоростей во вреА ни при фиксированных координа
т а х — местным локальным изменением, а первые три слагаемых 
в правой части (3.2) — проекции конвективных ускорений, ко
торые образуются за счет изменения координат частиц, соот
ветствующих ее передвижению (конвекции) : Конвективное ус- 
корение возможно' только при движении жидкостей и газов.

3i2. Виды движения
3.2.1. Установившееся и неустановившееся движ ение
Эти понятия вводятся только при исследовании движения »<ид- 
кости в переменных Эйлера.
- , Установившееся (стационарное) движение жидкости— это 
движение, при котором все параметры, характеризующие его в 
любой точке пространства, не меняются во времени, т. е. в со
ответствии с уравнением (3.2) :

“ аГ 1 Г  ~ д Г  ™

Пример установившегося движения — истечение жидкости из 
резервуара при постоянном ее уровне (приток равен расходу).
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Установившееся движение является основным при гидравличе
ских расчетах.

Неустановившееся (нестационарное) движение жидкости 
это движение, при котором параметры, характеризующие его, 
изменяются во времени, т. е. в этом случае скорость частиц 
жидкости, проходящих через определенные точки пространства, 
изменяется во времени (см. рис. 3 .1 ,6), и частные производные 
ди^1д1фО, дЫу1сИфО, du^/dt^O. В свою очередь, зависимость ско
рости частицы жидкости в намеченной точке пространства от 
времени приводит к изменению ее гидродинамического давле
ния и плотности: dpIdt^O, др1д1фО.

Неустановившееся движение может быть м е д л е н н о  и з 
м е н я ю щ и м с я ,  при котором значения duxldt, duyldt и 
duzldt настолько малы, что ими можно пренебречь, или б ы с т -  
р о и 3 м е н я ю щ и м с я, при котором ими пренебречь нельзя.

Пример неустаиовившегося движения — истечение жидкости 
из резервуара при переменном ее уровне (опоражнивание резер
вуара).

Анализируя уравнение (3.2), можно сделать вывод, что пер
вые три частные производные физически представляют собой 
изменение скоростей вдоль той оси, на которую они проектиру
ются. Если они параллельны оси, «апример трубы или канала, 
то являются продольными, а движение при этом — поступатель
ное. Проекции частных производных скорости на другие оси ха
рактеризуют изменение скорости перпендикулярно основному 
направлению и обусловливают вращение частиц жидкости (т. е. 
в определенных условиях движение может быть вращательным) 
и деформацию объема движущейся жидкости.

Таким образом, элементарный объем жидкости совершает 
три вида движения: п о с т у п а т е л ь н о е ,  в р а щ а т е л ь н о е  
и д е ф о р м а ц и о н н о е .  Влияние деформации элементарного 
объема в практических задачах несущественно, поэтому в гид
равлике рассматривают в основном два вида движения — посту
пательное и вращательное (вихревое).

3.2.2. Поступательное движение.
Струйная модель движуи^ейся жидкости

Основные задачи гидравлики — расчет и исследование парамет
ров движения жидкости по трубам и каналам. В этих условиях 
основным видом движения является поступательное. Так как 
реальная жидкость представляет собой непрерывную среду, об
ладающую свойством текучести и способностью заполнять объ
ем того сосуда, в котором она находится, то при этом невозмож
но производить исследования даж е простейшего поступательно
го движения. Поэтому, основываясь на методе Эйлера, для ис
следований и расчетов используется с т р у й н а я  м о д е л ь
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Рис. 3.2. Линия тока (а) и элементарная струйка (б)

ЖИДКОСТИ, Т. е. воображаемая жидкость, частицы которой про
ходят через определенные зафиксированные точки прострацст- 
ва. Элементами этой модели являются: линии тока, трубки тока
и элементарные струйки.

Линия тока — это линия, в каждой точке которой в данный 
момент времени вектор скорости жидкости совпадает с каса
тельной к этой линии (рис. 3 .2 ,а ). В установившемся движе
нии линия тока является траекторией движения частицы жид-

Трубка тока — это поверхность, образованная линиями тока, 
проведенными в данный момент времени через все точки беско
нечно малого замкнутого контура, нормального к линиям тока 
и находящегося в области, занятой жидкостью.

Элементарная струйка — это часть движущейся жидкости, 
ограниченная трубкой тока (рис. 3 .2 ,б). ^

Элементарная струйка обладает еле,рющими важными свои-
С'ГВ 3 м и *

частицы жидкости не выходят из струйки и не входят в нее 
через боковую поверхность, так как данная поверхность образо
вана линиями тока и, следовательно, в любой ее точке векторы 
скоростей направлены по касательным;

скорости частиц во всех точках одного* и того же поперечно-, 
го сечения струйки одинаковы, что объясняется малыми разме
рами поперечного сечения;

при установивш емся движении форма струики остается неиз
менной во времени.

Поток движущейся жидкости рассматривается как совокуп
ность элементарных струек, что соответствует струйной модели 
движущейся жидкости.

3.2.3. Вихревое движение

Поступательному движению жидкости часто сопутствует вихре
вое движение, вызванное вращением элементарного объема. 
Угловая скорость элементарного объема жидкости называется 
вихрем^ а касательная линия в любой точке вектора вихря—
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сти (в)

вихревой линией  (рис. 3 .3 ,а ). Поверхность, образованная вихре
выми линиями, проведенными через все точки элементарного 
замкнутого контура, называется вихревой трубкой, а жидкость, 
заключенная внутри вихревой трубки, — вихревой нитью-шну
ром (рис. 3 .3 ,6).

Расчетным вихрем является вектор угловой скорости враще-, 
ния частиц относительно мгновенной оси, а физическим вих
рем — группа частиц, вращающихся как твердое тело вокруг не
которой мгновенной оси.

Мгновенная ось вращения может быть неподвижной или пе
ремещающейся в пространстве. Перемещающиеся вихри наблю
даются позади какого-либо тела, движущегося в жидкости, 
и имеют вид колец, например, дыма или пара, выходящих из 
труб. В природе они часто встречаются в виде смерчей. Изуче
ние перемещающихся вихрей имеет большое значение при кон- 
струироваиии и исследовании лопастных машин, самолетов, при 
транспортировании твердых тел жидкостью.

В гидромеханике широко применяется понятие «циркуляция 
скорости» — кинематическая характеристика течения жидкости 
или газа, служащая мерой завихренности.

Циркуляция скорости вдоль замкнутого контура выражается 
криволинейным интегралом

Г = (3.3)

где «/ — проекция скорости жидкости или газа в какой-либо точ
ке контура на касательную к этому контуру; А1 — элемент дли
ны контура (рис. 3.3, в), включающий рассматриваемую точку. 

Размерность циркуляции скорости [Г ]—Ь^Т“ ’, единица СИ —
м^с,



Рис. 3.4. Равномерное (а), неравномерное (б, в) и плавноизменяющееся (г, д) 
движение жидкости V ■ /

Если принять, что замкнутый контур — это окружность ра
диусом г, и проекция скорости щ постоянна по окружности, то 
1 -¿ я г « ,.  На поверхности вихревой трубки щ = 1ог, следова-. 
тельяо

Г =  20я/-2 =  2(й,Р,

где /^==яг2 — поперечное сечение вихревой трубки, «  — угловая 
скорость вихря.

Циркуляция вдоль произвольно замкнутого контура, прове
денного на поверхности вихревой трубки и охватывающего труб
ку один раз, называется интенсивностью вихря  (вихревой труб- 
™ )^^нтенсивность вихря постоянна вдоль всей вихревой

В соответствии с теоремой Гельмгольца вихревые нити в 
жидкости не могут оканчиваться внезапно: они или простира
ются концами в бесконечность, или замыкаются в кольца, или 
опираются на границы жидкости («апример, на твердые тела).

Циркуляция скорости (если пренебречй рассеиванием энер
гии) при удалении от вихря остается неизменной (Г = соп з1) 
следовательно, скорость по замкнутому контуру радиусом ^  
(см. рис. 3.3, в), обусловленная вихрем, ы,;г =  ы(г/^?.

3.2.4. Равномерное и неравномерное движение

В зависимости от характера изменения скорости частиц жидко
сти по длине пространства, заполненного ею, установившееся 
движение жидкости может быть: равномерным, при котором ее 
скорость постоянна (рис. 3.4, а); неравномерным, при котором 
ее скорость по длине пространства изменяется по величине 
и (или) направлению (рис. 3 .4 ,б ,в ) ;  плавноизменяющимся, при 
котором ее скорость плавно изменяется по длине пространства 
(рис. 3.4, г, д). В последнем случае на практике можно с доста
точной точностью применять законы равномерного яшжтшя.
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Рис. 3.5. Напорный (а) и безнапорный (б) потоки и струя (в)

3.3. Гидравлические элементы потока

3.3.1. Виды, потоков

Потоки можно разделить на напорные, безнапорные и струи.
Напорным называется поток, ограниченный со всех сторон 

твердыми стенками (рис. 3 .5 ,а). Примерами такого потока яв
ляются движущиеся вода в водопроводе или в шахтном водо
отливном трубопроводе, масло в маслопроводе, воздух в вы ра
ботках шахты и т. д.

Безнапорным  называется поток, ограниченный твердыми стен
ками не со всех сторон и имеющий по всей длине свободную по
верхность (рис. 3 .5 ,6). Примеры такого потока — движение 
воды в реке, водоотливной канавке шахты и т. д.

Струей назывется поток жидкости, ограниченный не тверды
ми стенками, а поверхностями разрыва скоростей (рис. 3.5, в, 
поверхность АВСО).  Примерами такого потока могут служить 
струя воды из пожарного брандспойта или гидромонитора, по
ток воздуха после вентилятора местного проветривания.

3.3.2. Живое сечение. Расход. Средняя скорость

Живое сечение о) — поверхность в пределах потока (рис. 3.6, а, 
поверхность АВ)  нормальная в каждой своей точке к проходя
щей через нее линии тока. При равномерном или плавно изме
няющемся движении живое сечение является плоским и равно
площади поперечного сечения патока.
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Рис. 3.6. Расчетные схемы:
а—‘К о п р ед ел ен и ю  ж и в ого  сечения и пер им етр а см ачивания; б — к вы воду уравнения  
р а сх о д а ; в ~ к  оп р едел ен и ю  ср ед н ей  скорости

Размерность живого сечения [(o]=L^, единица С И — квад
ратный метр (м^).

Периметр смачивания 5̂ — длина контура живого сечения по 
твердым стенкам русла. Д ля круглого сечения (см. рис. 3.5, а) 
%=nd, для произвольного русла (см. рис. 3.5,6) %=kbcd-

Размерность периметра смачивания [x ]= L , единица СИ — 
метр (м).

Гидравлический радиус R —  отношение площади живого се
чения к смоченному периметру:

R =  (3.5)

Размерность гидравлического радиуса [R ]= L , единица 
СИ — метр (м).

Д ля круглого сечения (см. рис. 3.5, а)

I  (3.6)
And 4

Количество жидкости, проходящее через живое сечение в еди
ницу времени, называется расходом.

Пусть в элементарной струйке за бесконечно малое время Ai 
начальное живое сечение аЬ переместится в положение а'Ь', 
описав объем dF^clcad/ (рис. 3 .6 ,6 ). Элементарный расход при 
этом составит

dco,

где d //d /—и ~ скорость  частиц.
Тогда расход в элементарной струйке через живое сечение
d Q —ud(й. ' (3.7)
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■6 разных точках живого сечения А В  потока (см. рис. З.б,а) 
екороети различны, поэтому для вычисления расхода необходи
мо вычиелить определенный интеграл по сечению АВ:

, (3,8)
т

' Размерноеть расхода [<5] =  единица СИ ~  метр кубиче- 
сйий в секунду (мз/с).

В выражении (3.8) расход равен объему жидкости, проходя
щей в единицу времени через данное живое сечение, поэтому 
он называется объемным, расходом.

При перемещении жидкости переменной плотности удобнее 
определять массовый расход Qm, который равен массе жидко
сти, проходящей в единицу времени через данное живое се
чение:

(3.9)

Размерность массового расхода [Qm] =МТ->, единица СИ — 
килограмм в секунду (кг/с).

Аналитически интегралы (3.8) и (3.9) могут быть решены 
только в том случае, если известен закон изменения скорости по 
живому сечению, например при ламинарном движении Гем. фор
мулу (5.10)],

В других случаях этот интеграл может быть решен графиче
ски на основе экспериментальных данных, Д ля этого живое се
чение потока разбивают на равновеликие площади Аю 
(рис. 3,6, в) и определяют для каждой из них скорость и расход. 
О'бъемный расход через живое сечение будет равен сумме рас- 
хадов через намеченные площади:

С =  Д ©! 4-М,2 А«)2 +  % Д ® 3̂ 
м и  в общем случае,

(3.10)
Расход “ ОДИН из основных параметров потока, равный коли

честву жидкости (газа), транспортируемой в единицу времени 
по трубоироводу или потребляемой различными установками.
В инженерных расчетах расход обычно является заданной ве
личиной,

В большинстве случаев изменение скорости по живому сече
нию неизвестно, поэтому для расчетов введена средняя ско- 
рость, которая определяется как частное от деления объемного 
расхода на живое сечение потока:

 ̂ '(3 .11 ).
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Размерность средней скорости fü]==LT"-‘, единица С И -^  
метр в секунду (м/с).

Расход может быть выражен через среднюю скорость: 
объемный

|ЗЛ 2)
■ массовый

Q m ^ р т .  р . 1 3 |

Если известна эпюра скоростей в пределах живого сечения, то
средняя скорость

0 =  (B“ijíidcd. - (3.14)
т

И р н м е . р  1. Определим среднюю скорость движения воды в трубе 
прн расходе равном 360 м^ч и диаметре трубопровода 0,3 м.

Так как средняя скорость равна отношению секундного расхода к живо
му сечению [см. (3.11)], определим секундный расход;

Q =  :360/3600 =  0,l м»/с.

Живое сечение в данном случае равно площади внутреннего сечения 
трубы: ,

с о = я # /4 = 3 ,14-0,374 =  0,0707 .

Тогда средняя скорость
ü = Q /û )= 0 ,1/0.0707-1,41 м/с.

П р и м е р  2. Найдем массовый и объемный расходы: воздуха,’ проходя
щего по трубе диаметром 0.4 м со скоростью 10 м/с. Давление в потоке — 
5-10^ lia , т е м п е р а т у р а 313 К.
,п,  воздуха при стандартных условиях (атмосферном давлении
101,3 кПа и температуре 293 К) равна 1,2 кг/м». Тогда, используя форму
лу (1 .0), определим плотность воздуха в трубе: ,

, „ 5-10* 293 -

Массовый расход [см. .(3,13| j
я #  3 14.о 4^

=  р 0 5, 54 4 0  «  6 .95 к г /с ,

объемный расход [см. (3.12)J 
ndP 3 ,14-0,4*

3.4. Уравнение неразрывности

Уравнение неразрывности (сплошности) является математиче
ским выражением закона сохранения массы и принципа непре
рывности в гидромеханике,
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Мысленно выделим в движущейся жидкости элементарный 
параллелепипед с бесконечно малыми ребрами йх, йу, ёг 
(рис. 3.7, а ) . Пусть жидкость проходит через него за бесконеч
но малое время. Масса входящ:ей жидкости равна б/ль а выхо
дящей — бгп2. Тогда относительно оси Ох:

бтх1 — р1их1йуйгй1;

8/4x2 =  р!«*! ¿У ¿г dt + d x  йу йг
5а:

Приращение массы жидкости, вызванное изменением ее 
плотности, за время dí в направлении оси Ох

Ат^ =  =  — — —  dл: йу йг dí
дх

или, учитывая, что dл:dг/d2: =  d■̂ ', 

дх

По аналогии д^я других осей: ■

Am, =  - i - t e I d У d í ;  
ди

А т ,=  - ^ ^ р 1 й У й 1
дг

Приращение массы жидкости в параллелепипеде 

Д т д  =  Ат ^  Н- +  Ат^ =
д (и^р)

дх
д  ( % Р )  , д  ( « г Р )  

дц дг
У Н .

(З Л б )
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Изменение массы жидкости в объеме d F  за время d/ может 
быть только за счет изменения ее плотности, следовательно,

=  (З Л 6 )

Приравнивая выражения (3.15) и (3.16), получим
Ф  ¿ у  ^  (“i/P) [  ̂ (»гр) ¿ у
dt \ д х  ду дг ]  '

После преобразования получим уравнение неразрывности в 
форме Эйлера:

+  ^  +  (3 .17)

Д ля установившегося движения (dp/dt = 0) уравнение нераз
рывности примет вид

^  +  =  (3 .18)

Если жидкость несжимаемая, то p= const. Тогда уравнение 
неразрывности будет иметь вид

+  ^  =  (3 .19)

Выделим на весьма малой длине потока жидкости объем 
ограниченный поверхностью abdc (рис. 3.7,6). При такой длине 
живые сечения входа ас и выхода bd можно считать одинаковы
ми и равными <а.

Так как направление средней скорости v параллельно оси х  
проекциями ее на эту ось будут v x== v,  Vy =  0 ,  Ог =  0. Подставив 
эти значения в уравнение (3.18), получим d{pv^)/dx-=0. Следова
тельно, ро =  0, а поскольку живое сечение со =  const, произведение
этих величин также постоянно:

Qm =  pyo)=const. (3.20)

Таким образом, основное условие неразрывности — постоян
ство массового расхода.

В соответствии с формулой (3.19) для несжимаемой жидко
сти (p =  const) dv/dx = 0, т. е. u= const. Следовательно условие 
неразрывности можно выразить в следующем виде:

Q =  0(0 =  const. (3.21)

Если живое сечение потока изменяется по его длине 
(рис. 3 .7 ,в), то при p =  const

Q =  ffliOi==(02%=®3»3=const. (3.22)
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Следовательно, средня» скорость жидкости обратно пропорцио
нальна площади живого сечения.

Если при этом по длине потока изменяется и плотность жид
кости, то

Qm =  со 1У1р1 =  й)2У2Р2 =  Юз03РЗ. (3.23)

Выражение (3.23) справедливо для газов, если их скорость 
меньше скорости звука, и для капельных жидкостей при усло
вии отсутствия кавитации.

П р и м е р  1. Определим среднюю скорость движения воды во втором 
сечении площадью 0,4 при условии, что в первом сечении площадью 
0,1 м“ ее скорость была равна 4 м/с.

Воспользовавшись зависимостью (3.22), получим
y2=üiCöi/ö)2=4-0,l/0 ,4  =  l м/с. ,

П р и м е р  2. Воздух (газ) плотностью 4 кг/м® движется по трубе по
стоянного внутреннего диаметра со скоростью 10 м/с. Вследствие изменения 
давления и температуры плотность газа уменьшилась и стала равной 
2 кг/м®. Тогда в соответствии с формулой (3,23) средняя скорость газа

1̂ 2 =  üjp,/p2=  10-4 /2= 20 м/с.

Вопросы для самопроверки
1. Какие методы описания движения жидкости приняты в гидравлике’ 
_2. Какие виды движения Вам известны?
3. Что представляют собой струйная модель жидкости и ее элементы?
4. Какое движение считается установившимся, а какое — неустановив- 

шимся?
5. Какие виды потоков Вам известны?
6. Напишите формулы для определения расхода и средней скорости.
7. Напишите уравнение неразрывности для несжимаемой и сжимаемой 

жидкостей.
8. Определите среднюю скорость жидкости, если объемный расход 0 =  

=  0,1 м®/с, а диаметр трубопровода ¿ = 0 ,3  м.
„ „  . (Ответ: и=1,4  м/с.)
9. Наидите среднюю скорость жидкости Va во втором сечении трубо

провода площадью 0,01 м^ если во втором сечении площадью 0,005 м  ̂ ско
рость Vi =  4 м/с.

(Ответ; к»= 2  м/с.)

4. О СН О ВЫ  ГИ Д РО Д И Н А М И К И

Гидродинамика — раздел гидравлики, изучающий движение 
жидкости под действием внешних сил и механическое взаимо
действие между жидкостью и соприкасающимися с ней телами 
при их относительном движении.

4,1. Дифференциальные уравнения движения и баланса 
энергии идеальной жидкости
Вьшод основных законов движения реальной жидкости чрезвы
чайно сложен, поэтому в гидродинамике пользуются ее мо
делью — идеальной жидкостью, которой в природе не существу
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ет. Так как идеальная жидкость ■— это жидкость, лишенная вяз
кости, в ней при Движении не возникают силы внутреннего тре
ния и, как следствие, отсутствует рассеивание энергии. Таким 
образом, запас энергии в элементарной струйке по длине пото
ка жидкости постоянен.

В движущейся жидкости кроме объемиых и поверхностных 
сил действуют силы инерции. Пользуясь принципом ДаЛамбе- 
ра, составим уравнение движения единицы массы жидкости, ко
торое представляет собой сумму проекций массовых и поверх
ностных сил (см. 1.3) и проекций (с обратным знаком) сил 
инерции, отнесенных к единице массы Ц ^Р и /т ):

р

1 др
р дц 

Чр

дг

Подставляя в эти уравнения величины ¡х, ¡у и /г [см. (3.2)] 
и учитывая, что при установившемся движении дих1д^=диу/д1— 
=  5мг/5^=0, получим уравнения лвижения Эйлера:

1 др /  дих
р дх 1 дх

1 др

Р ду V ду
1 др г
р дг

дЫх
ду /

дип ди,'у
дг

ди.
дх
дщ

дх ду

= 0 . (4Л )

Мерой движения жидкости является энергия, которая харак
теризуется работой, совершаемой жидкостью^ при торможении 
(кинетическая энергия), и работой, совершаемой массовыми и 
поверхностными силамп (потенциальная энергия) при переходе 
от рассматриваемого положения в пространстве к нулевому по
ложению, в котором потенциальная энергия условно считается 
равной «улю. Следовательно, для получения уравнения энергии 
необходимо найти работу сил при перемещении единицы массы 
жидкости на расстояние с1/ по линии тока (рис. 4.1).

Умножив все члены первого уравнения системы (4.1) на 
массу т  и проекцию й1 на ось л:, получим дифференциальное 
уравнение энергии в проекциях на ось х:

т Х А х ~ 1 др
р дх

6х- ( дих ди. дих
дх ду дг

и,\ йх =  0. (4.2)

Преобразуем последнее слагаемое уравнения (4.2), учиты
вая, что проекция перемещения с!л:=Мж(1̂ : '

53-



1'!' .

Рис. 4.1. Расчетная схема к выводу уравнения Эйлера 

' ди-х
дх

Подставив в это выражение их = 6.х!А1, иу — Ау1&1, иг = йг1А1 
и выполнив необходимые преобразоваяия, получим

(к  +  с1̂  +  (1г] =  ы, (к , =  (к^ /2 .
\ д х  ду  дг )

Тогда для оси х  уравнение (4.2) можно представить в виде

т х а * - ! - ёл:-
р дх 2

Аналогично для других осей: 

т ( У й у - 1 - ^ й у - ^  '
\  ^ 9 ду

Л  9 ду 2

=  0

Сложив почленно все три уравнения, получим выражение 
для полной энерщи:

т

2
=?0.

Так как во втором слагаемом выражение в скобках является 
полным дифференциалом давления, окончательно уравнение 
энергии примет следующий вид:

т ^ Х 6 х + У й у  +  2 й г - ^ й р - - ^ ' ^  =  0. (4.3)
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Все члены уравнения (4.3) имеют размерность энергии — 

{m. {XAx  +  YAy +  ZAz)] = dp d«‘n

Единица энергии СИ — джоуль (Д ж ): 1 Д ж = 1  Н-м.
Так как в уравнение (4.3) входит масса т, которая при пе

ремещении жидкости может изменяться, то для получения об
щего выражения, не зависящего' бт массы, полный запас энер
гии относят к единице массы, объема или силы тяжести.

Энергия, отнесенная к единице массы — удельная энергия, 
широко используемая при исследовании движения газов с пере
менной плотностью.

Разделив выражение (4.3) на т, получим уравнение удель
ной энергии

Xdx +  Fdi/ +  2 d z - - d p - - ^  =  0. (4.4)
Р ^

Размерность всех членов этого уравнения L^T"^, единица 
СИ — джоуль на килограмм (Д ж /кг); 1 Д ж /кг= 1  м^/с^.

При исследовании движения газов, имеющих постоянную 
плотность (р =  const), и капельных (несжимаемых) жидкостей 
удобно пользоваться энергией, отнесенной к единице объема. 
Д ля получения уравнения данной энергии необходимо вы раже
ние (4.3) разделить на объем V, учитывая при этом, что 
m lV  — p:

p (X d x + F d ^  +  Z d 2 ) ~ d p « - ^ = = 0 .  (4.5)

Размерность членов этого уравнения M L"'T” ,̂ единица СИ 
джоуль на кубический метр (Дж/м^): 1 Д ж /м ^= 1 Н /м^= 1 Па.

Наиболее важна в гидравлике энергия, отнесенная к единице 
силы тяжести (особенно при исследовании движения капельных 
жидкостей). Д ля того чтобы получить уравнение такой энер
гии, надо все члены выражения (4.3) разделить mg:

A ( X d .+  y d ! , + Z d . ) - i . ^ - 0 .  ( « )

Размерность всех членов уравнения (4.6) L, единица СИ 
джоуль на ньютон (Д ж /Н ): 1 Д ж /Н = 1  м. В гидравлике это 
напор, соответствующий высоте столба жидкости в метрах.

4.2. Уравнение Бернулли для элементарной струйки 
идеальной жидкости

Рассмотрим установившееся движение элементарной струйки 
идеальной жидкости в декартовой системе координат, в кото
рой плоскость хОу (рис. 4.2) горизонтальна, а из всех массовых
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' Рис. 4.2. Расчетная схема к  йыводу урав- 
йеаия Бервулли

СИЛ действуют, допустим, только силы тяжести, проекции кото
рых иа оси координат: Х = 0, У=0, 2  = — Плоскость хОу назы
вается плоскостью сравнения потенциальной энергии (й’с12). 
С учетом всех этих условий уравнения (4.4) — (4.6) примут вид:

2
йФ

-dp+pgdz^O ,

Ар

PS
-j- dz =  0 .

( 4.7)

Интегрирование уравнений (4.7) произведем для двух 
струйных моделей жидкости — с постоянной плотностью (несжи
маемая капельная Жидкость, газы при неизменных давлении и 
температуре) и с переменной плотностью (газы при изменяю
щихся по длине потока давлении и температуре),.

Д ля первой модели после интегрирования получим ур ав
нения:

полной удельной энергии
¿п=и^/2+р/р+§г=:Сопз1; ■ (4.8|

полного давления
Рн= ри^/2 +  p +  pgz= const; :(4.9|

полного напора
Hn^u^|2g+p/pg+z=CQnst '(4.10)
Эти выражения называются уравнениями Бернулли. Оии яв 

ляются основными при решении многих задач гидравлики и 
представляют собой математическую модель закона сохранения 
энергии вдоль элементарной струйки невязкой, несжимаемой 
Жидкости относительно принятой плоскости сравнения.
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Д ля второй модели (невязкая жидкость переменной плотно
сти) уравнение полной удельной энергии —

вд —ы^/2+r - ^  +  gr2 =  consi. (4.11)
J  9

Интеграл (второе слагаемое) в этом уравнении характери
зует изменение состояния газа, происходящее в определенных 
границах — от начальных до рассматриваемых условий (пара
метров). Обычно начальным параметром считается плотность 
свободного газа при атмосферном давлении и принятой темпе
ратуре (см, 1,2 ),

При расчете удельной энергии рассматривают, как  правило, 
изотермический и адиабатный процессы изменения состояния 
газа. , ' ’

Изотермический процесс, характеризующийся постоянной 
температурой, является наиболее вероятным процессом, наблю
даемым при транспортировании газа по трубам. Это объясня
ется хорошим тепловым обменом между потоком и внешней 
средой. Изотермический процесс выражается основными зави
симостями:

р/р = с или р = pic,
где с — постоянная величина, определяемая из начальных усло
вий: с=ро/ро.

Тогда р =  ро-^ . ■ \
Ре

Вычисляя / [второе слагаемое уравнения (4,11) ] в пре

делах от ро до р, получим;

Г Ро

Р Ро РоРо
Р» РО

Следовательно, запас удельной энергии относительно принятой 
плоскости сравнения при изотермическом процессе 4

In - ^ + ^ 2  =  const. (4Л2) 
2 Ро Ро

Адиабатный процесс, характеризующийся постоянным коли
чеством теплоты для единицы массы, возможен, если изменение 
состояния газа происходит с большой cKopocjbro, вследствие чего 
можно пренебречь теплообменом м ежду потоком и внешней Сре
дой (например, при взрыве газов или в цилиндрах поршневых 
и газовых машин). Адиабатный процесс выражается зависи
мостью
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где к — показатель адиабаты равный отношению теплоемкости 
газа при постоянном давлении (Ср) к его теплоемкости при по- 
стоявном объеме {су): к =  ср/су. Для воздуха к=1,4.

Д ля начальных условий
с=Ро/ро*. или р/р*=ро/ро*.

в  интеграле / — выразим плотность газа через давление и
Р

начальные параметры; р = ро(р/ро)'^*. Тогда, вычисляя опреде
ленный интеграл в пределах ро, р, получим:

р Ре 3 ^ ^ к - 1  р,
РО

или после преобразования,
Ф ____к Рд / р__  ̂ Ж/’̂ о._£___А
Р ^ - 1  Ра I  Р Ро

Используя эту зависимость, можно с достаточной степенью 
точности представить выражение интеграла в следующем виде: 

__ к р 
р А -  1 р '

Тогда уравнение удельной энергии относительно плоскости 
сравнения —

2 й — 1 р

Так как  р1р — КТ ( ?̂ — газовая постоянная, Т — абсолютная 
температура), уравнение (4.13) запишем в виде

=  - ^  +  т - ^  + = соп81, или (4.14)л И 1

en =  u !̂2 +  p|p+gz-]r {к — 1)“^/?Г=lConst. (4.15)
Следовательно, при значительных перепадах давления и темпе
ратуры по длине струйки полная удельная энергия равна сумме 
кинетической, потенциальной и тепловой энергий.

Уравнения (4.12) — (4.15) являются основными при исследо
ваниях и расчетах движения сжимаемого невязкого газа.

4.3. Энергетический смысл уравнения Бернулли

Из уравнения Бернулли, полученного путем интегри'ро'вания вы
ражений баланса энергии (4.4) — (4 .6), видно, что все его члены 
представляют собой запас энергии, которым обладает единица
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массы (4 .8), объема (4.9) или силы тяжести (4.10) относитель= 
но принятой плоскости сравнения (см. рис. 4 .2).

Д ля более глубокого понимания энергетического смысла 
уравнения Бернулли выведем его, используя следующую теоре
му механики: изменение кинетической энергии определенного 
тела при некотором его перемещении равно сумме работ всех 
сил (внутренних и внешних), приложенных к этому телу, при 
том же перемещении.

Выделим в элементарной струйке весьма малый отсек, за- 
ключенный между сечениями I—I и I'—Г , который, перемеща
ясь, занимает положение между сечениями II—II и ЦГ—1Г. 
Так как жидкость несжимаемая, а движение установившееся, 
можно принять, что объем отоека во втором положении равен 
его объему в первом положении, т, е.

АюгА/з“  Аю1Д/],=ДУь

М асса отсека равна рАУ, а кинетическая энергия массы отсе
ка при перемещении из первого положения во второе — 
рД У(« 2̂ —щ^)12.

На выделенный объем действуют внешние силы: сила тяж е
сти, сила гидродинамического давления и силы давления 
окружающей жидкости. Внутренние силы трения отсутству
ют, так как  принята модель невязкой жидкости.

Работа сил тяжести при перемещении отсека из сечения 
/—I в сечение II—II равна р§^ДУ(г1—22).

Гидродинамические силы давления, действующие со стороны
окружающей жидкости на торцовые сечения 1—1 и II'_1Г,
равны Р1АС01 и Р2АИ2 и направлены противоположно друг дру
гу (см. рис. 4.2). Работа, совершаемая ими при перемещении, 
равна р1Аа>1А11—ргДсогД/г- Но как  было указано выше, 
Д(1)1А/1 = Д(й2А/2=АУ, следовательно, предыдущее выражение 
можно записать как  АУ(р1—рг).

Работа внешних сил давления рв на боковую поверхнрсть 
струйки равна нулю, так как  они перпендикулярны к направле
нию перемещения жидких частиц, двигающихся вдоль этой по
верхности. В соответствии с теоремой об изменении кинетиче
ской энергии можно записать:

рД1̂ (ы2® —  «1 )̂/2,=рё'ДУ(21 —  22)+АУ(р1 —  р2>
или

рАУ +  рёАУг  ̂+  AVp̂  =  рАУ РёАУг  ̂+  АУр̂ .

Если все члены уравнения отнести к единице массы (разде
лить на рАУ), объема (разделить на ДУ) или силы тяжести
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[разделить на р^А V ), то получим соответственно удельную энер
гию, давление и напор:

=  и\!2 +  Р1/Р +  =  и\!2 +  р̂ /Р +  ёЧ^
Р„ =  РИУ2 +  Л  +  Р^^21==Р«У2 +  Р2 +  Р^22, (4-16)

Я„ == «^/(2^) +  рЛ9Е) +  21 =  u\l{2g) +  РгИ9ё) +  22- 
Уравнения (4.16) полностью согласуются с уравнениями

У ^ м е н и е  Бернулли представляет собой 
ражение закона сохранения энергии вдоль элементарной труб^ 
ки Сумма его членов равна полному запасу энергии, которым 
обладает единица массы, полному давлению и полному напору 
относительно принятой плоскости сравнения.

Уравнения (4.16), в свою очередь, представляют собой меру 
энеоши которой обладает единица массы, объема или силы 
?яж еста в данном сечении элементарной струйки отвоснтельво

" ^ Т о Г о “ е™ ,Г„ы  “ ^ д о г о  ураннени. соог,ехст.енно „а
определенные значения массы, объема или силы тяжести, по 
лучим значение механической энергии в джоулях, которой ‘ - 
ладает жидкость, проходя через намеченное сечение. Таким об
разом, жидкость является носителем энергии, перенося ее вдоль 
струйки от сечения к сечению.

4.4. Гидравлический смысл уравнения Бернулли.
Определение скорости

Полный напор и каждое слагаемое уравнения (4.10) имеют 
нейную размерность (м) и выражают определенную ®  ̂ ^ 
н З  Для элементарной струйки невязкой жидкости первое 
слагаемое правой части уравнения- (4,10) представляет собой 
скоросшой L n o p  Н „ - « ’ /(2 8 ) , который
кинетическую энергию, второе слагаемое — пьезометра 1вскии . 
ипппп Н —р/(ов) третье — геометрический напор, соответст- 
в у Х и й  пре1 !шенйю^оси трубки над плоскостью ср авн ен а 
Я  = 2. Сумма пьезометрического и геометрического напоров рав 
на сттическоми напору, который определяет запас потенциаль- 
^ й Т н ^ г и и  е7иницы7илы т ^ е с т .  в Д - ® “ 
птнпсительно принятой плоскости сравнения, Я ст-Л р  + Лг. »-ле 

■ д а в Г Г н о  тпор нредсгавл^^ собой сумму скорости».

™ Пь^мет^^^^^ *^напор измеряется п ь е з о м е т р о м  —
™ ,Ук5  “  (рис 4 .3 ) , начальное сечение которой расположено во 
Г а Г ь н о Г к  иаир'а'влсиию скорости С у™ '-
гп И гкопостного напоров измеряется т р у б к о й  П и т о  
трубка 2, входное сечение которой нормально направлению ско
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рости и. Разность показаний трубки 2 и пьезометра I соответ
ствует значению скоростного напора, по которому определяют 
скорость:

(4.17)

В сочетании Друг с другом эти трубки называются т р у б 
к а м и  П и т о - П р а н д т л я  (или Пито-ЦАГИ), которые ши
роко используются в технике для измерения скоростей жид
кости.

В реальных условиях при определении скорости жидкости 
вводят коэффициент скорости, определяемый тарировкой к аж 
дой трубки. Тогда фактическая скорость жидкости

где ф — коэффициент скорости.
Учитывая вышесказанное, уравнение Бернулли для элемен

тарной струйки можно представить графически Д ля этого в 
трубке 1 (рис. 4 .4) наметим три сечёния /—/, 11—11, 111—111 и 
запишем для «их уравнения полного напора, учитывая, что хотя 
соответствующие члены каждого уравнения не равны между 
собой, сумма" их одинакова и определяет полный напор:

Я  =  « 1 2 / (2 ^ ) + р 1 / ( р я )  + 2 1  =  Ы 2"/ (2§) + р 2 / ( р я )  + 2 2  =

=  « 3 ^  ( 2 ^ )  +  Рз/ (Р ё ') +  ^9)

В каждом сечении поставим пьезометры и трубки Пито. Так 
как жидкость невязкая, уровни ее в трубках Пито  ̂2 во всех се
чениях будут одинаковыми. Превышения уровней жидкости в 
трубках Пито над плоскостью сравнения 0—0 соответствуют 
значениям полного напора. Соединив их прямой А А, получим 
линию полного н а п о р а , которая для невязких жидкостей пред
ставляет собой прямую параллельную горизонтальной плоско
сти сравнения О—0.

Разность полного Я  и скоростного Яск напоров соответствует 
статическому напору Яст = Я —Яск, который равен сумме пьезо
метрического и геометрического' напоров. Графически линия 
статического напора получается в результате соединени;ч' пока
заний пьезометров 3 линией В—В. Превышение ^  над плос
костью сравнения равно статическому напору Яст —р/рЯ+2- 
Для участков, И'меющих равные по площади сечения, линия ста
тического напора — прямая, параллельная плоскости сравнения, 
так как скоростной напор в этом случае одинаков по длине.

Давление внутри струйки определяется разностью высот 
между линией статического напора В—В и линиеи геометриче
ского напора Е —Е, проведенной через отметку центров тяжести 
сечений, и измеряется пьезометрами 3.
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Рис. 4.3. Определение скоростного напора

4“

1-

и £

Рис. 4.4. Гидравлический смысл уравнения Бер- 
_  нулли

при расчете длинных трубопроводов данный графический 
метод часто используют для определения необходимого стати
ческого напора движущейся жидкости.

4.5. Уравнения Бернулли для элементарной струйки 
и потока реальной жидкости

4.5.1. Рассеивание энергии. Потери напора

Полный напор в любом сечении струйки вязкой жидкости опре
деляется теми же составляющими, что и для невязкой жидко
сти. Однако, значения полного напора в сечениях будут разны
ми так  как  часть энергии расходуется на преодоление гиОрав- 
лических сопротивлений (трение частиц жидкости друг о друга 
или о стенки). При этом часть гидравлической энергии преоб
разуется в тепловую или механическую (колебание трубопро-
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Рис. 4.5. Графическое опре
деление потерь напора

'пот/-2

вода) И рассеивается во внешнюю среду. Следовательно, напор 
в сечении II-—II (рис. 4.5) меньше, чем в сечении I—I на вели
чину потерь напора, определяемых разностью полных напоров 
в соответствуюш,их сечениях,

Нпоп-2 =  Н г ~ Н ,.  (4.20)

Тогда при р = const уравнения Бернулли для струйки жидко
сти будут иметь вид:

{2g)-hpl/ipg) +Zl==U2^l{2g)+p2l (pg) +^2 +  Нпот1~2', (4.21) 
pUi^/2 +  Pl +  pgZ b— pU2^l2  +  p 2 +  p g Z 2-+ P nor 1- 2 I (4.22)
Ui*/2 -h pi/p 4- gZi~ «2^/2 + рг/р+ g^2 +  впот 1- 2. (4-23)
Аналогичные коррективы введем и в правые части уравне

ний Бернулли для струйки сжимаемого вязкого газа :

 ̂ . R T  ̂ gz^ =  +  -7— ^ R T 2 +  gZz +  Sno,j i_2. ,if!L
2

Po Pe

ft-“ 1

+  ё’г'! =  - f  —  In —  +  ^ ^ 2  +  n̂o-f 1-2- 
Po Po

(4.24)

Левые члены уравнений (4.21)— (4.24) выражают соответ
ственно полный напор, полное давление и полный запас удель
ной энергии элементарной струйки вязкой жидкости в сечении 
/—/ относительно принятой плоскости сравнения.

4.5.2. Поправочный коэффициент к скоростному напору, 
бпределяемому по средней скорости

В отличие от элементарной струйки скорости частиц реальной 
жидкости в различных точках живого сечения потока неодина
ковы, поэтому при определении кинетической энергии жидкости 
через ее среднюю скорость допускается неточность, которую 
необходимо учесть.
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Кинетй^еекая энергия жиДкбсти в сечении элементарной 
етруйки ■ ' -

(4.25)

где с1 У — элементарный объем жидкости, проходящей через жи
вое сечение струйки за время т. е. с1У=^«с1й).
Следовательно-,

“ 2

Д ля потока зааас  кйяетической энергий

а бкОроетнОй напор 

1
___ -  • (4.26)

'Ш  ш  ‘ .
Скоростной йапор, выраженный через среднюю скорость 

(ЗЛ1), не равен действительному скоростному напору (4.26). 
О т н о ш е н и е  действительного скоростного напора к подсчитанно
му по средней скорости называется коэффициентом Кориолиса

( йю I  и* <1ш
___ _ (4.27)

Для равномерного турбулентного потока а=:1-г-1,13, для 
равномерного ламинарного потока а  = 2. На участках неравно
мерного движения вследствие искажения поля скоростей коэф
фициент а -может иметь различные значения, достигающие 5 
й даж е более.

Если в уравиения (4.21) — (4.23) подставить среднюю ско
рость V, бведя поправку к скоростному напору Hcк — cClVl̂ 2̂g, то 
получим уравнений Бернулли для потока вязкой жидкости;

г й + А + г, „  +  В -+ г , + я „ ,
% РВ

+  P ^ +  Р Я 2 ,  =  +  Р п о т  1 - 3 * (4.98)

Такие же коррективы вносят и в |?равнения для потока ежи- 
маемого газа (4,24). ■ , ■ ,
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Левые части уравнений (4,28) выражают соответственно 
полный напор, полное давление и полный запас удельной энер
гии потока в сечении 1—/ относительно принятой плоскости 
сравнения (см. рис. 4.5).

Рассеивание энергии приводит к потерям ее запаса по длине 
потока, которые покрываются, в основном, за счет потенциаль
ной энергия и могут быть выражены как потери напора, давле
ния и удельной энергии.

Для потока капельной жидкости (4,28) отношение потерь 
напора к длине потока называется гидравлическим уклоном:

1 =  //пот (4.29)
Гидравлический ук л о н б е зр а зм е р н а я  величина, характери

зующая потерю напора на единицу длины. В частности, для го
ризонтального напорного равномерного потока 01 = 02, а 1 = аг, 
21 = 22. Согласно уравнению (4,28), потери напора определяются 
изменением пьезометрического напора (см. рис. 4.5 ), поэтому 
гидравлический уклон

1 ^ (1 1 . (4 .30)
\.ш т )  I

Потери-напора в общем виде являются, к а к  правило, функ
цией скоростного напора:

Я„от,=^сО^(ад, (4.3!)
где ^0 — коэффициент сопротивления гидравлической системы.

4.5.3. Мои^ность потока

При решении многих инженерных задач необходимо знать мощ
ность потока.

Работа, которую может совершить единица массы, объема 
или силы тяжести, определяется полными удельным запасом 
энергии, давлением и напором, поэтому для получения мощно
сти необходимо умножить их на расходы соответственно массо
вый, объемный и весовой. Тогда мощность потока .

Л̂п =  eпpQ!=PпQ =  Яp¿fQ. (4.32)

Размерность мощности потока [Л̂ п] =МЬ̂ Т>!5̂ , единица СИ — 
ватт (Вт).

Д ля перемещения вязкой жидкости необходимо сообщить по
току энергию, покрывающую потери напора.

Приращение мощности, получаемое потоками, проходящими 
через гидравлические и пневматические машины, определяется 
,по перепаду: ^полных удельных энергий потоков — входящего 
е'п1 в машину и выходящего вп2 из нее, т. е. ец=еп2—ещ; полных 
давлений рп=р2—рх', полных напоров Я  = Яг—Я ь
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Рис. 4.6. Расчетяые схемы:
а — к-ВЫВОДУ гидравлического уравнения количества дви ж ени я; б

Ж-'Ч
д а

—  к определению силы
давления струи ж идкости на лр'еграду

4.6. Гидравлическое уравнение количества движения 
(уравнение импульсов)
Из механики известно, что проекция приращения количества 
движения перемещающегося тела на произвольно намеченную 
ось равна сумме проекций импульсов внешних сил на эту л<е 
ось, действующих на тело за соответствующий промежуток вре
мени. Если внешние силы постоянны во времени, то

'ZPAt-{V2>c-Vu)йm , . (4.33)

где — проекция действующих сил на ось х; Огх, проек
ции конечной и начальной скоростей движения элементарной 
массы Ат (проекции до импульса и после него) на ось х,
бесконечно малое время. лптлп

Мысленно выделим в потоке отсек жидкости АВиС  
(рис 4 6 а ) , который, перемещаясь под действием внешних сил, 
за время с1̂  займет положение А'В'О'С'. На- выделенный отсек 
жидкости действуют силы: внутренние, попарно равные, дейст
вующие противоположно, и следователыю, уравновешенные, 
внешние — сила тяжести, поверхностные силы гидродинамиче
ского давления, действующие на торцовые поверхности (плос
кости 1—1 и II—II), силы трения и реакции стенок.

Из уравнений (3.20) и 3.21) известно, что массовый расход 
при ус^тановившемся движении вдоль потока постоянен.

М асса жидкости, втекающей в выделенный отсек и вытекаю
щей из него под действием внешних сил за время (1̂ , определя
ется массой жидкости, заключенной в объемах АА В В ш 
СС'О'О, и может быть вычислена из уравнения  ̂(4 .33) через 
массовый расход dm =  Qmdt следующим образом: =
Х(Ух2—^х1), или после преобразования,

66



Уравнение (4 .34 )— это гидравлическое уравнение количест- 
ва движения, или уравнение секундного количества движения, 
смысл которого заключается в следующем: при переходе от од
ной выделенной в потоке контрольной поверхности / —I к дру
гой поверхности II—II сумма проекций на любую координатную 
ось внешних сил, действующих на отсек потока АВОС (см. 
рис. 4.6,а ) между контрольными поверхностями, равна произве
дению массового расхода потока на приращение проекций на 
ту же ось средних скоростей жидкости, движущейся через конт
рольные поверхности.

Рассмотрим струю жидкости, выходящую из цилиндрическо
го насадка, расположенного нормально к преграде (рис. 4 .6 ,6 ). 
Мысленно выделим отсек потока, ограниченный сечениями / —I 
и II—II, в которых скорости равны соответственно 01 и 
На отсек действуют:

внешние силы, зависящие от давления {рх и рг — давления 
в сечениях соответственно / —1 и II—II). Так как р1==ра и ра = 
= ра, избыточное давление в этих сечениях отсутствует, т .е . 
р /  = 0 , Рг' = 0 ;

сила тяжести О, приложенная в центре тяжести отсека; 
сила реакции,, равная силе давления струи на преграду с об

ратным знаком, Нх = —Рх-
Силой' трения в данном случае пренебрегаем.
Проектируя внешние силы и количество движения на ось х, 

получим: 0х = 0; Vx2 =  0; Vxl =  Vl. Применяя гидравлическое урав
нение количества движения (4.34), можно записать: —Рх = 
= pQ(0—У1) , или после преобразования,

Рх^рЯУи (4.35)

Если расход струи выразить через скорость VI и живое сече
ние шь то

где рд = рУ1̂ /2 '— динамическое давление.

4.7. Практическое применение уравнений Берн^^лли 
в гидравлике

Уравнения Бернулли широко применяются для решения многих 
практических задач, например, для расчета трубопроводов, к а 
налов, гидравлических машин, гидроприводов. Прежде чем при
ступить к их решению, необходимо начертить схему потока, на
метить на ней живые сечения (два или больше) и провести плос
кость сравнения (горизонтальную плоскость, относительно ко
торой сравнивают потенциальные энергии в сечениях).
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Рис. 4.7. Схемы гидравдических систем лротяженного трубопровода (о) и су 
жающего устройства — трубы Вентури (б)

Сечения проводят нормально к направлению движения жид
кости на участках равномерного движения и нумеруют по ходу 
движения жидкости, чтобы получить в правой части уравнения 
значения потерь напора в гидравлических сопротивлениях со 
знаком плюс. Сечения рекомендуется выбирать так, чтобы в од
ном из них были известны значения всех слагаемых, входящих 
в уравнение Бернулли, а в другом было одно неизвестное (ис
комое). Сечение может быть проведено и по свободной поверх
ности жидкости, где ее скорость равна нулю. Кроме этого, ж е
лательно принимать значения абсолютного давления, учитывая 
возможность вакуума в некоторых сечениях.

Плоскость сравнения может быть проведена в любом мес
т е — вне гидравлической системы или через центр (центры) т я 
жести одного сечения (всех сечений) потока, расположенного 
горизонтально. В последнем случае энергия положения в одном 
или во всех сечениях равна нулю.

При нескольких неизвестных слагаемых уравнения Бернул
ли для рехиения задач пользуются дополнительно уравнениями 
расхода и неразрывности потока.

П р и м е р  1. Пусть гидравлическая система представляет собой про
тяженный трубопровод АВ одинакового диаметра d= 0,3 м (рис. 4 .7 ,о.), 
проложенный по поверхности и имеющий переменные по высоте отметки. 
Расход жидкости Q = 0,Í4 м»/с, гидравлический уклон ( = 0,1.

Проведем плоскость сравнения О—О произвольно в пространстве, но ни
ж е профиля трубопровода. Наметим три сечения на отметках Z i= 2 5  м, 
2 2  = 7 м и 2 3  = 20 м. Расстояния между сечениями I—-1 и I I—II  и сечения
ми I I—-Ц  и 111-111 составляют соответственно h = \ 00  м и /г =  200 м. Ко
эффициент Кориолиса для каждого участка а ,  = аа= «з= 1-

Определим давление в намеченных сечениях и мощность, необходимую 
для транспортирования жидкости.

Полный напор в сечении I —I  H i= H 3+I,H noT=^H s+l{ti+t2), напор в 
третьем сечении Яз = ^з^/(2^)-|-2з- Давление на выходе в третьем сечении 
равно атмосферному, поэтому избыточное (манометрическое) давление рав
но нулю (рз = 0).

Так как диаметр трубопровода по всей его длине одинаковый, скоро
сти в сечениях такж е одинаковые:

4Q 0,14-4
‘“ "3 ,1 4 -0 ,0 9

“  2 м/с.
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Тогда полный напор в третьем, конечном, сечении

а полный напор в первом сечении
Я ,= 20 ,2+ 0 .1  (100+200) =50,2 м.

Но полный напор в первом сечении можно определить по формуле Я 1 = 
= 1)2/(2 ^-)Ц-р1/(р^г)_|_2 ,_ откуда давление в данном сечении

р, = р ^ [Я , — и^(2^г) — г1]=10М 50,2 — 0,2 — 25)=25-10'* Па.
Давление во втором сечении

р2 = [Н, — 0 ,1 — 2 2  — v^|{2g) ] = 10‘  (50,2 — 10 — 7 — 0,2) = 33• IО“ Па.

Иногда говорят, что жидкость движется от сечения с большим давлени
ем к сечению с меньшим давлением. Это неверно! Движение жидкости про
исходит от сечения I’ большим напором к сечению с меньшим напором, что 
подтверждают выполненные расчеты: в последующем сечении 11—11 д ав 
ление выше, чем в начальном сечении 1—1, а жидкость перемещается от 
первого, сечения с напором Я 1 = 50,2 м ко второму с напором Яг = 40,2 м.

Мощность, необходимая для перемещения жидкости в этих условиях,
Л̂ п = рё^Я,С=10<.0,14.50,2=7-10‘ В т= 70 кВт.

П р и м е р  2. Пусть в сужающем устройстве для определения расхода 
(В трубе Вентури) движение жидкости происходит от большего сечения е 
меньшему (рис., 4.7, б). Плоскость сравнения проведем через центр тяж е
сти сечения, исключая тем самым геометрические напоры (г= 0 ) . Установим 
дифманометр 1 измеряющий разность пьезометрических давлений, в сечени
ях I / и I I  //. Пренебрегая потерями напора между этими сечениями со
ставим равенство:

Pd(pg)+v^^| (2д) = Рг/ ( р^) + 0// (2g),

или { .p ,~ -p ,) /{p g )  =  (v2^ -V l^ ) / {2g ),

где {р1 р2 )/(р^') = Я д — напор по показанию дифманометра, соответствую
щий скоростному напору, следовательно, Я д=  (Уг  ̂— и,2 )/{2 § ) .

Из уравнения неразрывности потока известно, что следова
тельно, Vl =  V2(!)2l̂ >>l■ Тогда

н -  2 Я д  =
0)2

.1
Используя полученные уравнения, определим скорость во втором се-

8̂ 1
[спол

чении

^  • | / _ .2gяд и  ^  л / и м т
у 1 — (о)2/с01)2 у 1 -- ((1ч1й1)̂  

и расход

" 4 4 к  1-(Й 2/^1)^
При диаметрах труб ¿ 1  = 0,2 м, ¿2=0,1 м и замеренном скоростном на

поре Я д =0,2 м расход
3 ,1 4 0 ,0 1^ 3 ,140 ,01  1 9 ,60 ,2

< 3 -  4 У Т = Г Щ ) Г = 0 , 0 1 6  мЗ/с л;58 мЗ/ч,
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Рассмотренные выше уравнения позволяют установить обш,ие 
качественные свойства движения и вычислить искомые функ
циональные связи с помощью математических операций. Одна
ко во многих случаях, особенно при движении вязких жидко
стей, наблюдаемые физические процессы настолько сложны, что 
не поддаются описанию с помощью данных уравнений. В этих 
Случаях главную роль играют экспериментальные методы иссле
дования, результаты которых позволяют сформулировать зако
ны, управляющие исследуемым процессом, записать их в виде 
математических соотношений и установить значения коэффи
циентов (сопротивления, Кориолиса и др.)-

Д ля того чтобы установить общие закономерности процессов 
по результатам экспериментальных исследований или использо
вать эти результаты в тех случаях, когда сам эксперимент не
посредственно не проводился, необходимо вникнуть в сущность 
изучаемых процессов и произвести общий качественный анализ 
их. Это можно осуществить с помощью теории размерностей 
и подобия, в которой важ ная роль принадлежит безразмерным 
параметрам.

Числовое значение размерных (именованных) величин зави
сит от принятых масштабов, т.-е. от системы единиц. Безразмер
ные (относительные) величины представляют собой отношение 
двух однородных физических величин, поэтому числовое значе
ние их не зависит от выбора системы единиц (например, отно
шение двух длин, отношение длины во второй степени к площа
ди и т. д .). ' „

А к с и о м ы  т е о р и и  р а з м е р н о с т е й :
числовое значение физической величины не зависит от вы

бора единицы, т .е . при увеличении единицы измерения в t раз 
числовое значение данной физической величины уменьшается

все члены уравнения, описывающего физический процесс, 
должны иметь одинаковые размерности.

Теория размерностей позволяет установить математическую 
зависимость исследуемой физической величины от основных 
(независимых) величин. В гидравлике в качестве основных ве
личин целесообразно принимать скорость Vo, характерный ли
нейный размер /о, живое сечение соо и плотность жидкости ро, 
размерности которых соответственно: [ooJ=LT ; [ io j- ь ;

^^''перечисленные величины являются независимыми, так  как 
размерность любой из них нельзя получить, комбинируя размер
ности двух других. В то же время, через их размерности мож
но выразить размерность любой величины, входящей в функ
циональную зависимость,

4.8. Элементы теории размерностей и подобия
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Например, известно, что сила давления потока жидкости 

Р = /(Уо^ Ю(/, ро^).
В соответствии с аксиомой теории размерностей, все члены 

левой и правой частей уравнения должны иметь одинаковую 
размерность, т. е.

[Р ] ' (4.37)

или
МЬТ-2= (4.38)

Определим значения показателей степени х, у, г. Так как 
в левой части уравнения показатель степени для М равен 1, 
то и в правой части 2 = 1. Аналогично, при значении показателя 
для Т, равном —2, х =  2. Так как  в левой части показатель сте
пени для Ь равен 1, необходимо, чтобы и в правой части после 
умножения показатель при Ь был равен 1. Для этого определим 
показатель степени у из уравнения, составленного для показате
лей Ь, т. е. l = л:-f2y—32. П одставляя в него значения ж = 2, 
2 = 1, получим г/=1. Следовательно, уравнение (4.38) примет
вид:. P = f(oo^ соо, Ро).

В теории размерностей существует понятие безразмерного 
комплекса

я  = /?/(росооУо )̂,
позволяющего подставлять размерность в любой системе еди
ниц.

Если имеется сложная функциональная зависимость, то для 
определения влияния каждой величины друг на друга пользу
ются п-теоремой\ всякое соотношение между п-размерными па
раметрами, для измерения которых использовано к основных 
единиц V,  са, р, можно представить в виде соотношения между 

—и) безразмерными комбинациями этих величин — яь  Л2, Лз- 
Например, сила сопротивлец|[я при движении вязкой жид

кости
1??=/(0 , й, р, Й-. Я, Р).

где у —-скорость жидкости; и — живое сечение; р —^плотность 
жидкости; р, — динамическая вязкость жидкости; g  — ускорение 
свободного падения; р —-давление жидкости.

Пользуясь л-теоремой, запишем:

я  =  f(зtь Я2, я з ) ,  . (4.39)

где я =  ̂ ?/pмy2; Е1 =  ц/о*1<й»1р̂ 1; яз =  р/г̂ ’'з® з̂р з̂.
Подставим размерности Го ]= Ь Т ~ ‘ , [со ]= Ь 2, [р1 =

^-3, j-J^]=ML■”̂ T-^ [я ]= L T -^  .[р ]-М Ь ---Ч “ 2; [^ ] = [р,/р -
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® Р'‘»У"ьтате решения э м хуравнении получим:
я .  =  _Л _ =  Л .  ~ _ р

vlp vl ’  ̂ v4 '

Следовательно, зависимость (4.39) можно представить в виде
^ ж  f [ iL  v ^ p  \ 

v̂ wp ' [ v  ’ ~м~)' (4.40)

anuarn подобны, если по известным характеристикам
cietOM „™^Утать характеристики другого простым пере-
r fn v m f t  п Р “ ” зна-^огичен переходу от одной системы единиц 
к другой. Д ва процесса подобны, если они качественно одина
ковы, а определяющие их критерии попарно равны.
HeMaSii^nvn“ '* видами подобия являются: геометрическое, ки
нематическое и динамическое.
ныу «оаобые — равенство основных относитель
ных линеиных размеров и углов: ki =  hll2

скоростей и ускорении. yi/o2 = fto = idem; ]i/j2 =  kj.
существует, если выполнены условия

i x n S l l  кинематического подобий и если соотношения
жя?мыр f Деи' ^твующих в потоке, одинаковые, выра
жаемые критериями подобия.

йо5об«л~ это безразмерные степенные комп-
лексы, которые входят в математическое описание рассматри-

^'''^тзвленного с помощью jt-теоремы. Из за-
Z l Z n Z  (4,40) видно, что при движении потока жидкости 
критериями подобия будут

vi/v, v y (g l), p/{vH).

Первый критерий называется числом Рейнольдса 
Re = vljv,

\

потока; / — характерный геометрический раз- 
мер V кинематическая вязкость жидкости.

Число Рейнольдса можно представить иначе:
R e =  i!ie -  "V

7 - 7 - .  (4.41)

динамическое давление, опреде- 
П инерции; (у//) = т  — касательное напряжение
в жидкости, обусловленное силой внутреннего трения ( 1. 10). 

и з выражения (4,41) ясен физический смысл числа Re — это 
сил инерции к силам внутреннего трения. Следова- 

н,л„ л ’ Рейнольдса является определяющим критерием
подооия при исследовании напорных потоков.



Второй Еритерий называется числом Фруда
Fт=^vУ{gl). (4.42)

Если правую часть выражения' (4.42) умножить и разделить 
на плотность, то получим

Fr==pvУ{pgl}, (4.43)

т .е . число Ф р уд а■—это отношение динамического давления, оп
ределяемого поверхностной силой инерции, к массовой сиае тя 
жести, отнесенной к единице площади. Число Фруда является 
основным критерием при исследовании безразмерных потоков.

В тех случаях, когда основными являются силы давления, 
критерием подобия служит третий безразмерный комплекс, на
зываемый числом Эйлера,

Ец=Др/(о^р). (4.44)

Число Эйлера Ей — это отношение приращения силы стати
ческого давления к силе инерции, обусловленной динамическим 
давлением (скоростью, плотностью). Этот критерий является 
определяющим при исследовании движения тела в жидкости 
или при обтекании тела потоком.

При неустановившемся движении критерием подобия служит 
число Струхаля

(4.45)

где V,  I, / — характерные скорость, размер и интервал вре
мени.

Безразмерным комплексом, характеризующим физические 
основы движения с учетом сжимаемости, служит число М а
ха (М) (1.7).

Критерии подобия Ке, Рг, Ей являются основными в гидрав
лике при исследовании движения жидкости.

Вопросы для самопроверки

1. Напишите уравнение Бернулли для элементарной струйки модели не
вязкой жидкости при постоянной плотности, указав  размерности членов 
уравнений.

2. Каков энергетический смысл уравнения Бернулли?
3. Каков гидравлический смысл уравнения Бернулли?
4. Чем отличаются уравнения Бернулли для потока и для элементарной 

струйки?
5. КаЕ графически изображается полный напор для моделей невязЕой 

и вязкой жидкостей?
6. Как определяется динамическое 'давление?
7. Определите скорость жидкости, если скоростной напор 0,204 м,

(Ответ: 2 м/с.)
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8. Определите напор в трубе при 2= 0, скорости жидкости 3 м/с и д ав 
лении 4-10“ Па.

(Ответ: 4,46 м.)
9. Определите расход жидкости в трубе при скоростном напоре 0,2 м 

и диаметре труб 0,2 м.
(Ответ: 0,06 м®/с.)

5. Г И ДР АВ ЛИ ЧЕ СК ИЕ  СОПРОТИВЛЕНИЯ.
Р ЕЖИ МЫ  Д В И Ж Е Н И Я  ЖИДКОСТИ

5.1. Потери напора по длине и в местных сопротивлениях

При движении потока реальной жидкости происходят потери 
напора, так как  часть его затрачивается на преодоление гид
равлических сопротивлений (см. гл. 4). Количественное опреде
ление потерь напора — важная задача гидродинамики, без ре
шения которой невозможно использование уравнения Бернулли 
для конкретных инженерных расчетов.

В соответствии с (4.31) общие потери напора в потоке
Н  пот =  ( 2 §  )  ,

т. е. зависят от скоростного напора Яск = о^ (2^) и коэффициента 
сопротивления (коэффициента потерь) системы ^с, определяю
щего число скоростных напоров (или долей скоростного напо
ра), которым соответствуют потери напора.

Обычно гидравлические сопротивления (и соответствующие 
им потери напора) подразделяются следующим образом:

сопротивления по длине, возникающие при движении жид
кости по всей длине равномерного потока и зависящие от его 
длины;

местные сопротивления, возникающие при неравномерном 
движении жидкости в отдельных местах потока (на различных 
фасонных участках трубопровода или русла — в коленах, трой
никах, задвижках, при внезапных сужениях или расширениях 
потока и т .д .)  и не зависящие от его длины.

По аналогии с/Япот и в соответствии с (4.31), потери напора 
по длине равномерного потока

Ядл = и « 7 (2 ё ^ ) , (5.1)
где ^дл — коэффициент сопротивления по длине равномерного 
потока.

Потери напора в зонах местных сопротивлений могут быть 
найдены по формуле Вейсбаха:

Я м  =  ? м О ^ /(2^ ) ,  ( 5 .2 )

где 5м — коэффициент местного сопротивления,
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Заменив в (5.1) д̂л его значением Щй, получим форму/гу 
Дарси — Вейсбаха для определения потерь напора по длине 
в круглой цилиндрической трубе;

где Я — коэффициент Дарси или коэффициент гидравлического 
трения; I — длина трубы ;, V — средняя скорость пото|са; íí — 
внутренний диаметр трубы; ^ ^  ускорение свободного Падения.

Формулу (5.3) можно применять такж е для расчетов по
токов в трубопроводах и открытых руслах с живыми сечениями 
любой формы, заменив диаметр й гидравлическим радиусом 
по формуле (3.6);

=  (5.4)

В гидравлике, наряду с формулами (5.3) и (5.4), пользуют
ся формулой Шези

(5-5)
представляющей собой несколько иную форму выражения тех 
же зависимостей. Действительно, учитывая, что в соответствии 
с формулой (4.29) ¿ = Ядл/г и, решая (5.5) относительно Ядл, 
получим

Ядл = Ь7(^?С2),

где С = У8^Д  — коэффициент Шези, единица которого в СИ —

Формула Шези широко используется для расчетов безнапор
ных потоков, гидравлический уклон которых равен уклону дна 
русла (¿=/д).

Д ля определения коэффициентов X и С существует целый 
ряд формул, некоторые из которых приводятся ниже при рас
смотрении закономерностей ламинарного и турбулентного режи
мов движения жидкости.

Общие потери напора в трубопроводе или в открытом русле 
определяют арифметическим суммированием потерь напора на 
прямолинейных участках и в местных сопротивлениях; Япот = 
=ЕЯдл + ЕЯм. Этот метод называется принципом наложения 
(сложения) потерь (более подробно см. в 5.6).

5.2. Режимы движения жидкости. Опыты Рейнольдса

В первой половине XIX в. многие исследователи (Хаген, Дарси 
и др.) обратили внимание на то, что в различных условиях х а 
рактер и структура потока жидкости могут быть разными.
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Рис. 5.1, Схема установки Рейнольдса

На это же указы вал Д. И. Менделеев в своей монографии 
«О сопротивлении жидкостей и о воздухоплавании» (1880 г.). 
Наконец, в 1883 г. английский физик О. Рейнольдс теоретичес
ки обосновал и на очень простых опытах наглядно показал 
существование двух принципиально различных режимов движе
ния жидкости.

Экспериментальная установка Рейнольдса (рис. 5 .1, а ) сос
тояла из резервуара / с испытываемой жидкостью, к которому 
была присоединена прозрачная труба 6 с краном 7 для регули
рования скорости движения жидкости, а такж е из небольшого 
бачка 3 с жидкой краской, имевшей ту же плотность, что и ис
пытываемая жидкость. Из бачка краска по тонкой трубке 5 
с краном 4 подводилась к входу трубы 6. Вследствие непре
рывного поступления жидкости в резервуар 1 и слива ее в верх
ней части резервуара уровень жидкости все время поддержи
вался постоянным (Я  = const), следовательно в трубе 6 движе
ние жидкости было установившимся. Во время проведения 
опыта температура жидкости фиксировалась термометром 2, 
а средняя скорость жидкости в трубе 6 вычислялась по ее рас
ходу, измеряемому мерным баком 8.

При небольшом открытии кранов (сначала 7, а затем 4) 
можно было наблюдать, как попавшая в поток испытываемой 
жидкости краска двигалась на протяжении всего потока в виде 
тонкой прямолинейной струйки (рис. 5 .1 ,6 ). Это свидетельство
вало о том, что и частицы испытываемой жидкости должны 
двигаться такж е струйчато (слоисто). В противном случае, т .е . 
при поперечном перемещении частиц в потоке, струйка краски
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была бы разрушена. Такой режим движения был назВай лами
нарным (от лат. lam inare — слоистый).

При дальнейшем открытии крана 7, т. е. при увеличении ско
рости потока, струйка приобретала вначале волнистые очерта
ния, а затем почти мгновенно исчезала, разбиваясь сразу при 
входе в трубу 6 на отдельные части, которые, имея пространст
венную форму, двигались по случайным, неопределенно искрив
ленным траекториям, и продолжали делиться на все более мел
кие части, так что в конце трубы уж е трудно было различить 
отдельные частицы краски — они полностью перемешались с ис
пытываемой жидкостью (рис. 5 .1 ,б). Это явление доказывало 
существование в потоке не только движения вдоль оси, но так 
же и поперечного перемещения частиц, т. е. беспорядочного дви
жения частиц испытываемой жидкости. Такой режим движения 
был назван турбулентным (от лат. turbulentus — бурный, беспо
рядочный).

Рейнольдс провел на данной установке многочисленные опы
ты, меняя род жидкости, ее скорость и температуру, а такж е 
диаметр и длину трубы. В результате этих опытов он устано
вил, что критерием режима движения жидкости является без
размерная величина [см. уравнение (4 .41)], представляющая 
собой отношение произведения характерной скорости потока v 
и характерного линейного размера I (для труб круглого сече
ния l= d )  к кинематической вязкости жидкости v. Впоследствии 
эту безразмерную величину назвали числом Рейнольдса и обо
значили Re.

Для потоков в трубах круглого сечения
Re=t»í//v, (5.6)

а в трубах и руслах некруглого сечения

Re=4,i?o/v, (5.7)

где R — гидравлический радиус потока (см. (3.5) J.
Значения скорости и числа Рейнольдса, соответствующие пе

реходу ламинарного режима движения в турбулентный и нао
борот, называются критическими (Укр и Resp). Критическое чис
ло Рейнольдса является мерой количественной характеристики 
объекта, при достижении которой изменяется его качество.

По данным Рейнольдса для труб круглого сечения Нбкр- 
= 2320. При более поздних исследованиях на специальных уста
новках, исключающих даж е небольшие сотрясения, ученым уд а
лось продлить процесс перехода от ламинарного режима 
к турбулентному движению до тех пор, пока число Re не до
стигло значения (3-f-5) • iO'*. Однако, в обычных условиях лами
нарный режим при R e> 2320 получается неустойчивым, в то 
время как  переход из турбулентного режима в ламинарный про
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исходит обычно при К е^2320 . Поэтому для практических рас
четов обычно принимают Кекр = 2320.

В тех случаях, когда живое сечение потока является не 
круглым, а такж е когда в трубопроводе имеется большое число 
близко расположенных зон местных сопротивлений, значение 
критического числа Рейнольдса может отличаться от его значе
ния, приведенного выше. Например, для гибких шлангов в с и 
стеме гидропривода обычно принимают Кекр=1600.

Режим движения жидкости оказывает существенное влияние 
на гидравлические сопротивления и потерй напора, поэтому при 
решении задач, связанных с движением жидкости, следует 
вначале установить режим ее движения. Обычно это делают 
расчетн1>ш путем.

П р и м е р  1. Определим режим движения воды в шахтном водоотлив
ном трубопроводе диаметром ¿= 100  мм при расходе воды по трубопроводу 
<3=34 м^ч и кинематической вязкости воды v = l мм^/с.

Средняя скорость движения воды по трубопроводу
Q iQ  4,34

V =5 —  = ------= 3------------------------ — 1 2 м/с
ш 3,14 0 ,1 “-3600 ' ’

число Рейнольдса

vd 1,20,1
' =  120-103.

V  Ы О " в

Так как  полученное значение Не>Кекр=2320, режим движения воды — 
турбулентный.

П р и м е р  2. Определим режим движения масла по маслопроводу, 
диаметр трубы которого (¿= 16мм. Средняя скорость движения масла о = 
= 2,5 м/с, вязкость масла 6*’ВУ.

Кинематическая вязкость масла [см. формулу Уббелоде (1.12)]

=  ( 0 , 0 7 3 Ь - В У  1 0 -  « =  ( о , о 7 3 .  . 6  - X  IO -<  ="DO' / V  о /
= 0,428-10-4 mVc.

Число Рейнольдса
Re=cíí/v=2,5-0,016/(0,428- lO -“) =935.

Так как  полученное значение Ке<Кекр=2320, режим движения масла*— 
ламинарный.

5.3. Ламинарный режим движения жидкости 
и его закономерности

Ламинарный режим характеризуется параллельно-струйным 
упорядоченным движением частиц жидкости. Все основные за 
кономерности этого режима движения могут быть выведены 
аналитически.
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Рис. 5.2. Распр1еделение скоростей потока по сечению при ламинарном режиме 
течения:
а — расчетная сх е м а ; б  — эпюра скоростей; в — эпюра касательн ы х напряжений

5.3.1. Распределение скоростей и касательных напряжений 
по сечению

Распределения скоростей потока по сечению при ламинарном 
режиме м^зжно рассмотреть на примере потока жидкости в го
ризонтальной трубе круглого сечения радиусом г (рис, 5 .2 ,а ) . 
Двил<ение потока — установившееся равномерное. Мысленно вы
делим вокруг оси потока объем жидкости в виде цилиндра, ра
диус которого — у, а длина— I, и спроектируем все действую
щие на него силы на ось потока. При установившемся равно
мерном движении сумма проекций этих сил будет равна нулю:

где АРх= Р1—Р2 — проекция на торцовые поверхности цилинд
ра равнодействующей сил давления, направленной в сторону 
движения; Тх — проекция силы трения, действующей на боко
вую поверхность цилиндра и направленной в сторону, противо
положную движению; Ох — проекция силы тяжести.

Так как  линии действия АР и Г параллельны, а С нормаль
на к оси потока, то АРх~АР, Т^^Т, 0х =  0. Следовательно 
ЛР = Г. ^

Но с другой стороны, равнодействующая сила давления
АР =  Рх — Р2 =  (р1 — рз)пу^,

где Рх и р2 — давления в сечениях I и П. Заменив (рх—рг) его 
значением рцИ [см. уравнение (4 .30)], получим

АР =  рёИпу^.
В соответствии с уравнением (1.9)
Т,=— \iPAulAy,

где — динамическая вязкость жидкости }х=='ур [см. формулу
( 1. 11) ] ;  Р=2пу1 — площадь боковой поверхности цилиндра. 
Знак минус в уравнении указы вает на то, что с увеличением
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расстояния у от оси потока скорость частиц жидкости и умень
шается. Следовательно,

Т=  — ур2пу1Аи!Ау.

Подставив полученные значения АР и Г в равенство АР — Т, 
получим

Р§Илу  ̂= — ур2пу1йи1&у, 
или после преобразования,

. (5,8)

Проинтегрировав это выражение, получим уравнение

+  а  .(5 .9 )

Определим постоянную интегрирования С, задавшись гра
ничными условиями у = г  я у =  0, При у =  г, т. е. у стенок трубы, 
скорость потока и =  0 вследствие прилипания частиц жидкости. 
Тогда уравнение (5.9) примет вид

О =г — г« С, откуда С =
4‘¥

Подставив значение С в уравнение (5.8), можно найти ана
литическое выражение закона распределения скоростей по се
чению круглой трубы при ламинарном режиме движения, кото
рое было установлено английским физиком Дж . Стоксом 
в XIX в.:

■ (5.10)

При г/ = 0, т .е . на оси трубы, скорость потока максимальна:
(5.11)

Из уравнения (5.10) видно, что при ламинарном режиме 
движения эпюра скоростей по сечению будет иметь форму па
раболоида вращения с вершиной, лежащей на оси трубы 
(рис, 5 .2 ,6 ).

Подставив в уравнение (1.10) значение &u|йy =  ~igy|{2^) 
[см. (5 .8 )], можно установить характер изменения касательных 
напряжений вдоль радиуса, который описывается уравнением

т. е. изменение касательных напряжений т вдоль радиуса про
исходит по линейному закону (рис. 5 ,2 ,в ) , причем Ттах = р4'Я''/2 
при у ~ г  (у стенки трубы ), а ТтИ1. = 0 при |/ = 0 (на оси трубы).
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5.3.2. Расход и средняя скорость потока.
Коэффициент Кориолиса

Зная распределение скоростей по сечению, можно аналитически* 
непосредственно по уравнениям (3.8), (3.11) и (4.27), вычис
лить расход, среднюю скорость потока, а такж е коэффициент 
Кориолиса.

Мысленно выделим в поперечном сечении потока элемен
тарное живое сечение кольцевой формы радиусом у и niHpHHOÍf 
áy (см. рис. 5 .2 ,а ) .  В соответствии с формулой (3.7), элемен
тарный расход жидкости через такое сечение dQ = «d(a. Под
ставим сюда вместо и его значение из уравнения (5.10), а вме
сто d(ü — его значение, равное 2nyáy. Тогда

Г Г
Q =  J „ d c o = f ^  (г* -  f )  2пу d í/ = = ^ f  (г  ̂-  f )  у áy.

Проинтегрировав это выражение, получим

0  =  - ^  
2v

ггуг yi nig
2v

г*
2 4

nigr*
8v

(5.13)

Заменим i в уравнении (5.13) его значением из выражения 
|4.30), т. е. i= ip i—p2)/{pgl), а вместо г подставим cí/2 . Тогда

О ^  ̂Pl — it Pl — 4̂ Í5 14V
8v pgl 16 128ix. l '   ̂ ^

Эта зависимость была впервые установлена в 1840 г. фран
цузским физиологом Ж- Пуазейлем, исследовавшим движение 
воды в капиллярных трубках применительно к движению крови 
в кровеносной системе. Точнее, он получил зависимость Q = 
=  k{pi—р2)й?'*Д, а связь коэффициента k с динамической вяз
костью, т .е . & = л/(128ц), была установлена позднее Д ж . Сток
сом.

Средняя скорость потока при ламинарном режиме движения 
может быть напдена,из уравнения (3.11): ü = Q/co. Если в него 
вместо Q подставит^ его значение из уравнения (5.13), а вме
сто ю —  его значение, равное пг ,̂ то

nigT* _  igr̂
8vm^ 8v

(5.15)

Из уравнений (5.15) и (5.11) видно, что при ламинарном 
режиме движения vju m ax  — 0,5.

Аналогично расчету Q аналитически вычисляют коэффици
ент Кориолиса а. Подставим в уравнение (4.27) значения и и о 
из уравнений (5.10) и (5.15), а вместо dco и © — их значения,
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равные ¿(й =  2пуйу и а =  пг‘̂ . После интегрирования получен
ного выражения имеем а  = 2 , что полностью согласуется с экс
периментальными данными (см. 4.5.2).

5.3.3. Потери напора. Коэффициент Дарси |

Заменим в уравнении (5.15) I и г их значениями {1=Н^ц11 . 
и г =  (112) и решим его относительно ЯдлГ *

Hд, =  Ъ2hv|{gd^). (5.16)

Из полученного выражения видно, что при ламинарном ре
жиме движения потери напора по длине прямо пропорциональ
ны скорости в первой степени, а такж е зависят от вязкости жид
кости и не зависят от шероховатости стенок труб.

Впервые зависимости расхода и потерь напора от вязкости 
жидкости были использованы выдающимся русским ученым 
И инженером В. Г. Шуховым при.расчете и строительстве мазу- 
топровода. Д ля снижения вязкости перекачиваемого мазута, 
а следовательно, и потерь напора в этом трубопроводе, предва
рительно подогревали мазут отработавшим паром паровых ма
шин, которые в конце прошлого века были основным видом при
вода насосов.

Умножим числитель и знаменатель уравнения (5.16) на 2у :
„  32/уи 21) ^  64 I Ф 

_ t̂ tí/v й 2д '
Сравнивая полученное выражение с (5.3), видим что коэф

фициент Дарси для круглой трубы

(5.17)
vd/ч К е

Экспериментальные исследования показывают, что фактиче- 
кое значение к может отличаться от теоретического, определяе
мого по формуле (5.17). В общем случае

^=Л/Ке, (5.18)
где А — величина^ зависящ ая от формы поперечного сечения и 
состояния трубопровода (вмятин, наплывов и т .д .) ,  а такж е от 
вида, числа и расположения зон местных сопротивлений и др. 
Д ля маслопроводов гидроприводов обычно принимают Л —75.

Следует отметить, что выведенные выше закономерности и 
формулы (5.10)—-(5.18) справедливы только для участков тру
бопровода с установившимся на определенном расстоянии от 
входа в трубу ламинарным движением. При входе же в трубу 
частицы жидкости имеют примерно одинаковые скорости по се- ‘ 
чению, и только в непосредственной близости от стенок (в тон
ком пристенном слое), вследствие прилипания к ним частиц
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Рис. 5.3. Расчетная схема трубопровода
ЖИДКОСТИ, происходит почти внезапное падение скорости до 
нуля. По мере удаления от входа слои жидкости, расположен
ные ближе к стенкам, начинают тормозиться под влиянием 
внутреннего трения. В то же время увеличивается скорость 
слоев, расположенных ближе к оси трубы, так  как расход жид
кости остается неизменным. Формирование потока заканчива
ется, когда осевая скорость «max превысит в два раза среднюю 
скорость, и установится характерный для ламинарного течения 
параболический профиль скоростей. Длина участка, называемо
го начальным участком, на котором происходит формирование 
потока, /нач = 0,065 d Re [1 ].

Для расчета коротких труб, длина которых /^¿нач, коэффи
циент к и потери напора на начальном участке больше, чем на 
участках, со сформировавшимся потоком. При /!^/нач этим 
обычно пренебрегают.

П р и м е р .  Определим превышение h  оси насоса над осью горизонталь
ного трубопровода (рис. 5.3, вариант 1). Расход масла в трубопроводе 
Q „= 2 кг/с, длина трубопровода /=112 м, диаметр труб d= 50 мм, давле
ние на выходе из насоса рм=180 кПа, условная вязкость масла 2,3 °ВУ, 
его плотность р= 860 кг/м^. Местными сопротивлениями можно пренебречь.

Проведем по оси трубопровода плоскость сравнения (след ее на схе
ме-—линия 00) и два сечения: /-/ — по трубопроводу в месте подключения 
манометра; П -П  — по струе масла в месте выхода ее из трубопровода в 
атмосферу.

Запишем для этих сечений уравнение Бернулли:

98 9 ё

Подставив в него a i —tti—a , Vi = V í = v, pj=pa-f-pM> Р2 =Ра, z i= 0 , 
и Япот 1- 2 =Ядл=ЯЬ^/(2 4 Г^), получим

Ра +  Рм

2g 

откуда 

h-

9g 2g 9g d 2 g ’

d 2g
Pm

9g
Средняя скорость масла в трубопроводе

4Q„ 4-2
nd^p 3 ,14-0,05*-860

=3 1,185 м/с,
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Кинематическая вязкость масла [см. формулу (1.12) j 
v= (0,0731 . “ВУ -  0,0631/°ВУ) • 10-'> =
= (0,0731 -2,3 -  0.0631/2,3) • 10 -‘  = 0,1407-10-'‘ м^с. 

Число Рейнольдса
üd 1 ,1 8 5 0 ,0 5

Re • 421..

- ламинарный. Тогда
0,1407.10-^

Так как Re<ReKp=2320, режим движения масла- 
коэффициент Дарси [см. формулу (5.17)]

X = 64/Re=64/421 = 0,152,

Подставив эти значения в полученное выше уравнение для А. получим 
122 1,185® 180 000

/I (= 0,152
0,05 2-9 ,81  860-9,81

=5,21 м.

5.4. Ламинарное движение жидкости в узких щелях.
Облитерация щелей

Ламинарное движение жидкости в плоских и кольцевых щелях 
наблюдается при герметизации гидравлических машин и аппа
ратов, уплотнение подвижных и неподвижных элементов кото
рых, в основном, обеспечивается выполнением малого зазора 
между ними.

Рассмотрим установившееся равномерное ламинарное тече
ние жидкости в плоской щели — зазоре между двумя неподвиж
ными параллельными пластинами, расстояние между которы
ми 5, причем 5 ^ В и (рис. 5 .4 ,а ) . Проведем в потоке в ще-

У
1

J / / / / / / / / / / / / / / / / / / / . V

0
X

р 2

/‘У/ --------- / --------

у///////

1 с а
J , , I м I ß J J J J J J J г77777777777777777777

Рис, 5.4. Расчетные схемы к вьшоду закономерностей ламинарного течения 
жидкости в узрих щелях
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ли два сечения 1—1 и II—II на расстоянии / друг от друга 
(рис. 5 .4 , 6 ) и выделим между этими сечениями симметрично 
осям Ох и Ог объем жидкости в форме параллелепипеда с раз
мерами 2ухьх1.  Пусть р1 и Р2 -—давление, действующее в сече
ниях I—I и II—II на гранях выделенного объема, нормальных 
к оси Ох. Площадь каждой грани Р = 2уЬ.

Как и в предыдущем случае (см. 5.3.1), условием равнове
сия сил является уравнение АРх—Тх—0 д: = 0 или {рх—Р2)Р +  
+ (х/='1с1ы/(1у —0 = 0 , или pgli■2yb =  -~vp^2lbdu!dy, откуда (1ы=
= —ЩуАу1 ,̂ или после интегрирования, и = ~ ;^ ^ 2  + С. Так как

при у = з/2  скорость м = 0 , постоянная интегрирования •

Следовательно
(5.19)

V 4

При у —О, т. е. в центре потока, скорость максимальна:
Umь.x==igsУi8v).
Зная ц, подсчитаем элементарный расход с1С через две эле

ментарные площадки, симметричные оси Ог (рис. 5 .4 ,в ) , разме
рами каж дая с1(а = Ьс1у;

йQ =  u2й(o =  ■ ^ (— ■~yA^2bAy, откуда
2v 4 /

S / 2
igb (  s _  s8 

1 ~ 2  3-8

ИЛИ после преобразования,

(5.20)
l2v ■

Средняя скорость потока
(5.21)

(Ú sb 12v

Отношение ü/wm̂ x в этом случае равно 2/3.
Потери напора h\^ = U могут быть найдены путем замены 

в этой формуле i его значением из (5.21), т. е.
H ^,= l2hv/{gs^). (5.22)
Если одна из двух стенок, образующих зазор, перемещается 

с постоянной скоростью Ыо параллельно другой, неподвижной 
стенке (рис. 5 .4 , г ) ,  а давление в зазоре постоянно по его дли
не, то подвижная стенка увлекает за собой жидкость, вследст-



вне чего возникает так  называемое фрикционное безнапорное 
движение. Выделим в этом потоке элементарный объем в виде 
параллелепипеда с ребрами 6.x, Ау 'л Ь (последнее расположено 
в плоскости, перпендикулярной к плоскости чертежа). Так как 
давление, действующее на левую и правую грани объема оди
наковое, для равновесия необходимо, чтобы силы трения на 
нижней (—хЬйх) и верхней [ (т + с1т)Ь(1х] гранях такж е были 
одинаковыми, т. е. —хЬАх+ {х +  йт:)ЬАх =  0, откуда с1т = 0 , или 
после интегрирования, т = С. „ ,

В соответствии с (1.10) х =  цйи/йу =  \рАи/ду=С. Интегри
руя это выражение вторично, получим м= — г/+Сь Постоянные

С и С1 можно определить из условий на границах потока: при 
у = 0 «  = 0; при У = 5 и = «тах = Ыо. Следовательно, С1 = 0 и С = 
=:урио1з. Подставив эти значения в уравнение, полученное после 
вторичного интегрирования, будем иметь и =  иоу1з. Это означа
ет, что скорость потока по сечению зазора изменяется по линей
ному закону (см. рис. 5.4,г ).

Касательные напряжения
т = vpdи/dг/ = vpao/s (5-23)

постоянны по сечению зазора, а сила трения, действующая на 
подвижную стенку площадью Р =  ВЬ,

r  = т̂  ̂=  vp-íí^-BL. (5-24)

Расход жидкости через поперечное сечение зазора шири
ной В

Q =  ^ ад  -  1* ыВ (11/ == -^  Вз, (5-25)
о о

т. е. средняя скорость фрикционного течения и = Мо/2 .
Если же рассмотренное выше перемещение стенки происхо

дит при перепаде давления жидкости в зазоре, то расход

л  = - ^ ± - ^ 5 5 . (5.26)
^ 12v 2
Знак «плюс» в уравнении (5.26) принимается в том случае, 

когда направление движения стенки совпадает с направлением 
движения жидкости, обусловленного перепадом давления, а знак 
«минус» ~  когда направления не совпадают.

Изложенные выше рассуждения могут быть использованы 
такж е для концентричных кольцевых щелей, например, для 
щелей, образованных соосными цапфой диаметром О и подшип
ником диаметром 0 '  =  В-^2з, если размер щели между ними 
значительно меньше диаметра цапфы, т .е . (рис. 5 .4 ,а ) .



При малом относительном зазоре (в//)) кривизной слоя жид
кости можно пренебречь, рассматривая движение жидкости 
в нем как  плоскопараллельное. В этом случае эпюры скоростей 
и касательных напряжений (см. рис. 5 .4 ,5) будут такими же, 
как  в случае параллельного перемещения стенки (см. рис. 5.4, г).

С учетом т из (5.23) сила трения, действующая на поверх
ности цапфы площадью

Т — хР — пОЬурщ/з. (5.27)
Момент сил трениЯ( действую щ их на поверхности цапфы, от

носительно ее оси
M=^TD|2 =  nD^BvpUo|{2s). (5.28)

Формулы (5.27) и (5.28), полученные в 1883 г. проф.
Н. П. Петровым (создателем гидродинамической теории смаз
ки), показывают, что при наличии смазочного слоя между цап
фой и подщипником Т и М, действующие на них, не зависят от 
нагрузки. При сухом трении такая  зависимость существует.

В том случае, когда жидкость проникает через узкую  щель, 
образованную неподвижными стенками, на границе раздела 
твердой и жидкой фаз происходит адсорбция поляризованных 
молекул жидкости, обусловленная силами межмолекулярного 
взаимодействия. В результате этого на поверхности стенок об
разуется фиксированный слой жидкости, обладающий опреде
ленной прочностью на сдвиг, а живое сечение потока в щели 
уменьшается. Такое заращивание щели называется облитера
цией.

Наращивание облитерационного слоя происходит не беско
нечно; чем дальше этот слой от твердой поверхности, тем рых
лее он становится, так как  связь молекул ослабляется, и части
цы жидкости, отрываясь от поверхности слоя, вытесняются из 
щели. Интенсивность облитерации зависит от рода жидкости 
(наиболее сильно она проявляется в жидкостях, сложных по 
молекулярному составу, к которым относятся, например, при
меняемые в гидроприводах масла на нефтяной основе), перепа
да давления^в щели (увеличивается при его повышении), а так 
же от гидравлического радиуса щели (увеличивается при его 
уменьшении).

Хотя облитерациониые слои имеют сравнительно небольшую 
толщину (порядка нескольких микрометров), они могут зани
мать в узкой (капиллярной) щели существенную часть попереч
ного сечения и, тем самым, значительно увеличивать ее сопро
тивление и уменьшать расход (утечку) жидкости через щель.

При облитерации в щелях или зазорах для страгивания 
с места одного из элементов, образующих эти щель или зазор 
(например, плунжера золотника), требуются значительно боль
шие усилия, чем при ее отсутствии. Поэтому во избежание воз-
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яикновения облитерации необходимо, чтобы один из сопрягае
мых элементов непрерывно находился в движении- (напр^имер, 
сообщают высокочастотную вибрацию с малой амплитудой).

Д ля снижения концентрации смолистых образований и твер
дых частиц в щели производят специальную очистку масла 
(например, силикагелем) от асфальтосмолистых веществ, а так 
ж е 'его фильтрацию.

5.5. Турбулентный режим движения жидкости 
и его закономерности

Турбулентное движение жидкости является наиболее распрост
раненным в природе и технике, но в то же время, представляет 
собой одно из сложнейших гидравлических явлений. Несмотря 
на многочисленные исследования в этой области, строгая тео
рия турбулентного режима движения до настоящего времени 
еще не создана, поэтому при решении практических задач, на-

- ряду с применением отдельных полуэмпирических теорий и по
ложений, широко пользуются экспериментальными данными и 
эмпирическими формулами. Основные закономерности турбу
лентного движения и расчетные зависимости описываются 
в гидродинамике с помощью полуэмппрической теории Прандт- 
л я — Кармана, созданной на основе схематической модели тур
булентного потока.
5.5.1. Механизм турбулентного движения. Структура потока
При Re<ReKp (см. 5.2) в потоке наблюдается упорядоченное 
параллельно-струйное движение частиц (рис. 5 .5 ,а ) . С возра
станием Re и приближением его значения к критическому (т. е. 
с увеличением сил инерции или с уменьшением сил внутреннего 
трения) устойчивость ламинарного движения снижается, струй
ки жидкости становятся слегка извилистыми, колеблющимися 
(рис. 5 .5, 6 ) , и в потоке помимо основных, продольных состав
ляющих скоростей частиц, возникают поперечные составляю
щие, но значительно меньших размеров.

При Re>ReKp нарушается устойчивость ламинарного движе
ния, возрастают поперечные составляющие скоростей частиц, 
и последние начинают переходить из одной струйки в другую, 
вызывая тем самым перемешивание частиц жидкости и образо
вание завихрений в потоке (рис. 5 .5 ,в ), т .е . движение становит
ся турбулентным. Дальнейшее увеличение Re приводит к рез
кому возрастанию поперечных составляющих скоростей и пере
мещений частиц, что влечет за собой интенсивное перемешива
ние частиц жидкости (см. рис. 5.1, s ) .

При ламинарном режиме движения касательные напряже
ния, зависящие только от вязкости жидкости, на оси потока 
равны нулю (см. рис. 5 .2 ,в ) , поэтому с внесением в поток воз-



Sl '3

t, t

Puc. 5.5. Переход ламинарного даиження в турбулентное (а—г) и пульсация 
скорости (д)

мущений именно здесь в первую  ̂ очередь наступает потеря 
устойчивости ламинарного движения. Однако, при наличии 
сильно шероховатых стенок поперечнью перемещения могут 
возникать и около этих стенок (рис. 5.5^г).

В результате поперечных перемещений и интенсивного пере
мешивания каж дая частица жидкости в любой точке турбулент
ного потока в данный момент времени имеет свою по значению 
и направлению мгновенную м е с т н у ю  с к о р о с т ь  и, а траек
тории частиц, проходящих через эту точку, могут быть различ
ного вида (занимать разное положение в пространстве и иметь 
различную форму). Такое колебание мгновенной местной ско
рости во времени называется пульсацией скорости (рис. 5.5, (5). 
То же происходив и с давлением.

Обычно при расчетах турбулентных потоков вводится поня
тие о с р е д н е й  ной м е с т н о й  с к о р о с т и  й — фиктивной 
средней скорости в данной точке потока за достаточно длительный 
промежуток времени. Она, как  показывают опыты, несмотря на 
значительные колебания мгновенных скоростей, остается прак
тически постоянной по модулю и параллельной оси потока. Та
кая замена турбулентного движения квазиустановившимся 
фиктивно-параллельным движением частиц со скоростями гг, 
а такж е с осредненным местным гидродинамическим давлением 
р позволяет использовать для него основные уравнения гидро
динамики (в частности, уравнения Бернулли).
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Рис. 5.6. Структура потока (а) .и эиюра скоростей (б) при турбулентном режи
ме движения

Изменение во времени осреднённой местной скорости фик
сируют малоинерционным самопишущим прибором. Затем изме
ряют планиметром площадь О (см. рис. 5.5, с?) полученного гра
фика для определенного промежутка времени и, разделив О 
на Т, находят значение осредненной местной скорости, т. е. 

н-  г* ^I .
J т т 
ь

Не следует смешивать понятия «средняя скорость потока» 
V и «осредненная местная скорость» й: в первом случае осред
нение производится по живому сечению в данный момент вре
мени (см. 3,3.2), во втором — по времени в данной точке живо
го сечения.

По Прандтлю турбулентный поток состоит из двух областей: 
ламинарного подслоя 1 и турбулентного ядра III, между которы
ми (по данным более поздних исследований Г. А. Гуржиенко, 
проведенных им в ЦАГИ) существует еще одна область — пере
ходный слой II (рис. 5 .6 ,а ) . Совокупность ламинарного подслоя 
и переходного слоя обычно называется в гидродинамике погра
ничным слоем.

Ламинарный подслой I, расположенный непосредственно 
у стенок трубы, имеет весьма малую толщину б, которая для 
развитого турбулентного потока может быть найдена по фор
муле

6 « - ^  =  - ^ .  (5.29)

В переходном слое II ламинарное течение нарушается попе
речным перемещением частиц, причем, чем дальше расположе
на точка от стенки трубы, тем выше интенсивность перемешива
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ния частиц. Толщина этого слоя также невелика, но установить 
его четкую границу трудно.

Основную часть живого сечения потока занимает ядро пото
ка III, в котором имеет место интенсивное перемешивание час
тиц. Поэтому именно ядро характеризует турбулентное движе
ние потока в целом.

5.5.2. Касательные напряжения и эпюра скоростей

По своей природе касательные напряжения, возникающие в тур
булентном потоке, сложнее, чем возникающие в ламинарном. 
Кроме напряжений т', обусловленных вязкостью жидкости, 
имеют место напряжения i " , вызываемые поперечными переме
щениями частиц, поэтому общие касательные напряжения

+  (5.30)

где А — турбулентная вязкость, имеющая ту же размерность, 
что и динамическая вязкость ц, но, в отличие от последней, не 
являющаяся свойством жидкости, так  как  характеризует интен
сивность перемешивания частиц.

По мере увеличения числа Рейнольдса пульсация скорости 
частиц и интенсивность их турбулентного перемешивания воз
растают, а влияние вязкости жидкости существенно уменьша
ется, поэтому Л >р, а

При отдельном рассмотрении областей турбулентного пото
ка можно отметить следующее. ^

В ламинарном подслое / (см. рис. 5.6, а) практически отсут
ствует пульсация, и движение формируется за счет сил внутрен
него трения, поэтому т '> т"  и т ж т '  = ц(1м/с1у. Здесь происходит 
резкое наращивание скорости (рис. 5 .6 ,6 )— от нуля у  стенки 
(точка /) до некоторого значения Нл на границе подслоя (точ
ка 2 ).

В переходном слое II значения х' и т" имеют одинаковый 
порядок, поэтому т = х '+ т " , а эпюра скоростей имеет в переход
ном слое наибольшею кривизну (см. рис. 5.6,6, участок 2—3).

В ядре потока III вследствие значительной пульсации ско
рости и интенсивного перемешивания частиц их скорости по се
чению выравниваются, а т" становится значительно больше 
т ', поэтому xM%" =  Adü/áy.

Выразив турбулентную вязкость А через pl^dü/dy (где I — 
длина пути перемешивания, характеризующая средний путь про
бега частиц, обусловленный турбулентными пульсациями) 
и сделав ряд допущений, Прандтль и Карман получили уравне
ния, описывающие закон распределения скоростей в ядре пото
ка. На основании этих уравнений, а такж е на основании ре
зультатов многочисленных экспериментальных исследований
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Рис 5 7 Гидра1влически гладкие (а) и шероховатые (б) трубы

Л7 е г =  = ?
”^ е д о ^  м р а К в а н м ’ по сечению турбулент

ного потока значительно больш̂ ^̂ ^
режиме движения {v^Ura..-Q,Ь), и зависит

Не. • • ■ ■ • • • ■ ■ ; ; ; ' . ' .  0 ,? 8  о ,85 0 ,88  0 ,9  

'^“™ И сследованиями'последних лет [1] устан овлен а зави си м ость 

отношения о/мтах ОТ X:

» ¿ „ . . = ( 1  +  1 . 3 / » : ) "  (5.31)

5.5.3. Понятие о гидравлически гладких 
и шероховатых трубах

Повеохности стенок труб, каналов, лотков имеют различную 
/'т'и П^пчнячим высоту выступов шероховатости А 
Обычно А называется абсолютной шероховатостью,

'ее% тнош е?иГк диаметру трубы (А/^) ~ - « - - ^ о в а Г т "  
хсватостью. Величина, обратная относительной шероховатости

7 а т р ™  Поэтому д^я упрощения расчетов вводят "™ "™

шероховатости. Звачения 4 .  (мм) для некоторых труб [1] при-
ведены ниже:

Трубы тянутые, из стекла и цветных металлов, новые . . .0 ,001—0,002
Трубы тянутые стальные бесшовные: ^ QJ— 0 0 2

новые ................................................., ■ 0,15—0,3
после нескольких лет эксплуатации • • ■ зил' . 0,5—2
после длительной эксплуатации, со следами коррозии . ■

Трубы чугунные: . . .  0,2—0,5
новые . . - • • • • • • ................................  . 0,5—1,5
бывшие в эксплуатации

П чависимости от соотношения толш,ины ламинарного под-
сдоя е й высоты выступов шероховатости Д различают гидрав
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лически гладкие и шероховатые трубы. Если ламинарный под
слой полностью перекрывает все выступы на стенках трубы, т. е. 
ё > А  (см. рис. 5 .7 ,а ) ,  то трубы считаются гидравлически глад
кими, если 5<;А (см. рис. ЪЛ,б) — гидравлически шероховаты
ми. Значение б зависит от значений Ке, поэтому одна н та же 
труба (с одинаковыми значениями А) может быть в одних усло
виях гидравлически гладкой, в других—-шероховатой.

5.5.4. Коэффициент Дарси.
Зависимость потерь напора от скорости

Многочисленными исследованиями было установлено, что при 
турбулентном режиме движения коэффициент Дарси Я, в общем 
случае зависит от числа Рейнольдса Не, отношения А/й и ха
рактера самой шероховатости.

Первые систематические исследования по выявлению этой 
зависимости были проведены в 1933 г. И. Никурадзе для латун
ных труб и труб с  искусственной равномерно-зернистой шерохо
ватостью, полученной путем нанесения на внутренние поверх
ности труб разного диаметра просеянных через сита песчинок, 
одинаковых по размерам и форме. По результатам испытаний, 
выполненных для широкого диапазона значений числа Рей
нольдса (Р е= 5-10^ -^5-10®) и относительной шероховатости 
(Д/й = 0,001ч-0,033), был построен график зависимости Х=/(Ре,, 
Д/й) в логарифмических координатах (рис. 5 .8 ,а ) . Аналогичный 
график был получен А. П. Зегждой для лотков с равномерно
зернистой шероховатостью [15 ].

Несколько позже были проведены исследования для труб 
с искусственной неоднородной шероховатостью (Кольбруком, 
Уайтом и др .), а такж е для технических трубопроводов с есте
ственной шероховатостью (И. А. Исаевым, Г. А. Муриным, 
Ф. А. Шевелевым и др .). Например, на рис. 5 .8 ,6  приведен гра
фик зависимости >. = /(Ке, Аэ/й), построенный по результатам 
исследований. Г. А. Мурина [15 ].

Анализируя эти графйки, видим, что при ламинарном режи
ме движения, независимо от шероховатости стенок труб, все 
■опытные точки (значения %) леж ат на одной линии. В логариф
мических координатах — это прямая / (см. рис. 5 .8 ,а ) ,  описы
ваем ая уравнением (5.17).

При турбулентном режиме движения и гидравлически глад
ких трубах, независимо от их шероховатости, все точки распо
лагаю тся такж е на одной линии //, называемой зоной гладко- , 
стенных труб и описываемой формулой Блазиуса —

I  =  =  0,3164/Ке«’^^ (5.32)

При турбулентном режиме движения в шероховатых трубах 
опытные точки на обоих графиках располагаются на прямых^
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Рис. 5.8. Графики завишмости коэффициента Дарси X от числа Рейнольдса Re 
и относительной шероховатости A/d:
а — X = /(R e , Д/ d ) — для труб с искусственной равномерно-зернистой ш ероховатостью  (по 
данным исследований И. Н икурадзе); б -  X = f(R e , A J d )  —  лля  труб с естественной ш е
роховатостью  (по данным исследований Г, А. Мурина)

параллельных оси абсцисс, соответствующих определенным 
значениям относительной шероховатости (см. зону IV). Значе
ние Ке, при котором к перестает от него зависеть, называется 
предельным числом Рейнольдса (Кепр). Область, в которой Я
(а следовательно, и сопротивление трубы или тела) Ие зависит



от Ке, а является функцией только относительной шероховато
сти трубы или только формы тела, называется автомодельной 
(для труб ее иногда называют зоной вполне шероховатых 
труб).

Значения X для этой зоны можно определять по различным 
формулам, полученным в результате обработки многочисленных 
экспериментальных исследований. Например, для труб с искус
ственной равномерно-зернистой шероховатостью X  вычисляют 
по формуле Никурадзе —

X =  [ l ,7 4  +  2 ] g X )  '  =  ('l,14 +  2 1 g 4 V ^  (5.33)
2Л / \ д  ^

а для труб с естественной шероховатостью — по формУле Шиф- 
ринсона —

Я = 0,П(А,/Й)в.25. (5 34^

При выполнении технических расчетов часто применяют эм
пирические формулы, полученные в результате исследований 
определенных трубопроводов (стальных, бетонных, пластмассо
вых и др.) 13 конкретных условиях. В частности, в СССР для 
расчета стальных и чугунных водопроводов, бывших в эксплуа
тации, широко пользуются формулой, полученной Ф. А. Шевеле
вым в результате исследования таких трубопроводов при ско
рости потока в них а ^ 1,2 м/с:

Я = 0 ,021/V ’^ (5.35)
где йр — расчетный диаметр (в метрах), под которым понимают 
внутренний диаметр трубы йвн, уменьшенный вследствие возни- 
каюших в процессе эксплуатации отложений и коррозии. При 
расчетах водопроводов, а такж е шахтных трубопроводов обыч
но принимают ¿р = йвн—0 ,001 .

Как видно из графиков, при турбулентном режиме движения 
между зонами гладких и вполне шероховатых труб существует 
еще одна (переходная) зона III, в которой X  зависит как  от Ре, 
так и^от А/й. В этой зоне характер кривых для труб с искусст
венной равномерно-зе.|^нистой шероховатостью (см. рис. 5 .8 , а) 
и с естественной неоднородной шероховатостью (см. рис, 5 .8 , б) 
различный. Плавное уменьшение X  с возрастанием Ре в послед
нем случае объясняется тем, что при естественной шероховато
сти труб с уменьшением толщины ламинарного подслоя неров
ности, имеющие разную высоту, начинают выступать за преде
лы этого подслоя ни при одном значении Ре, а при разных (т, е. 
постепенно) значениях.

Долгое время ученым не удавалось получить надежные фор
мулы для определения X в этой зоне, и лишь после исследова
ний, выполненных в 1937 г. Кольбруком и Уайтом, первый из 
них предложил такую  формулу. Позднее А. Д. Альтшуль прлу-
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чил формулу для определения К, но в более удобном для расче
тов виде:

Х „ 0 , И ( ^  +  ^ Г ’”  (5.36)
V d Re /

В последнее время этой формулой широко пользуются при

‘’ "Т ледУ Готм Т ™  “ °что формула (5.36) является справедли-
вой не только для зоны /Я, но такж е и для зон // и , • • 
является универсальной для всей области турбулентного т е 
ния. На границах зоны III эта формула преобразуется в изве
стные хорошо отвечающие условиям опытам, зависимости для
"  при R eA ,/d< 10 (когда A ./ d « 68/Re, т. е. д л я  гидравлических
гладких труб) она превращается в формулу Блазиуса (5-32), 
а при К е Щ > 5 0 0  (когда A ./d»68/Re, т. е. при шероховатых 
тсубах — в (Ьормулу Шифринсона (5.34).

Как следует из формулы Дарси — Вейсбаха 
напора по длине в общем случае можно выразить в ФУИКВДИ 
скор^^сти; Ядл = В « - . При ламинарном р е ж и м е  движения эта 
зависимость имеет линейный характер (см. 5.3), т .е .
(т = 1). При турбулентном режиме движения зависимость по
терь напора от скорости будет иной, причем различной для 
гилоавлически гладких и шероховатых труб.

Е с л и  ш дставить в уравнение (5,3) значение Я из уравнений! 
(5.32), то получим =  т .е , при гидравлически глад^
ких трубах т  = 1,75. Если же подставить в уравнение (5^ ) зна
чение А, из формулы (5.33) или (5.34), ™ ^  „ „ „0 0 3  
т .е . при вполне шероховатых трубах (A > S ) потери напора 
пропорциональны квадрату скорости {т — 2).

Таким образом, если в одной и той же трубе увеличивать 
скорость движения жидкости, а следовательно, и число Рей
нольдса от нуля до какого-то максимального значения, то 
p aS e p % aL c L o cT H  потерь напора от скорост_и будет изменять
ся от линейного (я1= 1) до квадратичного (ш ¿)- 
'  Н а и б о Г е  распространенной формулой для определения 
коэффициента Щези [см. уравнение (5 .5)] 
шероховатых стенках является формула акад. Н. Н. Павлов
ского:

п

рде ^  — гидравлический радиус русла; я  — коэффициент шеро
х о в а т о с т и , з^исящ ий от материала и состояния стенок русла, 
^ — показатель степени, зависящий от R я п: у~ 2,ьуп—и,\А
-0,751/1? (У л -О ,!).
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5.5.0. Снижение потерь на трение

Широкое разви ти е трубопроводного транспорта, резкии^ рост 
скоростей движения водного и воздушного транспорта ооусло- 
вили актуальность задачи снижения потерь напора на трение 
при движении жидкости в трубах и открытых руслах, а такж е 
тел в жидкости. В последние годы были проведены исс,ледова- 
ния и достигнуты определенные успехи в решении указанной
задачи [15 ]. ,

Один из эффективных сиосооов снижения коэффициента А. 
и гидравлического сопротивления трубопроводов — введение в 
поток жидкости весьма малых (от десятых до тысячных долей 
процента) добавок высокомолекулярных полимеров или по
верхностно-активных веществ (ПАВ). При э>гом происходит 
увеличение толщины пограничного слоя потока -  как ламинар
ного подслоя, находящегося у самой стенки трубы, так и пере
ходного слоя, расположенного между ламинарным подслоем и 
турбулентным ядром потока. По мере увеличения концентрации 
добавок (до определенного предела) толщина переходного слоя 
воарастает. Молекулы применяемых полимеров или ПАВ пред
ставляют собой весьма длинные молекулярные образования 
мицеллы длиной, в десятки, тысяч раз превышающей их попе
речный размер. Вблизи стенок мицеллы ориентируются преиму
щественно по направлению движения потока и образуют «гио- 
кую» поверхность, которая может изменяться волноооразно.

Добавки уменьшают градиент скорости вблизи стенок тру
бы но поверхность, создающаяся из молекул введенных доба
вок вблизи стенок трубы, способствует значительному ум^еньше- 
нию (в 4—5 раз) интенсивности пульсации поперечной состав
ляющей скорости, в результате чего уменьшаются касательные 
напряжения, а следовательно, и X. В потоках жидкостей с до
бавками переход от ламинарного режима движения к турбу.лен- 
тному происходат при знач^ениях числа Рейнольдса шраздо 
больших (до 10 раз), чем в потоках жидкостей без дооавок.

Оптимальная концентрация добавок для 
ляет 0 0 0 1 -0 ,1 % , для П А В - 0 ,1 ^ 1 %  и более. При этом коэф
фициент К и сопротивление трубопровода могут
ля 60_80%. Hei^oTopbie виды добавок высокомолекулярных
лимеров и ПАВ,' кроме снижения X, потерь напора и расходуе
мой на перекачку жидкости мощности, значительно увеличива
ют коррозийную стойкость трубопроводов.

Существенный недостаток полимерных добавок сравни 
тельно легкая их разрушаемость или, так  называемая, механи
ческая деструкция. Мицеллы, образующие пристенную пленку, 
под действием сил трения разрываются, и их гидродинами^ 

эффективность падает. Особенно велика » « Р " 
прохождении потоков жидкости с полимерными .добавками
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рез насосы и местные сопротивления, после чего* мицеллы у ж е  
яе восстанавливаются. Жидкость ж е с добавками мицеллообра
зующих ПАВ после такой деструкции быстро восстанавливает 
свою гидродинамическую эффективность, потому что форма ми
целл определяется в этом случае межмолекулярными электро
статическими силами, которые после устранения больших по 
значению механических сил воссоздают мицеллы в прежней
форме. '

Другой способ снижения гидравлического сопротивления 
трубопровода — температурное воздействие на его стенки или 
на сам поток жидкости. Известно, что при турбулентно-м режи
ме движения и гидравлически гладких трубах [см. рис. 5.8 (зо
на II} и формулу (5 .32)], а такж е при ламинарном режиме дви
жения [см. рис. 5.8, а  (зона /) и формулу (5.17)] К при увеличе
нии ¡Ке уменьшается. Достичь увеличения Ке при неизменных
о и й можно за счет снижения вязкости жидкости, что, в своЮ' 
очередь, может быть получено либо за счет повышения темпе
ратуры капельной жидкости (см. 1.2 ) или стенок трубопровода, 
по которому она движется, либо за счет охлаждения воздуха 
и других газов или стенок воздухопровода. При этом повышает
ся устойчивость ламинарного подслоя и увеличивается его тол
щина, что такж е способствует снижению К и потерь напора.

Третий способ снижения гидравлического сопротивления-— 
применение податливых, ограничивающих поток, поверхностей. 
Д ля этого в трубопроводах используют трубы из полимерных 
материалов, стенкам которых сообщаются колебания с опреде
ленными частотой и амплитудой в соответствии с характером 
пульсации, возникающей в жидкости. По данным опытов, сни
жение гидравлического сопротивления трубопровода с податли
выми стенками составляет 25—30%, а в перспективе может 
быть доведено до 50%.
5.6. Местные сопротивления.
Понятие об эквивалентной длине

К местным сопротивлениям относятся различные фасонные 
участки трубопровода или русла (колена, тройники, задвижки 
и др .), в которых жидкость движется неравномерно. В местах 
резкого изменения живого сечения или направления потока про
исходит отрыв потока от стенок и образуются, так  называемые, 
«застойные» или водоворотные зоны (рис. 5.9), что и является 
основной причиной потерь напора.

Потери напора в местных сопротивлениях [см. (5 .2)]

где — коэффициент местного сопротивления (прил, 4 ), зави
сящий, в основном, от вида местного сопротивления (конфигу-
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рации ег® проточной части), а такж е от Ке, если значения Ке 
достаточно малы [1 ]. Д ля различных местных сопротивлений 
определяют обычно опытным путем, а при расчетах пользуются 
данными приведенными в справочниках по гидравлике Напри
мер, наиболее полные данные приведены в книге И. Е. Идеда-

’’'Я гидравлическим сопротивлениям» и (М , 19/5), а такж е в [11]. V »
Длй снижения потерь напора местные сопротивления необ- 

^ д и м о  выполнять без острых, выступающих в поток, частей. 
Переходы от одного сечения к другому должны быть плавны
ми, без уступов, а повороты потока должны иметь закругления.

В гидравлике при вычислении общих потерь напора пользу
ются принципом наложения (сложения) потерь, т. е. суммиру
ют потери напора на всех последовательно включенных прямо
линейных участках и в местных сопротивлениях. Однако, этот 
метод справедлив то.дько в том случае, когда местные сопротив-

достаточном расстоянии друг от друга 
![/> (20-^50) ^ ], т .е . когда меж ду ними имеется прямолиней- 
лыи участок, на котором нарушенный после выхода из преды- 
дущег© местного сопротивления поток успевает принять перед 
следующим такой же вид, как  и перед предыдущим.

Примерами могут служить схемы различного соединения 
двух колен (рис. 5.10): в двух одинаковых коленах, соединен
ных по-разному и не имеющих прямолинейного промежуточного 
участка, потери напора при одинаковой скорости движения по
токов различны. Поэтому такие фасонные части трубопровода 
должны рассматриваться как  одно местное сопротивление, 
имеющее собственный коэффициент, о̂бщ.

Так как  влияние различных фасонных частей друг на друга 
изучено еще недостаточно, и значения о̂бщ для многих сочета
нии местных сопротивлений отсутствуют, при расчетах прихо- 
.дится пользоваться (с определенной погрешностью) принципом 
наложения потерь, например, при определении потерь напора 
в шахтном водоотливном трубопроводе, расположенном в насос» 
ной камере, где на коротком участке имеется целый ряд фасон
ных частей (задвижки, обратный клапан, тройники, колена) ̂  
а такж е в схемах объемного гидропривода и др.
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Рас, 5.10, Схемы соединения двух колен

У — &

Ж̂б
эк8

Рис, 6.11. Расчетная схема к определению эквивалентной длины трубопро
вода

Иногда при расчетах местные сопротивления условно зам е
няют прямолинейным трубопроводом эквивалентной длины 
(рис. 5.11).

Эквивалентной длиной (/») называется такая  длина прямо
линейного участка трубопровода, потери напора в котором 
равны потерям напора в данном местном сопротивлении при 
одинаковых расходах жидкости, т. е.

или
“ 2^ й 2 g 'дл»

01куда

(5.39)

Тогда общие потери напора в трубопроводе могут быть под
считаны следующим образом:

Я,

где I  ==/-)-/,
й ' й 2д ' й 2§ 

расчетная длина трубопровода.

(5.40)

П р и м е р. Определим показание манометра рм при расходе воды в 
трубопроводе (см. рис. 5.3, вариант 2) р  = 50 м^/ч. Длина трубопровода 1= 
= 120 м, высота А=960 мм, диаметр труб ¿= 1 0 0  мм, эквивалентная шеро
ховатость Дэ = 0,5мм, сумма коэффициентов местных сопротивлений 2^м=2,1.



Проведем в потоке два сёчения 1—1 и //—//. а такж е плоскость срав
нения 0—0. и запишем для этих сечений уравнение Бернулли:

— I -Ек. I ,  , Рг , . . .+ +  ̂ -¡- +  ̂ 2 + ■̂ пот 1-2-pg а«'
»1=Подставив в это уравнение a i= a 2 ==a,

-О, 2 2 “ - h и Нпот i — 2  ̂ //дл"Ь//м“  Я“" ~
d 2g 2g

Vi = V, 
,2

Pl =  Pa+pM. p2 =  pa,

получим

a t ) *  P a  4 -

—  Ч-0 !
РЯ

at)* Pa

Pu-=*9S ’>-~ +  Жи

2g p<e
- -  Л +

I Ф 
d 2g ■ +  Чы ‘ig ’

откуда

2g
- Л

Средняя скорость воды в трубопроводе 
4Q 4-50

- nd‘̂ : 3,14-0,12-3600 

а число Рейнольдса
1 ,7 7 -0 ,!Re: v d

0 ,01-10"« 177 ООО.

Поскольку Re>Re„¿=2320, режим движения воды по трубопроводу — 
турбулентный. Так как  НеАэ/й=177-,10з-0,5-10-»/0,1=885>500, то К нахо
дится в области вполне шероховатых труб (в автомодельной области), для 
которой справедливы формулы (5 ,33 )--(5 .36 ). Однако, в данном случае, 
учитывая качество внутренней поверхности трубы, воспользуемся формулой 
(5.34):

/'Дэ\«.2б ■ / 0,0005 26
=3 0,0293.= 0,11

0,1

Подставив заданные значения h, I, d, 2^м, а такж е полученные в ре
зультате расчетов значения v п к ь полученное выше уравнение, получим

Г/ 120 \ I 772
р „ =  1000-9,81 (0 ,0 2 9 3 — +  2 . l '  ’

0,1 2-9.81
■0,96 = 48 950 Па.

Вопросы для самопроверки

1. Какими формулами пользуются для вычисления потерь напора по 
длине и в местных сопротивлениях?

2. В чем суть опытов О. Рейнольдса и каковы  их результаты?
3. Определите режим движения жидкости по трубопроводу (рис. 5.12, а) 

диаметром ¿==50 мм, если уровни жидкости в трубках Я = 670 мм и А=230 мм 
вязкость жидкости 1,2 °ВУ.

(Ответ: турбулентный, так как  Не=17 800.)
4. В чем сущность ламинарного режима движения жидкости?
о. Какой вид имеет эпюра скоростей по сечению круглой трубы при 

ламинарном режиме движения?
6. Каковы основные закономерности ламинарного режима движения 

жидкости?
7. Как вычисляется коэффициент Дарси при ламинарном режиме дви

жения жидкости в трубах круглого сечения?

101



а

❖
м

Рис. 5.12. Расчетные схемы трубопроводов

8. Каковы условия возникновения и в чем сущность облитерации?
9. Определите высоту Н  уровня нефти в резервуаре (рис. 5 .12 ,6 ), вяз

кость которой 12°ВУ, относительная плотность б„ = 0,87, если через трубу 
внутренним диаметром 4 —81 мм и длиной /=30 м расход жидкости О т= 
= 100 т/ч. Коэффициент местного сопротивления входа в трубу принять
равным и = 0 ,5 .  /г. оо  ч

(Ответ: 2,2 м.)
10. В чем сущность турбулентного режима движения жидкости?
11. Что такое пульсация скорости и какова причина ее возникновения?
12. Что такое осредненная местная скорость и в чем ее отличие от 

средней скорости потока?
13. Какой вид имеет структура потока при турбулентном режиме дви

жения жидкости?
14. Какой вид имеет эпюра скоростей при турбулентном режиме дви

жения жидкости?
15. Что такое абсолютная и относительная шероховатость?
16. Какие трубы называются гидравлически гладкими, а какие шерохо

ватыми?
17. По каким формулам вычисляют коэффициент Дарси при турбулент

ном режиме движения?
18. Каковы зависимости потерь напора от скорости потока в гидравли

чески гладких и шероховатых трубах?
19. Какие пути снижения потерь напора на трение Вы знаете?
20. В чем сущность принципа наложения потерь напора и каковы ус

ловия его применения?
21. Что такое эквивалентная длина и как  ее вычислить?
22. Определите длину трубопровода / (рис. 5 .12 ,в ), состоящего из не

новых стальных бесшовных горячедеформированных труб наружным диа
метром а!н= 121 мм с толщиной стенки 6= 6  мм, если по нему на высоту 
Я = 120  м перемещается расход воды С = 60 м^/ч. Сумма коэффициентов 
местных сопротивлений Е^м=4,2, показание манометра рм=1,25 Па.

(Ответ; 1=185 м.)

6. Д ВИ Ж ЕН И Е Ж ИДКОСТИ ПО ТРУБОПРОВОДАМ 
И В ОТКРЫТЫХ РУСЛАХ

Все трубопроводы можно разделить на простые и сложные. 
Простыми являются трубопроводы, состоящие из труб одинако
вого диаметра и не имеющие по пути ответвлений (например,
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Рис. 6.1. Расчетная схема для определения лотерь напора в простом трубо-

шахтный водоотливный трубопровод), а сложными — все ос
тальные трубопроводы, состоящие из простых, соединенных тем 
или иным образом (например, шахтный пневматический трубо
провод, городской водопровод и др .).

С гидравлической точки зрения различают такж е короткие 
и длинные трубопроводы. К коротким трубопроводам относятся 
такие, в которых потери напора в местных сопротивлениях со
ставляют более 5—10% от потерь напора в прямых участках 
трубопровода (всасывающие трубопроводы насосных установок, 
гидролинии гидроприводов и др .), к длинным — такие, в кото
рых потери напора по длине настолько превышают местные 
потери напора, что последними можно пренебречь (без ущерба 
для точности расчета) или принять их ориентировочно равными 
5—10% от потерь напора по длине.

В зависимости от рода перемещаемой жидкости разли
чают водопроводы, нефтепроводы, газопроводы, маслопроводы 
и т. д.

6.1. Простой трубопровод. Обобщенные параметры

Рассмотрим простой короткий трубопровод (рис. 6 . 1), состоя
щий и| ряда прямолинейных участков и местных сопротивле
ний, и подсчитаем в нем потери напора. Д ля этого воспользуем
ся принципом сложения потерь:

Ппох — Н  Щ11 +  Ям1 Н-Ядл2 4 - Ям2 4 - Ядлз=

й +  к- <1

Вычисление потерь напора этим методом очень громоздко 
и занимает много времени, особенно если трубопровод состоит 
из большого числа участков.
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Выразим в полученном выражении скорость через расход; 
v — 4:Q|nd'■̂ . Тогда, после преобразования получим

2^ d 2g '

Выражение, стоящее в скобках, называется сопротивлением 
трубопровода и обозначается а. Размерность [а ] = L“ '^T  ̂ При 
турбулентном режиме движения и гидравлически шероховатых 
Трубах (при квадратичном законе сопротивления) для данного 
трубопровода а = const. Тогда уравнение (6.1) можно записать:

Я „ „  = а д 2, (6 .2 )

Обозначим 
8 8

где Лдл — единичное сопротивление по длине (сопротивление 
прямой трубы длиной 1 м ); Л„ — единичное местное сопротивле
ние (сопротивление фасонной детали), для которой ^м= 1. 
Тогда

Япот =  (¿4дяХ/+ЛмБ^м) Q^. (6.3)

Величины Лдл и Лм, обобщающие ряд величин, называются 
обобщенными параметрами. Их размерности: [Лдл]=Ь-®Т^ 
[Лм] -  L-5T2, При расчетах трубопро'водов значения Лдл и Лм 
выбирают из справочных таблиц (прил. 5).

Иногда при расчетах пользуются обобщенным параметром 
несколько иного вида. Заменим в уравнении (5.40) скорость 
расходом:

Обозначим вы раж ение]/  = К — расходная характеристи-

ка трубопровода. Тогда

(6 .4)

Из приведенных выше выражений для единичных сопротив
лений видно, что К^^1/Лдл. Размерность расходной характери-
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стики [/<■] = ¿ 3 7  1. Д ля расчетов значения такж е выбирают 
из таблиц (см. прил. 5).

Заменив в уравнении (6.4) l-{-l  ̂=  L и учитывая, что из урав
нения (4.29) H „ o t I L  =  í ,  получим формулу проф. Б. А. Бахмете- 
ва: Q=JCÍt.

Потери напора в длинных трубопроводах могут быть вычис
лены значительно проще:

Нцот= и л и  Нцот — LQ^IK ,̂ 
где ( l ,0 5 - f - l , l) í .

6 .2 . Напорные характеристики трубопроводов

Д ля перемещения жидкости в простом трубопроводе (см* 
рис. 6 .1) от его начала до конца необходимо не только преодо
леть гидравлические сопротивления (потери напора), но и под
нять жидкость на определенную высоту Az—zi—Zi, а такж е 
преодолеть имеющееся в конце трубопровода противодавле
ние р 2.

Составим уравнение Бернулли для сечений потока /—/ я 
Я —II относительно принятой плоскости сравнения, след кото
рой на схеме — линия О—0:

I Pt I ^ __ I Р2
2^ V 2g

Так как  в простом трубопроводе V\~V2, а следовательно 
и a i = « 2, напор, который необходимо создать в  начале трубо
провода тем или иным способом (насосом, давлением газа, вы
сотой уровня в питающем баке и др.) для перемещения опреде
ленного расхода жидкости по этому трубопроводу от сечения
I—/ до сечения II—II,

Я „о .р  =  +  А г - f  +  А г . f  aq\
9S pe pg

Полученное уравнение называется уравнением напорной ла- 
рактеристики трубопровода, а график зависимости между Я^тр 
и построенный по этому уравнению, — напорной характери
стикой трубопровода. Для решения целого ряда практических за
дач особенно важно знать напорные характеристики трубопро
водов в установках с насосной подачей жидкости. Например, 
в горной промышленности — это водоотливные трубопроводы, 
вентиляционные сети, вентиляционные трубопроводы местного 
проветривания.

Рассмотрим простой трубопровод насосной установки 
(рис. 6 .2 ,а ) . Д ля определения напора, необходимого для пере
мещения жидкости в этом трубопроводе, воспользуемся уравне
нием Бернулли. Проведем плоскость сравнения 0—0 и сечения
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Рис. 6.2. Расчетная схема простого трубопровода насосной установки (а) и его 
напорная ха!рактеристика (б)

/, II, III И IV. Обозначим абсолютное давление на входе в тру
бопровод Рн, на выходе из трубопровода — рк, а расстояния от 
плоскости сравнения до поверхности жидкости в нижнем резер
вуар е— Яве (геометрическая высота всасывания) и до поверх
ности жидкости в верхнем резервуаре— //« (геометрическая 
высота нагнетания). Сумма этих двух высот называется геомет
рической высотой Яг = Явс+Ян. В общем случае геометрическая 
высота — это разность отметок уровней жидкости в местах вхо
да и выхода ее из трубопровода.

Полный напор, необходимый для перемещения жидкости по 
трубопроводу (подъема ее, преодоления противодавления и со
противлений в трубопроводе), создается в данном случае насо
сом и может быть выражен разностью полных напоров в сече
ниях III и II (на выходе из насоса и входе в насос):

Я  = Я з - Я 2. (6 .6 )
Составим уравнение Бернулли для сечений трубопровода II 

и I, III и IV:
Hi — Н\ Япот 1—2»
Я з  =  Я 4 +  Я п о т  3 - 4 .

В свою очередь,

Я ,:

Hv

aip\ P i

2g

2g

2l==- P h

P4

Pg
■24 =

2Я
W“k- P k

Ч PU
+  Я ,.

(6.6)

(6.7)

(6.8) 

(6.9)
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Подставим уравнение (6 .8 ) в (6 .6 ) ,  уравнение (6.9) в ( 6 .7 ) ,  
а затем преобразованные уравнения (6 .6 ) и (6 .7 )— в (6.5), 
В результате получим:

Учитывая, что Явс+^^н = Яг — геометрическая высота, 
а Япoтl-2+Япoтз-4 = Я„oт = flQ' — общие потери напора в трубо
проводе, запишем уравнение напорной характеристики трубо
провода в общем виде;

Я  =  + Я , +  аС2. (6 . 10)

Из полученного уравнения видно, что полный напор расхо
дуется в трубопроводе на преодоление статического противо
давления (рк—ри)1{рё)у подъем жидкости на высоту Яг и пре
одоление сопротивлений Япот = йС^- Первым членом уравнения
(6 .10) ввиду его малости при расчетах обычно пренебрегают, 
следовательно, Я =  (рк—Рн)/(рё^)+Яг+вР^- Построив график 
этой зависимости, получим напорную характеристику данного 
трубопровода (рис. 6 ,2 , 6 ).

Рассмотрим схемы различных трубопроводов и составим для 
них уравнения напорной характеристики.

1, Шахтный водоотливный трубопровод (рис, 6 .3 ,а ) ,  по ко
торому вода из подземного водосборника выдается насосом на 
поверхность.

Так как  р н «р к= р а , уравнение напорной характеристики тру
бопровода [см, (6 .10)]

Я = Я г + а а 2. (6 -11)
2. Горизонтальный трубопровод (рис, 6 ,3 ,6 ), по которому 

насос подает воду из открытого резервуара в паровой котел, 
избыточное давление пара в котором равно р„,

В этом случае Яг =  0, а (рк^ри)/(рё') =  [(Рм+Ра) Р а \ 1 р ё ~  
=рм/р§), следовательно, уравнение напорной характеристики

Я = р „ / (р ^ )+ ад 2. (6 -12)
£  Шахтный пожарно-оросительный трубопровод (рис. 6.3, в ), 

по которому вода с поверхности подается в шахту.
Так как р к«Р н  = Ра, а Я г « —Яш, уравнение напорной харак

теристики
Я — Яш+аС^.
4, Трубопровод, по которому вода подается насосом сначала 

в батареи отопительной системы, а затем — в бак, расположен
ный в верхней части здания (рис, 6 ,3 ,г ) . Из бака вода снова 
поступает в насос,
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Рис. 6.3. Схемы и напорные характеристики различных трубопроводов

В этом случае Нг = 0, так как =  а H„ = h, рк=рп =  р̂ , 
следовательно, уравнение напорной характеристики

H = aQK ' (6.14)

5. Д ля сифонного трубопровода (рис, 6 .3 ,5 ) уравнение на
порной характеристики имеет такой же вид, что и (6.14), но 
в этом случае Н — это напор, создаваемый разностью уровней 
в резервуарах.

Сифон представляет собой самотёчный трубопровод, часть 
которого расположена выше питающего его резервуара. Особен
ности такого трубопровода: давление по всей его восходящей 
линии и по части нисходящей линии меньше атмосферного; для 
того чтобы по сифону началось движение жидкости, необходимо
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весь его объем заполнить жидкостью; давление в верхней точке 
сифона не должно быть меньше давления насыщенных паров 
жидкости при данной температуре, так как  в противном случае 
там  могут возникнуть кавитация (см. 1.2 ) и разрыв сплошности, 
в результате чего движение жидкости по сифону прекратится.

Уравнение напорной характеристики шахтной вентиляцион
ной сети такж е аналогично уравнению (6.14).

По уравнению можно построить саму напорную характери
стику трубопровода, т. е. изобразить графически зависимость 
между расходом и напором в трубопроводе. Из уравнений
(6.10) — (6.14) видно, что характеристики приведенных трубо
проводов представляют собой квадратичные параболы с верши
нами, лежащими на осях ординат (см. рис. 6 .3 ).

На самом деле, напорная характеристика имеет более слож
ный ША-— H = amQ"̂ , так  как при очень малых расходах жид
кости, когда в трубопроводе — ламинарный режим движения, 
это вначале — прямая, а затем — кривая с показателем степе- . 
ни т  для расхода Q (причем 1< т < 2 ) и, наконец, при значи
тельных расходах жидкости, когда в трубопроводе — турбулент
ный режим, а трубы являются гидравлически шероховатыми,—■ 
это Квадратичная парабола (см, 5,5,4),

Однако, при расчетах трубопроводов (водопроводов, пневма
тических воздухопроводов, вентиляционных сетей и др.) прихо
дится иметь дело, как правило, только с последним участком 
кривой, поэтому условно принимаем, что вся кривая — это квад
ратичная парабола.

П р и м е р .  Построим характеристику шахтного водоотливного трубо
провода (рис, 6.4, а ) , собранного из стальных электросварных прямОШОЁЩл■: 
труб с наружным диаметром ¿„ = 219 мм и толщиной стенки 6 = 5 мм. Длина 
трубопровода /=350 м, геометрическая высота всасывания Нж=В  м, геомйт 
рическая высота нагнетания Я„= 277 м, сумма коэффициентов местных со
противлений 2^м=26.

Уравнение напорной характеристики рассматриваемого трубопровода 
имеет вид (6.11);

где Яr=Я„c-|-Я„ = 3-f277= 280 м.
Расчетный диаметр трубопровода (см. 5.5.4)
¿р=йг„ — 26 — 0,001=0,219 — 2-0,005 — 0,001 = 0,208 м.

Коэффициент Дарси по формуле Шевелева (5.35)

0,021 0,021 
------- е=— -̂------ =3 0,0336.

0.208»,8

Вычислим по формуле (5.36) эквивалентную длину трубопровода:

4  = - т ^ ^ р = - ^ 0 ,2 0 8 = 1 6 1  м.
%  ̂ 0 ,0336
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Рис. 6.4. Расчетная схема шахтного водоотливного трубопровода (а) и его 
напорная характеристика (б)

Сопротивление трубопровода 
Л -/ э  2 5 0 +  161

0,14
3650 с*/м»,

где Д2=0,15 м®/с2 — расходная характеристика в квадрате, взятая из таб
лицы обобщенных параметров (см. прил. 5).

Следовательно, уравнение напорной характеристики —
Я = 280+3650 • (3̂  = 280+0,0002820,2.

Задаваясь определенными значениями расхода С ,, вычислим напор Я :
Сч, м^ч ................................................................................. О 100 200 300 400
Я , м . . . . ......................................................... 280 283 291 305 325
По этим данным построим характеристику трубопровода (рис. 6 .4 ,6 ) .

6.3. Основы технико-экономического расчета трубопроводов

Наиболее часто при проектировании трубопроводов определяют 
необходимые диаметр труб и напор насоса (или высоту водо
напорной башни) по известным расходу жидкости Q и д)1ине 
трубопровода I.

Из уравнения (6.4) видно, что при определенных I и Q 
с увеличением й (следовательно, с увеличением К^) уменьша
ются потери напора, а, значит, и требуемый напор, что, в свою 
очередь, приводит к уменьшению мощности привода насоса и 
снижению расхода электроэнергии на перекачку жидкости.
ПО



с  другой стороны, увеличение й влечет за собой повышение ка 
питальных затрат на сооружение трубопроводов. Поэтому во
прос о выборе рационального диаметра трубопровода для кон
кретных условий должен решаться на основании технико-эко
номического расчета. Д ля этого, задавшись рядом стандартны}? 
значений диаметра трубопровода, вычисляют для каждого в а 
рианта приведенные затраты
о Щ З-ЕЖ +С ,

где £н — нормативный коэффициент сравнительной эффектив
ности; /С— капитальные затраты на приобретение необходимого 
оборудования, его монтаж и транспортно-заготовительные рас
ходы, а такж е на строительные сооружения; С — годовые экс
плуатационные расходы, в которые входят стоимость электро
энергии, обслуживания, вспомогательных материалов, ревизий 
и наладок, а такж е амортизационные отчисления, для каж до
го вида оборудования и строительных сооружений, равные про
изведению соответствующих капитальных затрат и гюрмы амор
тизационных отчислений для данного вида оборудования.

\С экономической точки зрения эффективным является вари
ант трубопровода с минимальными приведенными затратами. 
Параметры такого трубопровода (диаметр, скорость жидкости, 
гидравлический уклон и др.) называются оптимальными и опре
деляются аналитическим или графическим (рис. 6 .5 ) способа
ми (последний — наиболее наглядный).
,1 Зная й?опт, а такж е Q и I, нетрудно вычислить потери напо

ра Япот и необходимый напор Я  в трубопроводе, создаваемый 
насосом [см. уравнения (6.3), (6 .4), (6 .10)].

При большом числе вариантов определение оптимального 
диаметра трубопровода изложенным выше методом слишком 
громоздко, поэтому в настоящее время в проектных организа 
циях такие расчеты выполняют, как правило, с помощью ЭВМ 
Д ля этого разработаны соответствующие алгоритмы и програм 
мы для типовых схем трубопроводов различного назначения

Д ля ориентировочных расчетов можно пользоваться значе
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а . а . в  'Л а, Q,

a r W

Рис. 6.6. Схемы и напорные характеристини трубапроводов, соединенных по
следовательно (а, б) и параллельно (в, г)

ниями оптимальных скоростей Оопт или гидравлических уклонов 
¿опт,, которые установлены для трубопроводов различного назна
чения на основании обобщения технико-экономических расчетов 
аналогичных трубопроводов. Например, для шахтных водоот
ливных трубопроводов, проложенных в вертикальных стволах 
глубиной 400— 700 м, Оопт =  2-+2,5 м/с.

Зная Q и Уопт, можно найти оптимальный диаметр: йопт =  
“ У4р/(лУопт). Выбор труб для проектируемого трубопровода 
производят по действующим ГОСТам на трубы в зависимости 
от диаметра трубопровода, расчетного давления в нем и условий 
его эксплуатации. Например, для прокладываемого внутри 
зданий и сооружений трубопровода, давление в котором до
1 МПа, рекомендуется применять стальные водогазопроводные 
трубы (ГОСТ 3262— 75), а при более высоких значениях давле
ния — стальные электросварные и горячедеформированные 
(ГОСТ 8732— 78/) трубы.

Следует отметить, что в ГОСТах на стальные трубы приве
дены наружные диаметры труб, поэтому полученный в резуль
тате расчета диаметр йопт =  йр следует увеличить на удвоенную 
толщину стенки трубы (28), определяемую в зависимости от ма
териала труб и расчетного давления, а также на величину 
уменьшения внутреннего диаметра вследствие коррозии и отло
жений (k), принимаемую в зависимости от назначения трубо- 
проаода и условий его эксплуатации по отраслевым норматив
ным материалам (например, для водопроводов, fe==l мм), т .е . 

26'4'й,
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6.4.1. Последовательное соединение трубопроводов

Рассмотрим сложный трубопровод (рис. 6 ,6,я), который состоит 
из трех простых трубопроводов, соединенных последовательно. 
Сопротивление каждого равно соответственно Сь аг, аз.

На основании уравнения неразрывности потока расход жид
кости по каждому участку трубопровода одинаков и равен Q, 
а потери напора в них [см. формулу (6 .2 )]:

Я п о т 1 = Я 1 Р 1 ^ ,  Япот2 =  Й2<92^, H„o■rЗ =  asQя^■
В соответствии'с принципом наложения потерь общие поте

ри напора в рассматриваемом трубопроводе
Яв(,т =  Я п о 11 +  Я ж ,т 2 +  Я « о т з =  (а ,  +  а 2 +  а з ) а * ,  ( 6 . 1 Б ) '

Таким образом, сопротивление сложного трубопро)Юда при 
последовательном соединении труб увеличивается и в общем 
случае

 ̂ С6Л6)
" ■ I

Характеристику такого сложного, трубопровода можно по
строить непосредственно по уравнению (6.10), 1И)дстапляя в не
го а из формулы (6,16), или графически — путем суммирования 
ординат напорных характеристик отдельных участков 
вода при одинаковом расходе Q в каждом из инх (рис. о ,о ,о ).

6.4.2. Параллельное соединение трубопроводов

Рассмотрим сложный трубопровод (рис. 6.6, е ), который состоит 
из трех простых трубопроводов, соединенных параллельно. 
Пусть сопротивление каждого трубопровода равно тоответствен- 
но а, аг, аз, а расход жидкости — соответственно Уь

На основании уравнения неразрывности потока общии рас
ход жидкости по такому трубопроводу

д  =  <31-К32 +  С з ,

а потери напора, в каждом трубопроводе в соответствии с фор
мулой (6.2):

Я „ o т , = a , Q l ^ ,  

Я „ о х 2 ,=  Й 2а2^

Япотз =  азаз^
Потери напора в каждом простом трубопроводе, а также 

общие потери напора в рассматриваемом сложном трубопрово-

6.4, Сложные трубопроводы



де равны разности полных напоров в сечениях А и В:

Н а  Н в ~  Н п о т 1 ~  Я п о т 2 , ~  Я п о т З  “  Н п о т *

Из уравнений (6.18) — (6.20) следует, что
2̂ _ - | / " ^  Qa 

Q2 у  аг ’ Qa V аа ’ Сх
Определив по формулам (6.18) — (6.20) расход $  в каждой 

простом трубопроводе и подставив их в уравнение (6.17), по
лучим общий расход жидкости по трубопроводу

~\/^пот 2

(6.21)

(6.22)

У н ,ПОТ 1 У яп
Уа, У  «8

-|/я пот*Уйг у а г  Уа» )
Тогда потерй напора в рассматриваемом трубопроводе

^ПОГ — 1 У ^  ' У^г ' У % 7
Таким образом, сопротивление сложного трубопровода, со-

соединенных параллельно,стоящего из нескольких простых, 
уменьшается и в общем случае

/П , \-2

1 у ^
(6.24)

Характеристику такого сложного трубопровода можно по
строить непосредственно по уравнению (6.10), подставляя в не
го а из формулы (6.24), или графически — путем суммирования 
абсцисс напорных характеристик отдельных простых трубопро
водов при одинаковом напоре Я  в каждом из них (рис. 6 .6,г).

П р и м е р .  Определим расход воды Q по сложному трубопроводу 
(рис. 6.7), состоящему из трех простых трубопроводов длиной соответствен
но /[ =  80 м, ¿2=240 м, /з= 2 60м , с наружными диаметрами труб ¿«1 —273 мм, 
¿ „2 = 12 1  мм, (гнз=140 мм и толщиной стенок труб 61 =  6 мм, 62= 63= 3,6 мм. 
Высота уровня воды в резервуаре Я = 4 0  м. Местными сопротивлениями 
пренебречь.

В самотечном трубопроводе потери напора равны разности уровней 
жидкости во входном и выходном сечениях, т. е, Яя9т= Я .
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Потери напора при последовательно-параллельном соединении трубо
проводов в соответствии с (6.15) и (6.23) могут быть вычислены по фор
муле

1 . 1
Я п

У аг 1/й!з /
Так как местными сопротивлениями, можно пренебречь, сопротивление 

каждого простого трубопровода может быть найдено по одной из формул: 
а=Адл/ или а = / / / ( 2.

Таким образом, расход воды по рассматриваемому сложному трубо
проводу

Я

«1 +

Я

д̂л
Т /^ д л  2̂ 2 1 / Лдл 8̂ 3

Значения единичных сопротивлений по длине Лдл для различных участ
ков выберем из таблицы обобщенных параметров (см. прил. 5), в зависи
мости от йр: ¿р1 =  261 мм, йр2=113 мм, ¿рз=132 мм. Тогда

/  40
(2 1 /  ----------------- ;....... ................. ...........  =0.0734 м8/с=264 м®/ч.

V  2 ,1 9 -8 0 +  (1 /1 /1 8 1 -2 4 0 +  1/У 79,5-260)"^

Проверка. Найдем расход и скорость воды на отдельных участках тру
бопровода.

О, =  0  =  0,0734 м»/с; » 1= 4(3 ,/(яс(2р,) =
, =4-0,0734/(3,14-0,26Р) =  1,37 м/с.

В соответствии с формулами (6.22) 02/С2з=Уаз/а2- Но так как С?з= 
=  01— 08. то

02( Ох —- Оз) г=| У Л дд 3/3/ ( Лдл 2̂ 2) •

Подставив значения, получим уравнение

02 !== 1 /7 9 ,5 -26 0 /(18 Ь  240)- (0,0734 ~  02) 0,6898 (0,0734 -  О2) , 

откуда 02 =  0,03 мVc. Тогда Оз =  0,0434 м^с- 
'у2=402/{яй% 2) =4-0,03/(3,14-0,1132) = 3  м/с,

Уз=40з/(яй(2рз) =4-0,0434/(3,14-0,132“) =3,17 м/с.

Так как на всех участках трубопровода у> 1,2  м/с, значения Лдл были 
приняты правильно, следовательно поправки в расчет вводить не нужно.

6.4.3. Трубопровод с путевым расходом жидкости
Трубопроводом с путевым расходом  жидкости называется такой 
трубопровод, из которого жидкость раздается в ряде пунктов 
по его длине. При большом числе таких пурктов можно с доста
точной точностью считать, что разбор жидкости осуществляется

а* ■ » 5
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Рис. 6.8. Схема трубопровода, с тран
зитным и путевым расходами

гттттттт
равномерно по длине с интенсивностью д =  единица измере
ния которой {М^С)-М“ ‘ .

Рассмотрим общий случай, когда в трубопроводе кроме рав
номерного путевого расхода Qп =  ql имеется также транзитный 
расход Qr, забираемый в самом конце трубопровода (рис. 6.8). 
При этом общий расход жидкости, поступающей в трубопровод,

Q,=Qт +  Си =  Q̂  ~Ь
Задача сводится к определению потерь напора в трубопро

воде, но в отличие от предыдз?щих случаев в рассматриваемом 
трубопроводе расход жидкости является переменным.

Выделим на некотором расстоянии х от начала трубопрово
да бесконечно малый участок длиной 6х, расход по которому 
можно считать постоянным и равным Qx — Qr +  q {l— х ). Потери 
напора на этом участке определим по формуле (6.4):

--- -дл;'.

Примем, что по длине трубопровода /С2 =  сопз1, тогда, проин
тегрировав полученное выражение в пределах от О до I, полу
чим общие потери напора во всем трубопроводе:

I / I
. 1 Г 1

с1Я„„„ =  ]  Ют +  9 л:)]'“* йх =^пот X

X iQ r +  2(3^ ( 1 - х )  +дЦ1~^хГ]йх== 1

~ 2 Q ,q ^  +  q \ x ^ ■ 2 Q ,q ^  +  q‘

x {Q .^ l+ 2 Q Ж ^ ■ ~ ~ Q M  +  Q:^nl-

X»
3

с у

Q\x +  2Q,Q,x^ 

1
/С* X

или

Я ,по'т ' Q ^ + Q r Q u + ^ ' (6.25)

где §з =  1/С?т^+С?тУп+Уп^З — эквивалентный расход в конце 
трубопровода, при котором потери напора получаются такие 
же, как при транзитном Qr и путевом расходах,
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Если транзитный расход в трубопроводе отсутствует (Qt — 
=  0), то непрерывное питание эквивалентно питанию, сосредото
ченному в конце трубопровода, с расходом Qs =  Qn/i^i5iO,58 Q„.
6.5. Основы расчета газопроводов

По сравнению с движением капельных жидкостей движение 
газов имеет ряд особенностей, обусловленных различием физи
ческих свойств жидкостей и газов (в частности, зависимостью 
плотности газа от давления и температуры).

Изменение удельной энергии газа на элементарном участке 
газопровода длиной di, можно выразить уравнением

Пренебрегая в этом уравнении изменением удельных кине
тической энергии и энергии положения, которое намного меньше 
изменения удельной энергии давления, и принимая для элемен
тарного участка р =  const, получим

В соответствии с уравнением неразрывности для газов (3.23) 
для газопровода постоянного сечения t» =  t>ipi/p, тогда

1 » 61 0*1 v\
(6.27)

В этом выражении и в последующих индекс 1 обозначает пара
метры газа в начале газопровода, индекс 2 — параметры в кон
це трубопровода. Текущие параметры — без индекса.

При отсутствии тепловой изоляции газопровода (что харак^ 
терно для шахтных пнавматических и дегазационных трубопро
водов) и при изменении скорости газа в нем по длине не более 
чем в два раза температура газа по всей длине газопровода 
остается практически одинаковой (T ^ co n s t)  и примерно рав
ной температуре окружающей среды, т. е. в газопроводе имеет 
мест^ изотермический процесс. При Г =  const в соответствии с 
уравнениями состояния газа (1.4) или (1.5) можно записать: 
p/p =  pi/pb откуда p =  pip/pi. Подставляя значение р в уравнение 
(6.27), получим

(6.28)

В общем случае k = f(R e , A/d), где Re-=vd/v=pvd/n, =  4Q„/ 
/  {\ind). Принимая для Данного трубопровода' одинаковую отно
сительную шероховатость труб {Ajd) и учитывая, что при изо
термическом процессе температура газа является постоянной
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(следовательно, при данном массовом расходе Qm число Рей
нольдса Ке также постоянно, несмотря на изменение скорости 
движения газа и его плотности), коэффициент Дарси % можно 
считать одинаковым по длине газопровода. Тогда, интегрируя 
уравнение (6.28) в пределах от О до I (правую часть) и от рх 
до р2 (левую часть), получим

2 2 й 2 

или после преобразования,

(6.29)

Представим левую часть уравнения (6.29) в следующем виде;
р\ —  P h  (Pi —  Pi) (pi +  Рг) __ Pi —  P2 

2pi 2pi 2
Ap\

P i—Рг

2 -
Pi

Тогда падение давления в газопроводе длиной / и диаметром d

Полученное уравнение отличается от формулы Д арси —■ 
Вейсбаха для несжимаемой жидкости (5.3) только множителем 
2 /(2— Aplpi). Заменив в уравнении (6.30) скорость массовым 
расходом из уравнения (3.13), т. е. vi == Qт/(pi&i) =^Qml(pind^), 
получим

4 - -------- (6-31)
2--^p|Pl

При расчете газопроводов и воздухопроводов следует разли
чать два возможных случая движения по ним газа;

при небольшом относительном изменении давления (A p /p i)X  
Х 1 0 0 % < 4 ч -5 7 о  (например, движении воздуха в шахтной вен
тиляционной сети или в вентиляционных трубопроводах мест
ного проветривания). Тогда, с достаточной для практики точ
ностью (2 -ь2 ,5% ), МОЖНО! пренебречь сжимаемостью газа, т. е. 
считать его плотность р =  (pi-f-p2)/2 =  const и пользоваться обыч
ной формулой Дарси —̂ Вейсбаха;

при значительном относительном изменении давления 
(A p ^ i) • 100% > 4 + 5 %  (например, в шахтных пневматических 
и дегазационных трубопроводах). Тогда пренебрегать сжимае
мостью нельзя, а падение давления следует определять по фор
муле (6.30) или (6.31).
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Рис. Равномерное движение жидкости в открытом русле

Решая уравнение (6.31) относительно Qm, можно получить 
формулу для определения расхода газа:

Г  П.Л р \  — р^2 ^
Q„ 1 /  Р1̂

■ у  т г Р1
На практике чаще всего приходится определять не расход 

газа, а подбирать диаметр труб газопровода по известным рас
ходу и падению давления. Эта задача решается следующим об
разом: весь газопровод разбивают на простые участки; задают
ся допустимым падением давления от вакуум-насоса или ком
прессора до наиболее удаленной скважины или потребителя 
сж атого воздуха (Аробщ); находят допустимое падение давле
ния на данном участке, Аруч =  Аробщ^уч//общ; определяют конеч
ное давление на участке Р2= Р 1— Аруч, а затем по формуле 
(6.33), полученной из (6.32), вычисляют требуемый диаметр 
трубы

{Р2/Р1 Г]
(6.33)

6.6. Равномерное движение жидкости в открытых руслах

Движейие жидкости в открытых руслах, а также в трубах, час
тично заполненных жидкостью (безнапорное движение), харак
теризуется наличием свободной поверхности потока, давление 
на которую равно атмосферному.

Расёмотрим установившееся равномерное движение жидко
сти в открытом русле (лотке, канале), имеющем уклон дна е’д 
(рис. 6.9, а ), и составим для сечений этого потока I— I и II— II 
уравнение Бернулли:

, Р1 I -  . I Р1 > „  , ггГ^1 “  +  +^2-Г  Лпот 1-2-
ре
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при равномерном движении V¡ =  V2 и h y ^ h z  , следовательно, 
pi =  p^-\-pghx -и p i+ p gh i  также равны между собой, поэтому

Zi Z% — Ниот  I~2j

■йли, разделив обе части уравнения на I, получим

k = i ,
т. е. при безнапорном равномерном движении уклон дна равен 
гидрайлическому уклону.

Закон распределения скоростей по живому сечению откры
того русла весьма сложен и зависит как от режима движения, 
так и от формы поперечного сечения русла. Обычно течение 
Жидкости в открытых руслах имеет турбулентный характер. 
Многочисленные измерения (в реках, каналах и др.) показыва
ют, что скорость потока максимальна не на поверхности, а на 
глубине, равной (0,2ч-0,3)/г от свободной поверхности. Средней 
же скорости поток Достигает на глубине примерно 0,6h, причем 
HnoB?=sí (0,9-f-0,95)«max, 3 ü»  (0,75-^0,8)«max- Пример-ная эпюра 
скоростей по вертикали, проведенной в середине живого сече
ния потока, приведена на рис. 6,9, б.

Основной расчетной формулой для безнапорных потоков яв
ляется формула Шези (5.5):

v = -C y i R

или

Q ^ C (o V I r , (6.34)

где С — коэффициент формулы Шези, определяемый при квад
ратичном законе сопротивления по формуле (5.37) или по дру
гим формулам, аналогичным ей.

Анализируя формулу (6.34), видим, что с точки зрения гид
равлики наиболе,,е рациональное сечение канала со, т. е. сечение, 
для которого при прочих равных условиях (уклоне дна, площа
ди поперечного сечения, шероховатости стенок) обеспечивается 
Наибольший расход жидкости,— это сечение, имеющее макси
мальный гидравлический радиус i?max или (при заданном со) 
минимальный смоченный периметр

Из геометрии известно, что из всех равновеликих фигур наи
меньший периметр имеет круг, следовательно, с гидравлической 
точки зрения наиболее рациональной формой сечения канала яв
ляется полукруг. Однако, на практике прокладка каналов та
кого сечения связана со значительными техническими трудно
стями и большими затратами. Поэтому каналы обычно имеют 
трапецеидальное сечение.
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1. Как можно классифицировать трубопроводы?
2. За счет чего восполняются потери напора н простом самотечном 

трубопроводе? г г
л' каких факторов зависит сопротивление трубопровода?
4. Какая связь существует между потерями напора и сопротивлением 

трубопровода?
5. Как можно вычислить потери напора, используя обобщенные пара

метры? ^
6. Приведите уравнение напорной характеристики трубопровода в об- 

щем виде. Объясните физический смысл членов этого уравнения.
7. Какой вид имеют уравнения напорных характеристик водоотливного 

трубопровода и вентиляционной сети шахты? Как их выразить графи-

8. В ч^м заключается технико-экономический расчет трубопровода?
а. Как определить общее сопротивление трубопровода при последова

тельном и параллельном соединениях двух простых трубопроводов?
ш. к,ак графически построить суммарную характеристику двух простых 

трубопроводов, соединенных последовательно, параллельно?
И. Какие величины входят в формулу Шези?
12. Какой вид имеет эпюра скоростей в поперечном сечении открытого 

русла по вертикали при равномерном движении жидкости?
1 /  форму имеет рациональное сечение открытого русла?
14. Определите длину / простого самотечного трубопровода, идущего от 

резервуара водонапорной башни вертикально вниз до земли, а затем гори
зонтально по земле, если наружный диаметр неновых стальных электм- 

труб ¿ „= 2 1 9  мм, а толщина их стенок 6 = 5  мм. Вы- 
1?   ̂ уровня воды в резервуаре до оси горизонтальной части трубопровода

.(Ответ: /= 3 6 8  м.)

Вапроеы ддя сашопрогери

7. НЕУСТАНОВИВШЕЕСЯ НАПОРНОЕ ДВИЖЕНИЕ ЖИДКОСТИ

7.1. Общие сведения

При 'неустановивщемся движении жидкости все параметры по
тока изменяются во времени. В общем случае решить диффе
ренциальные уравнения, описывающие физические процессы при 
неуст^новившемся движении, невозможно вследствие сложно
сти структуры потока и отсутствия надежной связи между мас
сами отдельных элементов. Поэтому следует рассматривать два 
случая такого движения:

неустановившееся плавно изменяющееся напорное движение 
жидкости, при изучёнии которого можно использовать простей
шую параллельно-струйную модель, пренебрегая сжимаемостью 
жидкости и упругостью стенок труб, а также принять, что в 
определенный момент времени расход жидкости вдоль трубы 
постоянен, и, следовательно, справедливо уравнение неразрыв-
НОСТИу
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ги< .̂ / .л. VJЛV.«1̂ Л * -----------
щимся движением жидкости

неустановившееся напорное движение 
довании которого нельзя пользоваться простейшей 
жидкости так как необходимо учитывать сжимаемость жидко
сти и деформацию стенок трубопровода (случаи гидравлич -
ского удара).

7 2 Неустановившееся напорное движение 
несжимаемой жидкости в неупругом трубопроводе

Эту простейшую^ модель движения широко используют при изу-

“ 3  ^ ^ ё Г ;„е Т ™ ж е 1 * е 1 ™ /с : " г л Г К

г о й ™ и ,  & Т я ^ с я ? „ Г р " .” о 1 .^ ' ™ е Г н : ” " Л ( ? г ) ,  т. е.

' 98 ■ ‘  8̂ 
Инерционное давление 

4Р„

- ( - / /д о т  1-2 ^  ^И- (7.1)

Ри (яа\/4)
где / . -у с к о р е н и е  жидкости, создаваемое поршнем; / длина

'^ t t S ^ V e » ” г „ r в ° 4 ^ a ж e „ „ e
ного «апора и сделав элементарные преобразования, по у

(7 2)
Яи =  р и /(р?)| = М ^ .
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Уравнение Бернулли в определенный момент времени для 
данного случая примет вид (при а 1 =  а 2 —‘1 ):

Если трубопровод по всей длине имеет постоянный диаметр 
dr, отличный от диаметра поршня й„, то ускорение жидкости 
/т =  /пС?п̂ /<̂ т̂ . Живое сечение потока по всей длине одинаковое, 
следовательно, и средняя скорость воды в трубопроводе также 
одинаковая, т. е. Vl =  V2. Потери напора можно выразить через 
гидравлический уклон: Нпоп-2 ~И-

1одставляя эти зависимости в уравнение (7.3), получим дав
ление в сечении 1— 1:

р1^Рг +  Рё

Анализируя уравнение (7.4), можно сделать вывод, что из
менение давления жидкости в трубопроводе обусловлено дви
жением поршня. В данном случае jп =  f { t ) ,  а остальные пара
метры системы не зависят от времени. Такую модель гидро
системы широко используют при исследовании и расчетах гид
равлических систем с объемными насосом и гидроприводами.

Для количественной оценки влияния инерционного напора 
на давление в цилиндре насоса проведем расчет для следующей 
системы: поршневой насос откачивает воду с нижнего горизон
та на верхний; разность отметок —21 =  100 м; длина трубо
провода /= 1500  м; максимальное ускорение поршня насоса 
/п =  3 м/с^; вода из трубопровода поступает~Ь атмосферу, т. е. 
р2 ~ра; гидравлический уклон / =  0,1; ¿п =  0,3 м, ¿/т=0,176 м.

При установившемся движении избыточное давление в ци
линдре

р =  р^г(2з _  2 :+  //) =9,81-103 (100 4- 0,1-1500) =
=  2,5-106 =  2,5 МПа,

а при неустановившемся движении в определенный период вре
мени при максимальном ускорении поршня /п =  3 м/с^ давление 
[с^. (7.4).]

100-f 0,1.1500 - f =  15,5 МПа.
9,810 ,031  .

Таким образом, в данном случае давление в цилиндре при 
неустановившемся движении в 6 раз больше, чем при устано
вившемся.

Нормальная эксплуатация систем при высоком инерционном 
напоре без применения средств снижения инерционного давле
ния невозможна. К таким средствам относится в данном слу-
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Рис. 7.2. Расчетная схема к выводу уравнения Жуковского

ча е  д е м п ф и р у ю щ е е  у с т р о й с т в о  2  ( с м . ри с . 7 . 1 ) — г а з о в ы й  ( в о з 
д у ш н ы й ) к о л п а к , к о т о р ы й  у с т а н а в л и в а е т с я  на в ы х о д е  из н а с о 
са . Т о г д а  в н е у ст а н о в и в ш е м с я  д в и ж е н и и  у ч а с т в у е т  т о л ь к о  
м а сс а  в о д ы  м е ж д у  к о л п а к о м  и н а с о с о м  (у ч а с т о к  А о ) .  Д в и 
ж ен и е  ж и д к о ст и  в н а гн е та т е л ь н о м  т р у б о п р о в о д е  —  у с т а н о в и в 
ш ееся  п о э т о м у  д а в л е н и е  в к о л п а к е  н е зн а ч и т е л ь н о ^ о т л и ч а е т ся  
о т  д а в л е н и я , о п р е д е л я е м о г о  г е о м е т р и ч е с к о й  в ы с о т о й  и  п о т е р е й  
н а п ор а  в т р у б о п р о в о д е .  И н е р ц и о н н ы й  н ап ор  в е сь м а  м а л , т а к  
к а к  о п р е д е л я е т с я  м а с с о й  ж и д к о ст и  м е ж д у  к о л п а к о м  и н а с о с о м , 
с л е д о в а т е л ь н о , м о ж н о  п ри н я ть , ч т о  д а в л е н и е  на п о р ш е н ь  в э т о м  
сл у ч а е  б у д е т  т а к и м  ж е , к а к  при  у с т а н о в и в ш е м с я  д в и ж ен и и .

П о д о б н ы м и  у с т р о й с т в а м и , о б ы ч н о  т а з о в ы м и  (в о з д у ш н ы м и ) 
к о л п а к а м и , о б о р у д у ю т  о б ъ е м н ы е  н а с о с ы , у с т а н а в л и в а е м ы е  на 
д л и н н ы х . н а п о р н ы х  т р у б о п р о в о д а х , и л и  н а с о с ы , п ор ш н и  к о т о 
р ы х  д в и ж у т с я  с о  зн а ч и те л ь н ы м и  у ск о р е н и я м и .

7.3. Гидравлический удар в трубопроводе

Резкое изменение скорости жидкости в каком-либо сечении на
порного трубопровода приводит к ускорению или замедлению 
движения жидкости. В результате возникают силы инерции, 
обусловливающие быстрое повышение или понижение^ давления 
в потоке,— происходит гидравлический удар, который, в отли
чие от жесткого удара твердых тел, является упругим, и при 
котором давление распространяется вдоль трубопровода волна
ми, подобно звуковым волнам.

Несмотря на то, что явление гидравлического удара, неод
нократно приводившего к авариям трубопроводов, было извест
но достаточно давно, объяснение этого сложного физического 
процесса было дано лишь в 1898 г. проф. Н. Е. Жуковским. 
Теория гидравлического удара и расчетные формулы, получен
ные им, используются во всем мире при расчете трубопроводов 
и при дальнейшем изучении этого явления.

Рассмотрим горизонтальную трубу 2 (рис. 7.2) , соединенную



с резервуаром /,  заполненным водой. На конце трубы 3 уста
новлен жран (на рисунке не показан). Пренебрегая потерями 
напора, можно считатБ, что давление в трубе при движении 
жидкости равно статическому, т. е. высоте столба жидкости в 
резервуаре: р =  р§'Я.

При быстром (мгновенном) закрытии крана бесконечно ма
лая масса жидкости, непосредственно прилегающая к крану 
(между сечениями / / - / / — /У -/У ), мгновенно останавливается, и 
скорость ее становится равной нулю. Происходит преобразова
ние кинетической энергии в потенциальную, приводящее к из
менению давления.

Изменение количества движения объема жидкости между 
сечериями / / - / /  и 1У-1У происходит под действием массовых И 
поверхностных сил. Спроектируем количество движения и сИлы 
на горизонтальную ось: проекция силы тяжести равна нулю, а 
проекции сил инерции и поверхностных сил давления равны 
соответствующим силам. Скорость в сечении / / - / /  равна сред
ней скорости в трубопроводе, а давление— гидростатическому 
давлению в резервуаре. В сечении IV — IV  давление равно удар
ному давлению, а скорость равна нулю.

Составим для этих условий уравнение количества движения 
[см. (4 .33)]:

йт,

где й т = — рй1. Подставляя это значение в уравнение, полу- 
4

ЧИМ р у — р  =  рис1//(1/.
Обозначим: й1/А1 =  с — скорость фронта волны давления 

вдоль трубы; Ру— р =  Ару — приращение давления при^гидрав- 
лическом ударе. Тогда после подстановки эунх значений в фор
мулу получим формулу Ж уковского для определения прираще
ния давления при, так называемом, прямом гидравлическом 
ударе:

Apy =  pvc. (7.5)
Скорость распространения фронта, ударной волны, как было 

Д0;"5азан0 Н. Е. Жуковским, зависит от упругих свойств жид
кости и трубопровода и может быть найдена по формуле

где — модуль упругости Жидкости (для воды £'ж =  2•10^ П а); 
Е — модуль упругости материала трубопровода (для стали Е ~  
=  1 • 10“  П а ); б — толщина стенок трубы.

По своему значению с близка к скорости распространения 
звука в неограниченном объеме жидкости, т. е. Сзв=У£'ж/р, т. к. 
знаменатель формулы (7.6) мало отличается от единицы. ДлЯ
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неограниченного объема воды Сзв=1430 м/с, для стальных во
допроводов Сзв= 10504-1350 м/с.

Образование ударной волны можно объяснить следующим 
образом. При мгновенном закрытии крана, установленного на 
конце трубы 3 (см. рис. 7.2), жидкость, заключенная между 
сечениями I1-1I — IV-1V, останавливается. Происходит повыше
ние давления [см. (7 .5 )], что приводит к сжатию жидкости 
между сечениями ПГП1  и 1V-IV  и расширению трубопровода 
(штриховая линия). В результате, освобождается объем меж
ду сечениями 11-II и II1-I1I, куда жидкость вливается со сред
ней скоростью, равной скорости ее до удара при гидравличе
ском давлении столба в резервуаре 1.

Движущаяся жидкость, достигнув сечения / / / - / / / ,  останав
ливается (и =  0), а давление мгновенно повышается до ру.  Этот 
процесс со скоростью с распространяется в сторону резервуара. 
В момент времени t =  llc во всем трубопроводе и =  0, а давление 
равно ру. Так как р у > р , вода из трубопровода начинает выли
ваться в резервуар со скоростью v, а давление падает до р.  По 
истечении времени Т =  2Цс, называемого фазой удара, во всем 
трубопроводе давление будет равным давлению в резервуаре р, 
а скорость — V. Если не происходит отрыва жидкости от крана, 
то скорость ее падает до нуля. Одновременно с этим падает и 
давление у крана на величину Др. Этот процесс с пониженным 
давлением р— Ар и при и =  0 распространяется в сторону резер
вуара со скоростью с. По истечении времени t =  3llc давление 
во всем трубопроводе станет меньше, чем давление в резервуа
ре, а скорость 0 =  0. Поэтому в трубопровод начинает поступать 
жидкость со скоростью V, а давление будет повышаться до дав
ления в резервуаре. По истечении времени t =  4llc жидкость при 
скорости V и давлении р достигает крана, но так как он за
крыт, процесс повторяется сначала, т. е. возникает колебатель
ный процесс. Так протекает прямой гидроудар.

В действительности, вследствие гидравлического сопротив
ления, колебание давления в трубопроводе — затухающий про
цесс (рис. 7.3, пунктирная кривая). Кроме тОго, давление нара
стает (и падает) не мгновенно.

Если время закрытия крана 4 ^ 7 ’ =  2//с, то происходит не
прямой гидравлический удар. Приращение давления при этом 
может быть ориентировочно определено по формуле

Ару' =  pcvTjts =  2р/о//з. (7.7)
Превышение давления при гидравлическом ударе может 

быть значительным, приводя к разрыву трубопровода. Кроме 
превышения давления ударная волна вызывает колебание труб 
с частотой, равной частоте волны удара /= с / ( 4 / ) .  Если частота 
вынужденных колебаний, вызванных гидравлическим ударом, 
совпадает с частотой собственного колебания труб, то может



Рис. 7.3. Колебание давления в трубо
проводе при прямом гидроударе

р-Лр
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возникнуть резонанс и произойти разрушение трубопровода. Во 
избежани« этого необходимо применять устройства, способные 
локализовать вредные последствия, вызванные этими явле
ниями.

Наиболее простыми и распространенными в технике сред
ствами защиты трубопроводов от гидравлических ударов во 
время штатных остановок являются запорные устройства, обес
печивающие медленное перекрытие проходного сечения, что 
существенно снижает ударное давление [см. формулу (7 .7)].

В тех случаях, когда по условиям эксплуатации возможно 
случайное прекращение расхода жидкости, устанавливают воз
душные колпаки или специальные гасители удара.

Предохранительные клапаны эффективны в том случае, если 
они устанавливаются перед запорным устройством (т. е. если 
направление ударной волны противоположно направлению на
чальной скорости). Для шахтных водоотливных трубопроводов 
они непригодны, поэтому в таких трубопроводах устанавлива
ют механогидравлические гасители (например, разработанные 
в ДНИ и серийно выпускаемые промышленностью). Принцип 
действия их заключается в том, что при пониженном давлении, 
возникающем перед обратным клапаном, автоматически сраба
тывает гидравлическая система, открывающая выходное сече
ние гасителя. Отраженная волна поступает через медленно за
крывающийся гаситель, при этом давление плавно повышается 
до значения, соответствующего геометрической высоте.

ОдГ4̂ ако явление гидравлического удара может быть и по
лезным в технике. Например, в некоторых устройствах (гид
равлические тараны, Ридроимпульсаторы) гидравлический удар 
создается искусственно.

Гидроимпульсатор применяется в различных устройствах, в 
частности, в гидромониторах, используемых при гидромехани
зации добычи полезных ископаемых и вскрышных работ. С по
мощью гадроимпульсатора на участке трубопровода опреде
ленной длины непосредственно перед гидромонитором искус
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ственно создаются незатухающие гидравлические удары (авто
колебания давления), обеспечивающие повышение давления 
воды перед стволом гидромонитора в 1,5— 2 раза и получение 
пульсирующей струи. Это, в свою очередь, приводит к повыше
нию производительности гидроотбойки и снижению энергоем
кости гидромонитора.

Вопросы для самопрошерки

1. Какой вид имеет уравнение Бернулли при медленно изменяющемся 
неусташвившемся^движен^^^^^ гидравлического удара? Кто разработал

его негативные явления вызывает гидравлический удар в водоот-

'"**̂ ”4.\акие°средства предусмотрены для защиты трубопровода от гидрав-

Определите приращение ударного давления в_ трубопроводе при на- 
чалкиой скорости жидкости 2 м/с, скорости ударной волны 1300 м/с и 
плотности жидкости 1000 кг/м^ 2^6-10» Па.)

6. Определите значение фазы ударной волны при длине трубопровода 
1300 м и скорости ударной волны 1300 м/с. |Ответ- 2 с )

8. ИСТЕЧЕНИЕ ЖИДКОСТИ ЧЕРЕЗ ОТВЕРСТИЯ

В инженерной практике часто приходится, -иметь дело с истече
нием жидкости из отверстий различных форм и размеров, че
рез насадки, водосливы и т. д. Истечение жидкости может про
исходить как в атмосферу (незатопленные отверстия), так и 
под уровень (затопленные отверстия), при постоянном напоре 
или при переменном напоре перед отверстием.

8.1. Истечение жидкости через малое отверстие 
в тонкой стенке прй постоянном напоре
Малым называют отверстие, вертикальный размер которого 
значительно меньше напора перед отверстием (рис. 8.1, а ), что 
позволяет считать давление во всех точках этого отверстия
практически одинаковым.

Тонкой, с гидравлической точки зрения, считают стенку, 
если вытекающая через отверстие в ней струя жидкости сопри
касается лишь с  кромкой отверстия, обращенной внутрь резер
вуара, и не касается боковой поверхности отверстия, т. е. стен
ку в которой отверстие имеет острые кромки (рис. 8.1, в) или 
стенку малой толщины б (рис. 8.1, б ) , например, для отверстая 
круглой формы б < 0 ,2 ^ о . При истечении жидкости через от
верстие в тонкой стенке будут возникать только местные поте
ри напора,
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Рис. 8.1. Истечение жидкости через малое отверстие в тонкой стенке

При истечении жидкости через малое отверстие площадью 
(Оо, расположенное в тонкой стенке, струя жидкости на выходе 
из отверстия сужается вследствие инерций частиц, движущихся 
по криволинейным траекториям (см. рис. 8.1, а, б ). На неболь
шом расстоянии от отверстия (для круглого отверстия .это рас
стояние'равно примерно половине его диаметра) образуется 
сжатое сечение, имеющее минимальную площадь Шс, и возни
кает практически параллельно-струйное движение частиц. О бо
значим (0с/соо =  8, который называется коэффициентом; сжатия 
струи. При, так называемом, совершенном сжатии (когда дно 
и боковые стенки резервуара отстоят от отверстия на расстоя
нии не менее трех— пятикратного размера отверстия и не ока^ 
зывают влияния на форму вытекающей струи) для отверстий 
круглой и квадратной формы e =  0,6-f-0,64.

Определим скорость истечения и расход жидкости на ^̂ при- 
мере истечения жидкости через малое отверстие в тонкой бо» 
ковой стенке резервуара, (см. рис. 8.1, а) при постоянном уров
не жидкости в резервуаре (Я  =  const), т. е. при установившем
ся движении жидкости через отверстие. Проанализируем этот 
процесс с помощью уравнения Бернулли. Проведем два сече
ния: 1-1 — по поверхности жидкости в резервуаре; II-I1— по 
струе (в сжатом ее сечении); а также плоскость сравнения 
0— 0, проходящую по оси отверстия. Запищем для этих сечений 
уравнение Бернулли:

^g pg 2g pg
Пусть в общем случае давление жидкости на поверхности ре
зервуара—  рн, а на выходе из отверстия —  рк, тогда pi=pu , а 
Р2 =Рк (в частном случае, когда истечение происходит в атмо
сферу, в любом сечении струи давление равно ра). Так как ре
зервуар имеет большое поперечное сечение, скоростью жидко-
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,сти в нем можно пренебречь, поэтому х>1 ^ 0  и потери напора на 
трение о стенки резервуара Я д л »0 . Следовательно, Нпоп~2 <̂  

где о̂ — коэффициент местного сопротивле
ния отверстия. Обозначим иг =  скорость истечения из отвер
стия, тогда

л + Я  =  ^  +  ^  +  ? о - -РИ 28 2ё
откуда

I, =  V 2 g lH  +  {Pn-PЖ P8)]■  (8-1)
Обозначим Я - f  (Рн— Pк)/pg ) = Я о  — приведенный напор пе

ред отверстием, а у (а-)-5о)~' =  ф --коэф ф ициент скорости. Тогда

о =  Ф1 /  2дНо- (8-2)
Если пренебречь сопротивлением и неравномерностью рас

пределения скоростей в струе, т. е. принять о̂ =  0 и а==1, что 
характерно для идеальной жидкости, то ф =1. В результате 
получим известную формулу Торричелли для теоретической ско
рости истечения:

о , =  1 / 2 ^ .  (8-3)
Так как ф < 1 , действительная скорость истечения о всегда 

меньше теоретической Ит. При истечении воды и воздуха, когда 
обычно имеет место турбулентное движение, можно принимать 
^о~0,06  и 0,97-^0,98.

Расход жидкости через отверстие
Q =  va)c■
Заменим Ис произведением еюо, а у — ее значением из урав

нения (8.2), тогда

(5 =  фбЮ о'К2р^ 
или

где ¡х =  фе — коэффициент расхода отверстия (в технической ли
тературе этот коэффициент часто также обозначают а ).

При указанных выше значениях ф и е значение р, для от
верстий круглой и квадратной формы составляет ¡Лo =  0,6-^0,63. 
Следует отметить, что указанные выше значения коэффициен
тов ф, е, Цо справедливы только при больших числах Рейнольд
са ( К е ^ ’Ю^), в общем случае они являются также функцией 
Ке [1].

Если пространство, куда вытекает жидкость, также запол
нено жидкостью (см. рис. 8.1, в), то истечение происходит под
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уровень (истечение через затопленное отверстие)-. Принимая, 
как и в предыдущем случае, что давление жидкости на поверх
ности каждого резервуара равно соответственно р„ и рк, а рас
стояние от поверхности до отверстия — соответственно Н\ и Яг 
и составляя уравнение Бернулли для тех же сечен^ш, получим 
такие же формулы для определения vv  ̂ Q, как (8.2) и (8,4), но 
в них Яо =  Я + ( р „ — р к )/(р ё ^ )= я ,— Я 2+ ( р „ — рк)/(р^ ). Коэффи
циенты ф, 8, р. для малого затопленного отверстия в тонкой 
стенке будут практически такими же, как и для незатоплен- 
ного отверстия.

Зависимость между проходящим через отверстие расходом 
и перепадом давления может быть использована для измере
ния расхода с помощью диафрагмы илц с помощью других су
жающих устройств.

Применяя тот же метод, который был использован для вы
вода уравнения (8.1), и используя уравнение Бернулли для 
сжимаемых жидкостей (4.24), можно получить формулу для 
определения скорости истечения газа из отверстия;

о  Рн —  Рк 1 -
/  V \2‘

Рн ■ v2c3B .
(8,5)

Во всех случаях, когда скорость истечения газа и значитель
но меньше скорости звука Сзв в покоящемся газе, отношением 
о /(2с ЗВ ) можно пренебречь и определять V по формуле (8.2). 

Массовый расход газа через отверстие
/ - 2 *+1-1

о ^ 'Рк^ k (Рк^ *
 ̂ 1 РнРв ■. Ри \Ри ) (8.6)

В шахтной практике сопротивление вентиляционной сети ха
рактеризуется, как правило, эквивалентным отверстием. Экви
валентное отверстие — это воображаемое круглое отверстие 
площадью Л в тонкой стенке, в котором при прохождении че
рез него такого же расхода воздуха, как и по шахтной венти
ляционной сети, возникает перепад давления Ар, равный поте
рям давления шахтной вентиляционной сети (депрессии шах
ты). Размерность эквивалентного отверстия [А ]=Ь ^, единица 
СИ — м2.

Формулу для вычисления эквивалентного отверстия А мож
но получить из уравнения (8,4), если выразить в нем соо через 
А, а Я  — через Ар/jpg) и принять р =  0,65, р= 1 ,2  кг/м^: Q =  
=  0,65 Л ]/2§А р/(р§) =0,65 Л у2Ар/1,2. Решая его относительно Л,
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получим известную в теории- рудничной вентиляции формулу 
для определения эквивалентного отверстия шахты в квадрат
ных метрах:
■ (8.7)

где расход воздуха в вентиляционной сети шахты, тм®/с; 
Др — потери давления в шахтной вентиляционной сети (депрес
сия шахты), Па.

8.2. Истечение жидкости через малое отверстие 
при переменном напоре

Истечение жидкости через отверстия при переменном напоре 
представляет значительный интерес, так как именно оно обыч
но наблюдается при истечении жидкости из резервуара, бассей
нов и т. д. Исследование этого процесса сопряжено с опреде
ленными трудностями, обусловленными неустановившимся дви
жением жидкости. Однако, в тех случаях, когда изменение ско
рости истечения происходит медленно, можно с достаточной 
для практики точностью применять законы установившегося 
движения.

Как правило, при истечении жидкости через малое отверстие 
при переменном напоре необходимо знать время частичного 
или полного опоражнивания резервуара.

Рассмотрим резервуар (рис. 8.2), поперечное сечение кото
рого является переменным по высоте, т. е. Q ^ f { z ) ,  однако из
менение Й происходит медленно, плавно. Пусть в дне этого 
резервуара имеется отверстие площадью о)о. Давление в обш,ем 
случае: на ' поверхности жидкости в резервуаре рн; в месте вы
хода из отверстия рк. Определим время опоражнивания резер
вуара от уровня Я] до Яг.
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Допустим, что в какой-то момент времени уровень вытека
ющей жидкости находится на высоте г. За бесконечно малый 
промежуток времени в течение которого уровень в резер
вуаре опустится на высоту дг, из резервуара выльется .элемен
тарный объем жидкости =  — йсЗг (знак минус означает, что 
с уменьшением г  объем вытекающей жидкости увеличивается). 
С другой стороны, этот же объем с1У=С(1^, причем, ввиду ма
лого изменения напора г  за время At, Q можно считать посто* 
янным и определить его по формуле (8.4). Следовательно,

или

— Qd2 S

откуда

d i = - iJdz

2g z +
\

Pn — Pk

Определим время опоражнивания резервуара от уровня Я ; 
до Яг, проинтегрировав полученное выражение в пределах от 
Я] до Яа;

 ̂ (8.8)
H i  ЦСОо/ Ри — Рк

9е
Решить этот интеграл можно в том случае, если известна 

зависимость Q =  / ( z ) .
Рассмотрим частный случай опоражнивания — истечение из 

резервуара, площадь поперечного сечения которого по высоте 
постоянна (Q =  const), а Рн =  Рк. Тогда

Q
цюо V 2g J У  г

■S Hi

Ht

■i
dz

tiMo V2g
2z2

Hi

Ш
или после преобразования,

2 Q {V 7T i-V 7h ) 
цсооУг^

В случае полного опоражнивания резервуара Яг =  0, следоВй=

t: (8.9)

'тельно.
20Я ,2 Й 1 /Я 1  __ 20.УН[ l / H j _______________________

(xc0oV2g ~V%. ЩаЛ/Шк

2V
(8.10)

133



где Ртах =  м.Юо1/2^ Я 1 --максимальный расход жидкости в нача
ле истечения при Ни

При выводе формул было принято ц, =  сопз1, что справедли
во только при Ке^Ю ®. При меньших значениях Ке необходи
мо учитывать зависимости ц =  /(К е) и, следовательно,

8.3. Истечение жидкости через насадки

Насадки — это короткие трубки, присоединяемые к отверстию 
в стенке резервуара или концу трубы. Длй определения скоро
сти истечения и расхода жидкости через насадки применяют 
те же формулы (8.2) и (8.4), что и для малого отверстия в тон
кой стенке, но коэффициенты <р, е и \х в них имеют другие зна
чения (в зависимости от формы насадка).

Рассмотрим истечение жидкости из резервуара через отвер
стие в боковой стенке, к которому присоединен цилиндрический 
насадок (рис. 8.3, а). При входе в насадок струя жидкости 
вначале сужается, как и при истечении через отверстие, а за
тем расширяется, заполняя все сечение насадка, т. е. на входе 
сос =  (Оо и е = 1 . Вокруг сжатого сечения, как и в местном сопро
тивлении при внезапном сужении потока, образуются водово
ротные («застойные») зоны с пониженным давлением, в ре
зультате чего происходит подсасывание жидкости из резервуа
ра, и скорость движения жидкости в сжатом сечении увеличи
вается [см. уравнение (8.1)]. Поэтому при одинаковом напоре 
расход жидкости через насадок будет больше, чем через от
верстие.

Оптимальная длина насадка /опт =  ( 3 - ^ 4 ) При 
(рис. 8.3, б) струя отжимается наружным давлением от стенок 
насадка, и истечение жидкости происходит аналогично истече
нию через отверстие. При /н>/опт (рис, 8.3, в) увеличивается 
коэффициент потерь а, следовательно, уменьшаются коэф
фициенты ф и р. (при большой длине насадка его коэффициент

134



Т а б л и ц а  8.1. Коэффициенты скорости ф, сжатия е и расхода ц 
для круглого отверстия и насадков различной формы

Тип насадка или отверстия

Круглое, отверстие в тонкой стенке 
Цилиндрический насадок: 

внешний 
внутренний 

Конический насадок; 
сходящийся (9 = 7 °) 
расходящийся (0=13°24 ') 

Коноидальный насадок (выполнен по 
форме сжатой струи)

Рисунок

8.1,6
8.3.2
8.3, а

8.3, гж
8.3, е
8.3.3

0,97

0,82
0,71

0,963
0,5
0,98

0,64

1
1

0,982
1

0,62

0,82
0,71

0,946
0 ,5
0,98

П р и м е ч а н и е .  Значения ф и Е приведены для вы ходного сечения.

расхода [Хн может стать меньше коэффициента расхода отвер
стия |л).

Для обеспечения сплошности потока, проходящего через на
садок, необходимо, чтобы абсолютное давление в сжатом сече
нии Рс 'было больше давления насыщенных паров жидкости 
Рн.п (при истечении холодной воды через цилиндрический на
садок в атмосферу это условие будет соблюдено при йвак^ 
^,(рз__р^)/(р^г) = 934-98 кПа. В противном случае, в области 
сжатого сечения начинается интенсивное парообразование (ка
витация), в водоворотной зоне накапливаются пары жидкости, 
отжимающие струю от стенок насадка, сюда устремляется ат
мосферный воздух, и происходит срыв вакуума.

В технике применяются насадки различной формы: 
цилиндрические наружные и внутренние (рис. 8.3, г, а)̂ , 

устанавливаемые в теле дамб для пропуска ливневой и талой 
воды и в теле небольших плотин для водосброса или промывки 
осадков, скопившихся перед плотиной, а также используемые 
в качестве расходомеров;

конические сходящиеся (рис. 8.3, ж) и коноидальные (рис,
8.3, з) или конфузоры, используемые для преобразования по
тенциальной энергии в кинетическую в том случае, когда при 
данрйм полном напоре нужно увеличить скорость истечения, 
дальность полета струи и силу ее удара (например, в пожар
ных брандспойтах, гидромониторах, струйных аппаратах, вход
ных элементах насосов и вентиляторов и др,);

конические расходящиеся (рис, 8,3, е) или диффузоры, ис
пользуемые для преобразования части кинетической энергии 

, потока в потенциальную, когда нужно уменьшить скорость вы
хода жидкости или увеличить давление (например, в струйных 
аппаратах, выходных элементах насосов, вентиляторов и др,). 
г Средние значения коэффициентов <р, е, }х выбирают в зави
симости от типа насадка (табл. 8.1).
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Рис. 8.4. Истечение жидкости через большое боковое отверстие

В тех случаях, когда насадок установлен не в стенке резер
вуара, а на конце трубы, пренебрегать скоростью подхода жид
кости 'к  насадку У] нельзя, поэтому в формулы (8.2) и (8.4) 
необходимо ввести поправку. Тогда, учитывая расход жид
кости

2 « я / (8. 11)

где D и d — диаметры трубы и насадка.

8,4. Истечение жидкости через большое боковое отверстие. 
Водосливы

Большим называют обычно отверстие, вертикальный размер ко
торого превышает одну десятую напора перед отверстием. При 
истечении жидкости через такое отверстие уже нельзя считать, 
что напоры по его высоте одинаковые, поэтому полученную для 
малого отверстия форму.лу (8.4) в данном случае непосрад,- 
ственно применить нельзя.

Рассмотрим резервуар, имеющий в боковой стенке^большое 
отверстие (рис. 8.4, а), расстояния верхней и нижней кромки 
которого от поверхности жидкости соответственно Я 1 =  со11з1 
и Яг == const, а давление на поверхности жидкости и в меете 
выхода струи одинаковое, т. е. истечение жидкости происходит 
при ее установившемся движении. Выделим в отверстии на про
извольной глубине Z от поверхности элементарную площадку 
d®' шириной л: и высотой d2, для всех точек которой допустимо 
считать напор постоянным и равным Но —г. Элементарный р.1с- 
ход жидкости через такую площадку может быть подсчитан 
по формуле (8.4), т. е'.

dQ i -  íidra | /2 р ё  l/ lg z ,



a расход жидкости через все отверстие
Яа .

Q =  I  dQ == fji J xz !̂  ̂dz.
a  Hi

Решение этого интеграла возможно в том случае, если из
вестен закон изменения ширины отверсти» по высоте, т. е. х —
= М -  „

Например, для круглого отверстия радиусом к  при погру
жении центра отверстия на глубину Н  (рис. 8.4, б)

,(8Л2)

для прямоугольного отверстия шириной 6 =  const (рис. 8.4, в)
Яй

Q =  | z^l^dz== [ib V 2 g
H i

3

Яа
Н%

или
д - т г > -1 /^ - (я ,8 /^ « я / /^ ) ,  . (8.13)

где т  =  -^ (Л — коэффициент расхода большого бокового отвер-
I 3 .
стия, значение которого существенно зависит от формы; ;и раз
меров от;верстия, а также от величины напора перед отверстием.

Частным случаем истечения жидкости через большое боко
вое отверстие является водослыб—-преграда, установленная на 
пути потока,,через которую он переливается.

Водосливы широко применяются в технике как одни из о с 
новных элементов речных гидротехнических сооружений (водо
сливы плотин, водосбросы), а также в качестве устройств д-ля 
измерения расходов капельных жидкостей. Ниже рассмотрены 
только измерительные водосливы.

Для измерения расхода жидкостей применяют обычно неза- 
топ.^анный водослив (в нем под переливающейся через порог 
струей имеется атмосферный воздух) с тонким , вертикальным; 
порогом, установленным нормально к направлению потока и 
имеющим прямоугольное или треугольное отверстие (рис. 8.5). 

' Такой водослив, можно приближенно рассматривать как част
ный случай истечения жидкости через большое боковое отвер
стие, когда Я 1 =  0, а Яг =  Я  — высоте жидкости над порогом 
водослива, причем Я  измеряют на расстоянии /^ (3 -4 -4 ) Я пе
ред порогом, так как около самого порога уровень жидкости 
несколько понижен,
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Рис, 8.5. Схемы водосливов

Расход жидкости через водослив с прямоугольным порогом 
(см. рис. 8.5, а, б) определяют по формуле (8.14), полученной 
из (8.13), с учетом скорости подхода жидкости к порогу:

Q =  mJb У  2 g . -  тфН  ] /  2^Я , (8Л4)

где /По — коэффициент расхода водослива, зависящий от ско
рости подхода жидкости к порогу.

Для измерения расхода, значения которого изменяются в 
широком диапазоне (например, при испытании насоса), приме
няют водослив, с треугольным порогом (см. рис. 8.5, в), так.как 
даже при малых расходах высота воды Я  над порогом значи
тельная, а погрешность измерения — небольшая. Ширина тако
го водослива Ъ =  2Н при 0 =  90°, поэтому формула (8.14) при
мет вид:

(8.15)С =  /По• 2Я Я  Т / д а  =  т о -2  У 28.№ !^  ^  1
Более точные формулы для определения расхода через рас

смотренные выше водосливы и значения коэффициентов рас
ходов можно найти в справочной литературе, а также в Р Д П : 
99— 77, устанавливающих правила измерения расхода жидко
сти при помощи/стандартных водосливов и лотков.

Вопросы для. самопроверки

1. Какое отверстие называют малым?
2. Какую стенку называют тонкой?
3. Что происходит со струей, вытекающей из отверстия в тонкой стен

ке? Как объяснить это явление?
4. Какой вид имеет формула расхода жидкости через малое отверстие 

в тонкой стенке?
5. Что такое эквивалентное отверстие шахты и как его подсчитать? .
6. Что называют насадком?
7. Почему при установке насадка происходит увеличение расхода?
8. Какие виды насадков Вы знаете и в каких случаях они примени-. 

ются?
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9. Какое применение в шахтной практике могут найти водосливы?
10. Для измерения расхода воды в лабораторной установке на конце 

трубопровода с внутренним диаметром £) =  64 мм установлен цилиндриче
ский насадок с внутренним диаметром ¿ = 4 8  мм. Определите скорость воды 
в трубопроводе, если показание пьезометра, установленного перед насадком, 
Я =200 мм.

(Ответ: Ох) =  3,47 м/с.)

9. СИЛОВОЕ ВЗАИМОДЕЙСТВИЕ ПОТОКА С ТВЕРДЫМ ТЕЛОМ

9.1. Воздействие струи на твердые преграды

Струя капельной жидкости, окруженная газом, ^считается неза- 
топленной, а струя, окруженная жидкостью той же или близ
кой к ней плотности,— затопленной.

Давление по длине во всех живых сечениях струи одинако
вое и равно внешнему, поэтому, применяя уравнение Бернулли 
для двух сечений горизонтальной струи относительно плоско
сти сравнейИя, проходящей по ее оси (21 =  22 =  0, р\=р 2) , можно 
записать:

«111̂  а2ь\ , „

Потери напора, обусловленные действием внешней среды, 
трением и завихрением частиц, приводят к уменьшению кlинeJ 
тической энергии, а следовательно, и к уменьшению средней 
скорости » 2, по мере удаления струи от места ее выхода (конца 
трубы, насадка и др.).

В соответствии с уравнением неразрывности снижение ско
рости по длине вызывает расширение струи. Этот процесс со 
провождается захватом частиц внешней среды струей, следова
тельно, расходуется кинетическая энергия — струя затормажи
вается и, наконец, разрушается.

В структуре струи можно отметить характерные участк'Ш 
начальный, в котором максимальная скорость равна средней 
скоростк.=,_выхода из насадка в центре тяжести сечения; основ
ной, в котором струя компактна, поле скоростей сформирова
лось, и скорость в центре уменьшается пропорционально длине; 
конечный, где струя разрушается.

Для водяных незатопленных струй, в частности, для гидро
мониторных, длина начального участка /„ =  (140-^-145) с?н, где 
(¿н — диаметр насадка.

При экспериментальном определении основных параметров 
струй (силы давления на преграду, дальности полета и др.) и 
использовании полученных результатов в инженерных расче
тах необходимо соблюдать условия подобия.
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Силу давления струи на плоскую преграду можно опреде
лить по формуле (4.34). Зная, что Q =  ix(0H]/2gH, а v =  ((,y2gH, 
выразим силу давления через полный напор перед насадком;

Px  =  2ix(f)(e,Rpgff. (9.1)
Уравнение (9.1) справедливо только для начального участ

ка струи, С удалением от насадка сила уменьшается. Эта сила 
является определяющей прп использовании струи для разруше
ния массива или вращения рабочего колеса активной турбины. 
Расстояние, при котором гидромониторная струя эффективно 
разрушает массив, при значениях давления р=10-^-12 МПа со 
ставляет 9— 10 м. Эффективность разрушения массива повыша
ется также при использовании пульсирующей струи, создавае
мой с помощью импульсатора.

Если преграде придать форму, обеспечивающую поворот 
струи на 180°, то сила давления

=  +  =2pQ t' =  4p,9(B„pg-f/. (9.2)

Сравнивая выражения (9.1) и (9.2), видим, что в последнем 
случае сила Р.х увеличивается в 2 раза, поэтому лопатки ак
тивных гидротурбин выполняют в виде ковшей.

Если преграда (лопатка) движется в том же направлении, 
что и струя, то сила давления уменьшается, так как снижается 
относительная скорость струи;

P .  =  9 Q { v ~ u) ,  ' (9.3)

где м — скорость лопатки.
Мощность, передаваемая лопатке струей,
N , ~ P x U  =  p Q ( v —  и ) и ,  (9.4)

т. е. мощность зависит от скорости лопатки. Для определения 
скорости и, при которой мощность будет максимальной, найдем 
экстремум функции N =  f (и) : dN/du =  pQ {v— 2и) = 0 , откуда о== 
==2ы. Таким образом, передаваемая мощность и КПД макси
мальны при а =  у/2.

Если струя вытекает из подвижного сосуда, то сила реак
ции пр'иводит сосуд в движение — этот принцип положен в ос
нову реактивных двигателей.

В горной и строительной отраслях промышленности энергия 
водяной струи широко используется для разрушения и смыва 
горных пород, различных материалов.

9.2, Обтекание тел жидкостью

'Если твердое тело обтекается потоком жидкости или перемеща
ется в пространстве, заполненном неподвижной жидкостью, то 
возникают гидроаэродинамичеокие силы взаимодействия между
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щее в жидкости

телом,, и жидкостью. В обоих случаях зависимости, определяю
щие значения сил, будут одинаковыми, если одинаковы отно
сительные скорости между телом и жидкостью.

Рассмотрим свободное падение твердого тела в неограни
ченном объеме покоящейся жидкости (рис. 9.1). На опущен
ное в жидкость тело действуют сила тяжести От=рт5' 1̂ т и архи
медова сила P^ =  pgVr. Если О т> Р д , то тело будет опускать
ся вниз. При появлении относительной скорости между телом 
и жидкостью во:Я1Икает сила сопротивления

ри“
(9.5)

.Уравнение движения тела под действием этих сил можно за
писать в виде

а/ (9.6)

Подставляя выражения для От, Рд. и в формулу (9.6), 
получим:

йи _ _лг /От Л ’ СР- (9.7)

где р, рт — соответственно плотность жидкости и тела; Ут—‘ 
объем тела, погруженного в жидкость; /=’ ■— площадь проекции 
поверхности тела на нормаль к вектору скорости (миделеВО 
сечение); С — коэффициент сопротивления, зависящий от мно
гих факторов (режима движения, формы тела, шероховатости) ; 
о — скорость тела относительно жидкости; т т  — масса тела.

Из уравнения (9.7) видно, что падающее в жидкости тело 
вначале движется ускоренно, затем, с возрастанием скорости,
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ускорение тела падает до нуля. При do/dif=d (т. е. при равно
мерном движении) скорость тела

' ■ ' (9.8)
ср р

Скорость равномерного движения тела называется гидрав
лической крупностью. Она наиболее полно характеризует дви
жение твердого тела в жидкости.

Если поместить тело в вертикальный поток, движущийся со 
скоростью 0к, то оно будет находиться в покое относительно 
неподвижных границ потока (стенок труб). Эту скорость пото
ка иногда называют скоростью витания. При скоростях потока, 
превышающих Ок, тело будет уноситься вверх.

Режим обтекания тела жидкостью, а следовательно, и фак
торы, в.лияющие на С и Ок, могут быть различными, но основ
ным определяющим критерием является число Рейнольдса:

=  =  (9-9)
.■V ’

где V — относительная скорость обтекания; I —  характерный ли
нейный размер (для частиц — это, чаще всего, диаметр эквива
лентного по объему шара, ¿э ); V ,  р. — соответственно кинема
тическая и динамическая вязкость жидкости; р — плотность 
жидкости.

По данным экспериментов для большинства частиц при 
Р е < 1  режим обтекания— ламинарный. Например, ламинарный 
режим устанавливается в воде при оа!э^10“ ® м^с, следователь
но, он возможен при обтекании тел с весьма малыми скоро
стями или при свободном падении мельчайших частиц (обыч
но, мм).

Ламинарный режим представляет особый интерес, так как 
именно он устанавливается в отстойниках для осаждения ила, 
шлама и в других подобных сооружениях. Для этих условий, 
на основании исследований Стокса для шара, сила сопротив
ления

R =  6я\^rv, ' . (9.10)
где г —  радиус тела; V— скорость частицы.

Приравнивая правые части уравнений (9.5) и (9.10), полу
чим выражение для коэффициента сопротивления;

С =  24/Ке =  2 4 у /(4 о ) .  (9-11)
Подставим выражение (9.11) в уравнение (9.8). Тогда после 

соответствующих преобразований гидравлическая крупность 
для мелких частиц;

(9.12)
18v I р
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Рис. 9.2. Силы, действующие на крыло, об
текаемое потоком (а), и аэродинамические 
характеристики профиля крыла (б)

Рис. 9.3. . Обтекание вращающегося ротора 
потоком

Турбулентный режим обтекания наблюдается для тел с раз
ными формами и степенью шероховатости поверхности при раз
личных числах Рейнольдса (для большинства частиц, ие име- 
юш,их определенной формы,— при Ке^ЗОО). Для развит 
турбулентного режима критическая скорость определяется по 
формуле (9.8), а коэффициент сопротивления С зависит от фор- 
к т  и шероховатости поверхности тела. Значения коэффициен
та С для некоторых твердых тел приведены ниже:
Шап с гладкой поверхностью ..........................................................
Шар с шероховатой поверхностью (относительная шероховатость
............................................................................................... .....  •
К у б . .................................... „ - ......................................
Гравий ^соропю окатанный
Уголь к^^ковой, кубообразной формы, окатанный 
Порода кусковая, кубообразяой формы . . •

0,38— 0,44

0,62—0,66 
1- 1,2 

0.8- 1 . 3  
1 -1 ,4  

1 ,1— 1,5

9.3. Подъемная сила и сила лобового сопротивления

При несимметричном обтекании твердого тела потоком жид
кости направление силы, действующей со стороны жидкости на 
тело не совпадает с направлением скорости иевозмущенного 
потока у» (скорости на бесконечно большом расстоянии от 
тела). В этом случае силу можно разложить на составляющее 
(рис. 9,2, а)\ подъемную силу Кц =  Н оо$а, направленную нор-
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Мальио к вектору о«,, и силу лобового сопротивления =  
совпадающую с направлением вектора и^.

Тело, ар« обтекании которого потоком жидкости создаете)* 
подъемная сила значительно большая, чем сила лобового 
сопротивления называют к р ы л о м .  Впервые рациональную 
форму крыла, для которого =  50—70, предложил проф.
Н. В. Жуковский.

В соответствии е выражением (9,5)

(9.13)
Дх~СхРри^х,12, , (9.14),

где Су, Сх —  коэффициенты соответственно подъемной силы и 
силы лобового сопротивления; Р =Ы  — п.яощадь крыла; Ь — ши
рина крыла; I —^длина (размах) крыла постоянной ширины.

Коэффициенты Су и Сх зависят от профиля крыла, шерохо
ватости его поверхности и угла атаки а. В результате продув
ки крыльев ’В аэродинамических трубах получили зависимости 
Су =  } {а )  и Cx =  f ia ) ,  определяющие аэродинамические харак
теристики профиля крыла (рис. 9.2, б ).

Подъемную силу можно получить и при обтекании .симмет
ричного профиля, например, вращающегося цилиндрического 
тела— ротора (рпс. 9.3) или вообще вихря. Вследствие вязко
сти жидкости вокруг ротора создается циркуляционное движе
ние жидкости со скоростью Си, которое накладывается на основ
ное движение со скоростью в результате чего при указанном 
направлении враихения результирурощая скорость ( у „ — с„) под 
ротором уменьшается, а над ротором (у»-|-Си)— увеличивается. 
Если полный напор в сечении потока одинаковый, то вслед
ствие разности результирующих скоростей над и под ротором, 
согласно ураниеиию Бернулли, давление р| превысит рг, и в 
итоге аозникпе! подъемная сила Яу— (Р[— Р2)Р- Это явление 
'Называется •̂ (|л|)ск Iом Магнуса.

Таким образом, при обтекании ротора [габлюдается такой 
же процесс, что и при обтекании крыла. Кинематическая ха
рактеристика нодя, возникающего вокруг ротора или крыла,—  
циркуляция скорости [см. формулу (3.3)]..

1!. Е. Жуковский доказал, что источником подъемной силы 
крыла является циркуля'циокное движение жидкости вокруг его 
профиля (см. рис. 9.2, а), и установил зависимость между подъ
емной силой и циркуляцией скорости Г:

Rv=-pVooГÍ. ;(9.15|

Направление подъемной силы определяется поворотом век
тора скорости у» на 90° в сторону, противоположную направ
лению циркуляционного движения,
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Приравнявая правые части уравнений (9.15) т  (9>13),
рУоо'П- СуРр̂ '̂Фо/2,

получим значение циркуляции Г вокруг профиля:
Г -С ,/6 с и 2 . V  ■Р.16)
Это выражение устанавливает связь между опытной 1зели- 

чиной Су и расчетной Г и, таким образом, объединяет теорети
ческую аэрогидродинамику с экспериментальной.

Рассмотренные положошя о иодъемной силе и силе лобо
вого сопротивления используются в теории летательных аи:па- 
ратов, лопастных г^идравлических машин, гидротранспорта твер
дого материала и др.
9.4. Теоретические основы гидротранспорта
Условие транспортирования твердых тел наиорнымя потоками 
жидкости, (чаще всего — в трубах) в значительной степени^за
висит от 'угла наклона оси потока к горизонту. Ь!а’Иболее бла
гоприятно траиспортирование но вертикали^ так как сила Я, 
действующая со стороны жидкости, »  этом случае направ,тена 
противоположно силе тяжести твердого От (см. рис. 9.1). 
С уменьшением угла наклона оси потока к горизонту условия 
транспортирования ухудшаются, та« как против силы тяжести 
(против выпадения твердого на стенку трубы) действует толь
ко часть силы 7 ? — подъемная составляющая Ну, что ведет к 
необходимости увеличения; скорости, а следовательно, и расхо
да жидкости. Наиболее тяжелые условия трансяортирования— 
на горизонтальных участках трубопровода. Критическая ско
рость транспортирования материалов в трубе постоянного диа
метра обратно пропорциональна углу наклона трубопровода к 
горизонту.

Основной параметр, определяющий транспортирование твер
дого по вертикали,— гидравлическая крупность (см. 9,2). Для 
подъема твердого достаточно, чтобы относительная скорость 
движения жидкости несколько превышала гидравлическую круп
ность, п^рчем, как показывает опыт, с увеличением концентра
ции твердого в потоке коэффициент сопротивления частиц С 
возрастает, поэтому для их витания’ требуется относительная 
скорость даже меньше гидравлической крупности. В результате 
этого подъем твердого яо вертикали осуществляется при срав
нительно малых скоростях (у^ И к).

Гидротранспортирование твердых тел по горизонтали харак
теризуется двумя ск ор остя м и тр ога н и я  'Утр и критической Ок. 
Первую можно определить из условия предельного равновесия 
твердого тела на горизонтальной стенке (рис. 9.4, а ) ;

i ? *  == Г тр  или С хт Гр‘0 \ р / 2  == f g  (р* р I ,

1 0 -6 4 3  Н 5
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'тО

Рис. 9.4. Силы, действующие при обтекании тела горизонтальным потоком

где /■— коэффициент трения твердого тела о стенку трубы. 
Решая уравнение относительно Утр, получим

Рт V , / (9.17)
р  ̂ Р Схт

где — характерный геометрический размер тела; — 
коэффициент лобового сопротивления тела, учитывающий влия
ние стенок трубы на обтекание тела.

Вследствие трудности определения параметров Ут/Г, /  и Схт, 
особенно при большом числе частиц, выпавнхнх на стенку, ско
рость трогания определяют опытным путем, причем под этой 
скоростью понимают не относительную, а среднюю скорость 
потока, при которой твердое начинает перемещаться волочени
ем по стенке.

Критическую скорость можно определить аналогично ско
рости трогания — из условия предельного равновесия твердопо 
тела при взвешивании (отрыве от стенки) его горизонтальным, 
потоком (рис. 9.4, б ): ■

Ру — Ото или СукРри^к/‘2, =  gV^{pr — р ) ,
откуда

Рт 
р

В уравнении (9.18) коэффициент подъемной силы: не 
равен соответствующему коэффициенту Су при свободном о б 
текании тела потоком, так как сказывается влияние стенок тру
бы на обтекание. Процесс становится особенно сложным: при 
движении в потоке большого числа твердых' частиц (гидросме
си), поэтому критическую скорость потока, как и скорость тро
гания, определяют опытным путем. Причем под этой скоростью 
понимают минимальную среднюю скорость потока, при которой 
еще не происходит выпадения твердого на горизонтальную 
стенку трубы.

(9.18)
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в  настоящее время существует большое число эмпирических 
формул для определения критической скорости. Так например, 
при транспортировании неоднородной гидросмеси с плотностью 
твердого рт^ 1600  кг/м^ критическую скорость рекомендуется 
определять по формуле

■ (9.19)

где к — опытный коэффициент, зависящий от крупности твердо
го ¿3 (^ =  4,3 при ¿9 =  04-25 мм;  ̂=  4,8 при £/э =  0-г-50 мм) ;  ¿1 — 
диаметр трубы; рсм — плотность гидросмеси.

При транспортировании глинистых растворов, бетонных сме
сей и шламов структура потока значительно отличается от вы
шерассмотренной, так как из-за наличия большого числа мель
чайших частиц вязкость гидросмеси превьинает вязкость транс
портирующей х<идкости, В этом случае жидкость называется 
аномальной, а касательные напряжения в ней определяются по 
уравнению Шведова — Бингама:

т =  (9.20)

где То— ̂начальное касательное напряжение.
Транспортирование таких гидросмесей осу1цествляется при 

сравнительно небольших критических скоростях.
Основные параметры транспортирования открытыми пото

ками (в лотках, желобах и т. д.) рассчитывают по эмпириче
ским зависимостям, в основу которых положена форхмула Шези 
(5.5) с уточненными опытными коэффициентами.

Гидротранспортирование твердого пшроко применяется в 
горной, строительной и других отраслях промышленности, в 
частности, для гидромеханизации очистных и подготовительных 
работ при подземном и открытом способах добычи полезных 
ископаемыхФ для закладки выработанного пространства при 
подземной разработке полезных ископаемых, для транспортиро
вания угля в трубах от шахт до потребителей, на обогатитель
ных фабриках, при намыве плотин и строительстве каналов.

Вопросы для самопроверки
1. Какая струя является затопленной, какая — свободной?
2. Какие случаи применения струй на практике Вам известны?
3. Каков физический смысл гидравлической крупности?
4. Какие силы возникают при обтекании потоком тел несимметричной 

формы?
5. Что такое критическая скорость и как её определить?
6. Определите подъемную силу, действующую на крыло, обтекаемое по

током со скоростью Иоо =  5 м/с, если плотность воздуха р = 1,2 кг/м'*, цир
куляция Г = 1 0  м^с и размах крыла м.

(Ответ: Н.)

^0*



Ч а с т ь  II 

ГИДРОПРИВОД

10. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Гидропривод — это совокупность устройств, предназначенных 
для приведения в движение машин и механизмов посредством 
гидравлической энергии. Обязательными элементами гидропри
вода являются насос и гидродвигатель.

Гидравлическая энергия генерируется насосом И (рис.
10.1, а), а затем преобразуется в механическую энергию гид
родвигателем Г Д. Устройства управления УУ предназначены 
для управления параметрами потока в гидролинии (реже — 
в насосе и крайне редко — в гидродвигателе). Такой гидропри
вод, наиболее распространенный в технике, называется н а 
с о с н ы м .

Различают также м а г и с т р  а л ь н 1̂11 й (рис. 10.1, б) и а к- 
к у м у л я т о р  н ы й (рис. 10.1, в) гидроприводы. Разумеется, что 
ни магистраль, ни гидроаккумулятор ГА не являются генера
торами гидравлической энергии, поэтому наличие насоса в этих 
схемах обязательно (оп .не рассматривается только в целях 
упрощения анализа этих гидравлических систем).

Гидропривод представляет собой своего рода «гидравличе
скую вставку» между приводным двигателем ЭД  (электродви-' 
гателем) и нагрузкой М (машиной или механизмом) и выпол
няет те же функции, что и механическая передача (редуктор, 
ременная передача, кривошипно-шатунный механизм и т. д .). 
Основное назначение гидропривода, как и механической пере
дачи,— преобразование механической характеристики привод
ного двигателя в соответствии с требованиями нагрузки (пре
образование вида движения выходного звена двигателя, его 
параметров, а также регулирование, защита от перегрузок 
и др.).

Приводным двигателем насоса могут быть электродвига
тель, дизель и другие, поэтому иногда гидропривод называется 
соответственно электронасосный, дизельнасосный и т. д.

ЮЛ. Основные элементы гидропривода

В общем случае в состав насосного гидропривода входят гид
ропередача, гидроаппараты, кондиционеры рабочей жидкости, 
гидроемкости и гидролинии.
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Рис. 10,1. Блок-схемы гидропри
водов

Гидропередача — часть насосного гидропривода, предназна
ченная'для передачи движения от приводного двигателя к ма
шинам и механизмам. Простейшая гидропередача (см. рис.
10.1, а) состоит из насоса, гидродвигателя и гидролинии. Иног
да, в сложных системах работают одновременно несколько на
сосов и гидродвигателей.

Гидроаппараты применяются для регулирования параметров 
потока рабочей жидкости (давления и расхода), а также для 
изменения или поддержания неизменным направления потока 
жидкости. Как правило, гидроаппараты являются составными 
элементами гидроа'втоматики.

Кондиционеры рабочей жидкости (гидроочистители и теп
лообменные аппараты) предназначены для получения ее необ
ходимых качественных показателей.

Гидроемкости (гидробаки, гидроаккумуляторы) предназна
чены для содержания в них рабочей жидкости с целью исполь
зования ее в процессе работы гидропривода.

Гидролинии (гидросеть)— устройства для прохождения ра
бочей жидкости. Конструктивно гидролинии представляют со
бой трубы, рукава, колена, тройники и т. д.

В состав гидропривода могут входить гидропреобразователи, 
выполняющие функцию преобразования энергии одного потока 
рабочей жидкости с определенным значением давления, в энер
гию другого потока с другим (обычно большим) значением 
давления.

Рассмотрим принцип действия простейшего гидропривода. 
Рабочая жидкость из бака 7 через фильтр 9 и всасывающую 
гидролинию 10 засасывается насосом 2 (рис. 10.2, а), в кото* 
ром происходит преобразование механической энергии в гидрав
лическую. После насоса жидкость по напорной гидролинии 3 
подводится к распределителю 4. При нейтральном положении 
запорного элемента распределителя жидкость свободно слива
ется по сливной гидролинии 6 в бак 7 —-насос работает вхо
лостую. Ш ток гидроцилиндра 5 (гидродвигатель) неподвижен,
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Рис. 10.2. Принвдпиальная схема насосного гидропривода

так как запорным элементом распределителя 4 рабочая жид
кость «заперта» в поршневой и штоковой полостях.

При смещений запорного элемента распределителя 4 вниз 
(оис. 10.2 б) жидкость от насоса через распределитель 4  по
ступает в ’ поршневую полость гидроцилиндра 5, и его поршень 
под действием перепада давлений перемещается вниз, выдав
ливая жидкость из штоковой полости через распределитель 4  в 
бак. При смещении запорного элемента распределителя 4 вверх 
(вис 10 2 в) жидкость от насоса попадает в штоковую полость 
гидроцилиндра 5, а' из ^поршневой -  сливается в бак. Выходное 
звено гидроцилиндра (шток) при этом перемещается вверх.

Скорость штока гидроцилиндра регулируют путем измене
ния сопротивления дросселя 1 (регулятор расхода) за счет пе- 
ременнь« утечек жидкости в бак 7. Предохранительный кла
пан 8 (регулятор давления) предназначен для защиты гидро
привода от чрезмерного давления.

Управление рассмотренным гидроприводом легко автомати
зируется- для этого достаточно автоматизировать управление 
распределителем 4, например, с помощью концевых переключа
телей штока гидрохщлиндра.

10.2. Преимущества и недостатки гидропривода.
Область применения
К основным преимуществам гидропривода относятся: возмож
ность универсального преобразования механической характери
стики приводного двигателя в соответствии с требованиями на
грузки-простота управления и автоматизации; простота предо
хранения приводного двигателя и исполнительных органов ма
шин от перегрузок; широкий диапазон бесступенчатого регули
рования скорости выходного звена; большая передаваемая мощ
ность на единицу массы привода; надежная смазка трущихся 
поверхностей при применении минеральных масел в качестве 
рабочих жидкостей.
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к  недостаткам гидропривода относятся: утечки рабочей жид
кости через уплотнения и зазоры, особенно при высоких зна
чениях давления; нагрев рабочей жидкости, что в ряде случаев 
требует применения специальных охладительных устройств и 
средств тепловой защиты; более низкий КПД (по приведенным 
выше причинам), чем у сопоставимых механических передач; 
необходимость обеспечения в процессе эксплуатации чистоты 
рабочей жидкости''И защиты от проникновения в нее воздуха; 
пожароопасность в случае применения горючей рабочей жид
кости.

При правильном выборе гидросхем и конструировании гид
роузлов некоторые из перечисленных недостатков гидроприво
да можно устранить или значительно уменьшить их влияние на 
работу машин. Тогда преимущества гидропривода перед обыч
ными механическими передачами становятся столь, существен
ными, что в большинстве случаев предпочтение отдается имен
но ему.

Сейчас трудно назвать область техники, где бы ни исполь
зовался гидропривод. Эффективность, большие технические воз
можности делают его почти универсальным средством при ме
ханизации и автоматизации различных технологических процес
сов. В частности, в горной промышленности он используется в 
креплении подземных горных выработок: в очистных забоях 
применяются индивидуальные гидравлические стойки и гидрав
лические комплексы, выполняющие основные и вспомогательные 
операции по передвижке как самих крепей, так и другого ме
ханического оборудования в лаве; широко применяются крепи 
сопряжения горных выработок. Практически все комбайны для 
ведения очистных и нарезных работ, проведения подготовитель
ных выработок имеют гидропривода подачи исполнительного 
органа на забой и механизмов для выполнения различных вспо
могательна^ операций. Гидропривод является неотъемлемым 
элементом 'буровых установок. Большинство приводов шахтных 
конвейеров снабжено гидродинамическими муфтами.

10.3. Напор и давление гидромашины. 
Классификация гидромашин и гидропередач

Насосы и гидродвигатели относятся к гидравлическим маши
нам, в которых жидкость служит рабочим телом для вocпpияJ 
тия (в насосах) и отдачи (в гидродвигателях) механической 
энергии, причем для гидромашин эта энергия выражается или 
Напором, или давлением. Под этими величинами. необходимо 
понимать полную энергию потока жидкости в машине, отнесен
ную соответственно к единице силы тяжести [Д ж /Н  =  м1 или 
к единице объема  [Дж/м® =  Н/м2 =  Па] жидкости.
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Определим напор Ян или давление Рн насоса, воспользовав
шись уравнением Бернулли (4.28) для потока жидкости при 
установившемся движении. Проведем сечения (рис. 10.3, а) Г 
и 2 по входному и 'выходному патрубкам насоса, где подклю
чены измерительные приборы, а также плоскость сравнения 
О— 0. Тогда

а Л  _ _ _ г,),  (10.1) 
) \Рё 98 )Я

Рв==реНп^

2g 
pa.ÿ}\

2g
+  (P2“ Pi) +  P ^ fe ” 2i), (10.2)

где Ht и Яг — полный напор потока жидкости соответственно
в сечениях I я 2.

Аналогично определим напор Яд и давление рд гидродви
гателя:

я ® * V 2g 2g \pg  9g I

Pa ‘-
(10.4)

2 2

где Яз и Я 4 — полный напор потока жидкости соответственно в 
сечениях 3 я 4.

Из уравнений (10.1) и (10.3) следует, что напор насоса и 
Гидродвигателя представляет собой сумму прираш,ений напоров 
скоростного, 'ПЬезометричеекого и геометрического. В большин
стве случаев и 24 5̂̂ 2:3. Следовательно,

Я „ ' ^ { Р 2 - Р 1 ) / ( Р Я ) ,  й ■ (10.5)
Пр.-{рг —Ра) Пт)  и р д = р з — Р4. ,(10.6}

Ш  .



в  уравнения (10.5) и (10.6) Необходимо подставлять абсо
лютные значения давления. Например, если на входе в на
с о с -в а к у у м  рв, а на выходе — манометрическое давление рм, 
то

Рн, =  Р2 — р! =  (Рм +  Р а )~  (ра рв) =рм +  рв,
Т . е. давление насоса равно сумме показаний манометра и ва
куумметра.

П р и м е р  1. Определим давление насоса (см. рис. 10.3,а) при мано
метрическом давлении в сечении 2 рм~5,25 МПа и вакууме в сечении I 
рв=0,01 МПа. Скорости потока в сечениях и отметки сечений относитель
но плоскости сравнения 0—0 равны между собой; 2) « 22.

Согласно уравнению (10.5) ■ давление насоса рн=5,25+0,01 =  5,26 МПа 
(т. е. каждому кубическому метру жидкости насос сообщает энергию 
5,26 М Д ж )., ,

П р и м е р  2. Определим давление гидродвигателя (см, рис. 10.3,а) 
при значениях абсолютного давления в сечениях 3 я 4 соответственно рз =  
=9,55 МПа к р*=0,35 МПа, скоростях и  отметках 23*^24.

Согласно уравнению (10.6) давление гидродвигателя рд =  9,55— 0,35=  
= 9 ,2  МПа (т. е: в гидродвигателе каждый расходуемый кубический метр 
жидкости отдает энергию 9,2 М Дж).

Наиболее универсальна классификация гидромашин по спо
собу преобразования в них энергии.

Уравнения (10.1) — (10.4) являются энергетическими, но они 
не вскрывают природу преобразования энергии в гидромаши
не. Поэтому запишем уравнение Бернулли для сечений, прове
денных по границам рабочих органов машины, т. е. выделим 
м еж д у . сечениями участок, где происходит непосредственное 
преобразование энергии жидкости.

Так как насос и гидродвигатель являются взаимообратимы- 
ми машинами, рассмотрим указанную классификацию на при
мере насосов. Для этого проведем сечения 5 и 6̂ по границам 
рабочих органов насоса (рис. 10.3, б ). По аналогии с уравне
нием (10.1) полный напор насоса

(10.7)
2  ̂ ./ \

где Сб, с,5 — абсолютные средние скорости жидкости в соответ
ствующих сечениях.

' Из уравнения (10.7) видно, что приращение напора насоса 
возможно за счет любого из слагаемых уравнения. На этом и 
основана классификация насосов [2, И ]: если приращение 
энергии в насосе обусловлено только вторым слагаемым, то он 
называется объемным  (сюда относятся поршневой, пластинча
тый, шестеренный, винтовой и Другие насосы), если —  первыми 
двумя слагаемыми, то он называется гидродинамическим (ло
пастной, вихревой и др.). Аналогичную классификацию имеют 
и гидродвигатели,
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в  гидроприводе практическое применение нашли только объ
емные и гидродинамические машины.

В объемных гидромашинах преобразование энергии проис
ходит в замкнутом объеме за счет его принудительного измене
ния. В основе принципа действия этих машин лежит закон Пас
каля (см. 2.4). Напор такой машины не зависит от скорости 
жидкости [см. (10.7)]. В гидродинамических машинах преоб
разование энергии происходит за счет силового взаимодействия 
лопастей колеса машины с жидкостью (см. 9.3). Напор такой 
гидромашины пропорционален скорости жидкости [см, (10.7)].

В зависимости от типа насоса и лидродвигателя, входящих 
в гидропередачу, она может называться соответственно объем 
ной (если гидродвигатель и насос — объемные машины) и гид
родинамической (если гидродвигатель и насос — лопастные ма
шины), Встречаются также смешанные гидропередачи, когда 
насос — гидродинамический, а двигатель —  объемный, и наобо
рот (например, в первом случае — это широко распространен
ный в шахтной практике толкатель электрогидравлический 
типа ТЭГ).

10.4. Баланс мощности.
Основные технические показатели гидропередачи
Преобразование энергии в гидромашине сопровождается объ
емными, гидравлическими и механическими потерями.

Объемные потери мощности АЫо обусловлены утечками ДQ 
жидкости через неплотности (в том числе и регулируемыми 
утечками). В соответствии с уравнениями (4.32) и (8.4)

А А /о=:р5Я оАд =  р.у(йур§'Яо"К2§^, (10.8)

где |1у — коэффициент расхода уплотнения; «у  — эквивалентное 
живое сечение уплотнения; Но — приведенный напор перед 
уплотнением.

Гидравлические потери ANr, обусловленные гидравлически
ми сопротивлениями,- определяются потерями напора АН  (поте
рями давления Ар =  рдАН) в самой машине. Эти потери воз
растают с увеличением скорости жидкости и не зависят от дав
ления.

Механические потери АМи — это потери от трения в подшип
никах и уплотнениях гидромашины.

Баланс мощности насосов и гидродвигателей — соответ
ственно:

Л/н.в =  Л̂н +АЛ/н.о +АЛ^н,г +АЛ^н.м =  Л̂н +АЛ^н; (10.9)
Л̂ д,в =  Л/д — АЛ^д.о — АЛ^д.г — АЛ^д.„=Л^д — АЛ^д,. (10.10)

где Л̂ н.в — мощность насоса (мощность, потребляемая насосом 
на валу); Л̂н — полезная мощность насоса (мощность, сообщ ае
151



мая насосом жидкости); АЛ̂ н — суммарные потери мощности в 
насосе; Л̂ д.в —  мощность гидродвигателя (полезная мощность 
на валу); Л/̂ д — мощность, потребляемая гидродвнгателем (мощ
ность, отдаваемая потоком жидкости гидродвигателю); ДЛ/'д — 
суммарные потери мощности в гидродвигателе.

Баланс мощности гидропередачи (рис. 10.3, в)

Л^н.в =  Л /д.в-Ь АЛ^н +  АЛ^д +  АЛ^л, ( 1 0 .1 1 )

где АМл — потери мощности в гидролинии, состоящие только из 
объемных АЛ/'л.о и гидравлических АЛ̂ л.г потерь, т. е. АЛ̂ л =  
=  АЛ/^л.о+АЛ^л.г.

Основным техническим показателем гидропередачи являет
ся ее КПД. Для передач с вращательным движением входного 
и выходного звеньев основными являются также передаточное 
отношение и коэффициент трансформации момента. 

Коэффициенты полезного действия: 
гидропередачи
Л=Л^д.в/Л^н.в; (10.12)
насоса

(10.13)
гидродвигателя
•Пд=Л̂ д.в/Л/’д; (10.14)
гидролинии
т1л =  Л/д/Л/„. (10.15)

Подставим формулы (10.13) — (10.15) в выражение (10.12). 
Тогда КПД гидропередачи

Г| =Л̂ д.в/Л/̂ н.в =  Т|дТ)нТ1л, (10.16)
а для щдропередачи с вращательным движ:ением входного и 
выходного звеньев —

Г1=(МдС0д)/(М„сй„)=/См1, (10.17)

где Мц, Мн — момент на валу соответственно гидродвигателя и 
насоса; сод, сон —  угловая скорость вала соответственно гидро
двигателя и насоса; /См — коэффициент трансформации момен
та; г — передаточное отношение.

П р и м е р .  Определим КПД, передаточное отношение и коэффициент 
трансформации момента гидропередачи при Л^„в=55 кВт, ЛГд=6,2 кН-м, 
частоте вращения валов насоса и„=1470 мин-1  „  гидродвигателя Яд=
=  60 м ин-‘ .

Мощность гидродвигателя
Л?д.8= Л'дяЛд/30=6200 • 3,14 • 60/30=38,9 кВт,
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к п д  гидропередачи
т| =  Л/д. »/Л/„.„ -  38,9/55=0,707.

Передаточное отнопшние 
¿ = я „ /й „ = 60/1470=0,0407.

Коэффициент трансформации момента 
,/(м=11/1 =  0,707/0,0407 ==17,4.

Для гидродинамических передач наряду с понятием переда
точного отношения i часто пользуются понятием скольжения s, 
определяющим относительное отставание (проскальзывание) 
вала шдродвигателя от вала насоса:

5 =  (П„ — Пд)/Пн=1 — I. (10.18)

10.5. Рабочая жидкость

В гидроприводе рабочая жидкость является одновременно но
сителем энергии и смазкой. При этом она подвергается воз
действию высоких давлений, скоростей и температур. Напри
мер, в гидроприводе горных машин возможен перепад давле
ния до 32 МПа, а в механизированных крепях — до 80 МПа. 
Скорость движения жидкости в отдельных элементах гидро
привода достигает 80 м/с, а обычный интервал температур — 
от 10 до 80 °С.

В процессе эксплуатации рабочая жидкость изменяет свои 
физико-химические свойства. Так, при протеканий масла с боль
шой скоростью через узкие щели происходит постепенное пре
образование его молекулярного строения, и смазывающие свой
ства масла ухудшаются. Перемешивание масла с воздухом (це
нообразование) приводит к окислению масла и ускоренному 
изменению его молекулярной структуры. Особенно интенсивно 
этот процесс протекает при высоких температурах (более 60 °С). 
При этом ухудшаются антикоррозийные свойства масла: из 
него выпадают шлаки . (зола), а на поверхностях элементов 
гидропривода образуется смола, что приводит к заращиванию 
узких щелей, а иногда, и к заклиниванию трущихся пар. По 
указанным причинам рабочую жидкость приходится периоди
чески заменять. Срок службы рабочей жидкости можно про
длить введением специальных присадок, ограничением темпе
ратуры до 60— 70°С, защитой системы от попадания извне 
воды, воздуха, загрязнений и надлежащей фильтрацией.

При выборе рабочей жидкости необходимо учитывать: ее 
вязкость; диапазон температур окружающей среды и макси
мально возможную температуру в установившемся режиме ра
боты; давление рабочей жидкости в гидроприводе; допустимую 
длительность эксплуатации; стоимость рабочей жидкости.
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Обеспечить нормальну1о работу гидропривода можно в том 
случае, если рабочая жидкость чистая, т. е. не содержит меха
нических примесей и влаги, выделяет наименьшее количество 
паров и газов, обладает антикоррозийностью, химической стой
костью, хорошей смазывающей способностью, не вызывает смо
лообразования, не склонна к пенообразованию и, в ряде слу
чаев,— негорючая, имеет минимальное изменение вязкости в 
пределах рабочих темпе{)атур и не оказывает вредного дейст
вия на здоровье обслуживающего персонала.

В значительной мере этим требованиям отвечают минераль
ные масла (см;. прил. 2). Для объемного гидропривода горных 
машин обычно!применяют индустриальные масла И-20А, И-ЗОА 
и И-40А. V

В гидродинамических передачах,, где скорости циркуляции 
жидкости большие, применяют маловязкие жидкости (напри
мер, в гидромуфтах применяют индустриальное масло . И-12А 
или, чаще, водомасляные эмульсии). Гидропривод механизиро
ванных крепей работает только на эмульсиях.

Эмульсия представляет собой механическую смесь специ
альных присадок ВНИИНП-117 или Аквол-3 и чистой воды. 
Качественно приготовленная эмульсия агрегатно устойчива в 
процессе хранения и работы при высоком давлении, обладает 
смазывающими и коррозионно-защитными свойствами.

Защитные действия эмульсии от коррозии заключаются в 
создании на омываемых поверхностях деталей гидрооборудова
ния пленки, образующейся из частиц (капель) присадки. Плен
ка препятствует доступу воды и других агрессивных сред, а 
также создает повышенную вязкость в щелевых уплотнениях 
и зазорах, что ведет к уменьшению утечек и потерь на трение 
в сопрягаемых подвижных элементах.

Наиболее пригодной считается эмульсия, в которой содер
жится не менее.,.90% глобул (частиц) присадки размером поряд
ка 5 мкм.

Присадка ВНИИНП-117 — продукт нефтеперегонки черно
коричневого цвета с кинематической вязкостью 14— 30 мм^с 
при температуре 50 °С. Эмульсия на основе ВНИИНП-117 при
готавливается из расчета 1,5% присадки в массе готовой про
дукции.

Присадка Аквол-3 — смесь минерального масла селективной 
очистки, эмульгаторов и ингибиторов коррозии. Кинематиче
ская вязкость присадки 15— 30 мм^/с при температуре 50 °С. 
Эмульсия приготовляется из расчета 3% присадки Аквол-3 в 
массе готовой продукции.

Приготовление эмульсии осуществляется путем тщательно
го перемешивания присадки с водой по специальной техноло
гии с соблюдением требований, определенных для каждой при
садки [7, 12]. Плотность водомасляиой эмульсии практически
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не отличается от плотности воды. Эмульсия замерзает при той 
же температуре, что и вода.

Применение водомасляных эмульсий снижает стоимость ра
бочей жидкости и потери напора в гидросетях, исключает пожа
роопасность гидропривода, но поскольку эмульсии имеют мень
шую вязкость, чем масла, для уменьшения утечек требуются 
более совершенные уплотнения.

Вопросы для самопроверки

1. Дайте определение гидропривода и укажите его основное назна
чение.

2. Перечислите основные составные части гидропривода и укажите их 
назначение.

3. Перечислите основные преимущества и недостатки гидропривода.
4. Приведите примеры применения гидропривода в горном мапгино- 

строенин.
5. Запишите и объясните уравнения давления (напора) насоса и гич 

родвигателя.
л '1 давление насоса, если давление во входном патрубке

Р1 =  0,1 МПа, а в выходном ~ р 2= 6,4 МПа.
7. Приведите классификацию гидромашин и гидропередач по способу 

преобразования энергии. г г  }
8. Перечислите характерные особенности объемных и гидродинамических 

мяшин.
9. Запишите и объясните уравнения баланса мощности насоса, гидро

двигателя и гидропередачи.
10. Приведите и объясните схему баланса мощности гидропередачи
И. Запишите и объясните формулы КПД насоса, гидродвигателя, гид

ролинии и гидропередачи.
12. Перечислите основные требования к рабочим жидкостям г.ио.по- 

Привода. ‘
13. Приведите типы рабочих жидкостей, наиболее часто встречающихся 

в гидроприводах горных машин.
14. Перечислите преимущества и недостатки водомасляных эмульсий,

П . ОБЪЕМНЫЕ НАСОСЫ И ГИДРОДВИГАТЕЛИ

11.1. Общие сведения

Основными элементами объемных гидромашин являются рабо-
элемент (вытеснитель) и распредели-

Рабочая камера —  это пространство внутри машины, объем 
которого изменяется. Рабочая камера состоит из основного (по
лезного), изменяющегося во время работы, объема и неизмен
ного (вредного), который обусловлен необходимыми конструк
тивными зазорами между камерой и подв:ижным элементом. 
Вредный объем практически не влияет на рабочий процесс 
объемной машины при малосжимаемых жидкостях, и наобо
рот, при сжимаемых жидкостях его влияние существенно.
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^ Вид I  (повернуто)
I  3

Рис. 11.1. Основные элементы объемных гидромашин

Подвижный элемент изменяет объем рабочей камеры, а рас
пределитель попеременно сообщает ее с местами входа и вы
хода жидкости.

По числу рабочих камер гидромашины разделяются на од
но- и многокамерные, а по конструктивному исполнению по
движных элементов — на поршневые, шестеренные, пластинча
тые*, винтовые и др. [2, 10].

В поршневых гидромашинах (рис. 11.1, а) рабочая камера 
(или рабочие камеры) образована поверхностями цилиндра I 
и поршня 2 (поршневая полость) или цилиндра 1, поршня 2 
и штока 3 (штоковая полость), в шестеренных (рис. 11.1, б ) — 
поверхностями корпуса 4 и впадинами зубчатых колес 5 я 6, 
в пластинчатых (рис. 11.1, в) ■— поверхностями корпуса 7, ро
тора 8 и пластин,, 9, в винтовых (рис. 11.1, г ) — поверхностями 
корпуса 10 и впадйн винтов / / ,  12.

Если под действием внешних сил на подвижный элемент 
объем рабочей камеры увеличивается, то она ̂ заполняется жед- 
костью — происходит процесс всасывания; если же объем ка
меры уменьшается, то жидкость из нее вытесняется — происхо
дит процесс нагнетания. Таков принцип действия всех объем
ных насосов.

В гидродвигателе объем рабочей камеры изменяется за счет 
давления подведенной рабочей жидкости, при этом на подвиж

* Пластинчатые гидромашины относятся к группе шиберных, которые, 
в свою очередь, разделяются на пластинчатые и фигурно-шиберные. В горном 
ма.ш«ностроеиии прнмеяяются только пластинчатые машины.
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ном элементе появляется усилие (момент), которое передается 
на выходное звено гидродвигателя. Если выходное звено (вал) 
может совершать неограниченное вращательное движение, то 
такой гидродвигатель называется гидромотором. Если поворот 
вала ограничен углом, меньшим 2я, то такой гидродвигатель 
называется поворотным. Гидродвигатель, у которого выходное 
звено совершает возвратно-поступательное движение, называ
ется гидроцилиндром.

В принципе, насосы и гидродвигатели взаимообратимы, од
нако непосредственное использование насоса в качестве гидро
двигателя, и наоборот, возможно только в некоторых машинах'

Распределение жидкости в насосах может быть а в т о м а 
т и ч е с к и м — клапанным (клапаны открываются и закрыва
ются вследствие создаваемой на них разности давления) или 
принудительным — п р о г р а м м н ы м  (бесклапанным). В гид
родвигателях распределение жидкости всегда прлнудительное. 
При бесклапанном распределении роль распределителя в ше
стеренной, пластинчатой и винтовой гидромашинах выполняют 
уплотнительные части их корпусов и подвижные элементы: 
зубья и впадины — в шестеренной (см. рис. 11.1, б ); ротор и 
пластины — в пластинчатой (см. рис. 11.1, в ); впадины и греб
ни винтов — в винтовой (см. рис. 11.1, г).

При бесклапанном распределении возможно запирание жид
кости в замкнутом переменном объеме, а следовательно, ,и рез
кое ^изменение давления жидкости в этом объеме, что ведет к 
крайне негативным явлениям, особенно в насосах, где давле
ние может изменяться от избыточного до вакуума. При повы
шении давления в замкнутом объеме может произойти закли
нивание роторов, и насос прекратит работу. Образование ва
куума в замкнутом объеме, как правило, приводит к кавита
ции и, следовательно, к эрозионному (кавитационному) износу 
элементов конструкции в местах конденсации (захлопывания) 
пузырьков пара.

В шестеренной гидромашине запирание жидкости (3 ) про
исходит во впадинах зубьев (см. на рис. 11,1, б, вид / ) .  При 
вращении шестерен замкнутый объем изменяется, что приводит 
к вышеописанным негативным явлениям. Для разгрузки замк
нутого объема, чаще всего в корпусе насоса, делают специаль
ные канавки \К), сообщающие запертую полость с полостью 
всасывания или нагнетания.

В пластинчатой гидромашине, так же как в шестеренной, 
возможно запирание жидкости в рабочей камере, поэтому уп
лотнительную часть корпуса выполняют таким образом, чтобы 
она лишь незначительно превышала расстояние между сосед
ними пластинами.

В винтовои гидромашине объем запертых рабочих камер 
не изменяется, и жидкость беспрепятственно переносится вин
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тами из линии питания в л*шию выдачи. Для предотвращения 
короткого тока жидкости (из линии выдачи в линию питания 
и наоборот) необходимо, чю бы  длина винта была несколько 
больше его шага.

Если рабочая камера гвдромашины за один оборот вала 
только один раз заполняется жидкостью и освобождается от 
нее, то такая машина называется машиной о д н о к р а т н о г о  
д е й с т в и я ,  если происходит несколько циклов, то она назы
вается машиной м н о г о к р а т н о г о  д е й с т в и я .  Все объем
ные машины — ц и к л и ч е с к о г о  д е й с т в и я .

Гидромашины, в которых подвижные элементы совершают 
вращательное или вращательное и возвратно-поступательное, 
или вращательное и возвратно-поворотное движение, называ
ются . р о т о р н ы м и  (радиально-поршневые и аксиально-порш- 
невые насосы и гидромоторы, шестеренные, пластинчатые и 
винтовые насосы и гидромоторы).

Характерный технический показатель объемной гидромаши
н ы— ее рабочий объем ¡(указывается в справочниках, иногда — 
в марках насосов, гидромоторов и пневмомоторов).

Рабочий объем  равен сумме изменений объемов рабочих 
камер гидромашины за один ее оборот. Он представляет собой 
объем несжимаемой жидкости, выдаваемый насосом или рас
ходуемый гидромотором за один оборот при отсутствии в них 
утечек.

Гидромашины с  изменяемым рабочим объемом называются 
р е г у л и р у е м ы м и ,  а с неизменяемым — н е р е г у  л и р у е- 
м ы м и.

В регулируемых гидромашинах отношение текущего значе
ния рабочего объема  ̂ к его максимальному значению 
называется параметром регулирования:

=  (11Л |

11.2. Основные технические показатели насосов'л
Основными техническими показателями насоса являются рабо
чий объем, подача, давление, мощность, КПД и частота вра
щения.

Подача —  это объемный расход жидкости через нагнетатель
ный патрубок насоса. Теоретическая подача насоса

Qn.■t =  qnn„, ( П .2 )

где —  рабочий объем насоса.
Действительная подача меньше теоретической вследствие 

утечек AQu в -насосе (как внутренних, так и внеигних):

АСн.
1 1 -6 4 3  -¡.б!



Утечки, как видно из уравнения (10.8), ведут к потерям 
мощности и оцениваются объемным КПД

î 1h .o =  Q „ / Q „ . ,  =  Q „ / ( Q „  +  A Q h ) .  (11.3)
Тогда подача

Qn =  (ЦнПцГ\н.о, (11.4)

Так как объемные потери, как и другие технические пока
затели, изменяются при изменении давления, то в каталогах 
приводятся значения н о м и н а л ь н ы х  параметров, т. е. зна
чения при номинальной частоте вращения и номинальном дав
лении насоса.

Давление насоса рв численно равно полному приращению 
энергии в насосе между входным и выходным патрубками [см. 
10.3 и уравнение (10.2)]. Так как при работе насоса возника
ют потерн давления Ap„, действительное давление рп меньше 
теоретического рн.т на величину потерь, т. е.

Рп — ри.т — Ари. (11.5)
Величину потерь АРн в отличие от потерь давления в тру

бах [см. уравнения (5.2), (5 .3 )] нельзя определить расчетным 
путем вследствие сложности конфигураций проточной части на
соса и неустановившегося движения жидкости. По аналогии с 
объемными гидравлические потери мощности оценивают гид
равлическим КПД

Т]н.г — р н /р н .т - ( Î 1 . 6 )

Выходная мощность насоса определяется как мощность по
тока (см. рис. 10.3, е );

N „= P uQh. (11.7).
Входная мощность (на валу) больше выходной на величину, 

объемных, гидравлических и механических потерь [см. уравне
ние (10.9)] и оиределяется по формуле

Â h.b^ P hQh/ tIh. (11.8)
Полный КПД насоса
Т|н =  Т1„.оТ1н.гТ1н.м, ■ (11.9)

где т]н.м —  механический КПД  насоса (зависит от потерь мощ
ности в подшипниках и уплотнениях).

Практически гидравлические и механические потери разде
лить весьма трудно, поэтому в некоторых источниках [7, 12] 
их объединяют под общим названием — гидравлические потери. 
По указанной причине в каталогах приводят значения только 
полного î)h и объемного т]н.о КПД насоса. Из уравнения (11.9) 
следует, что т1н.гт]н.м =  т1н/т1„.0.
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Зная мощность насоса^ Ж„.в и частоту вращения его вала Пн, 
можно определить еще один показатель — ложемг на валу;

(11.10)

где сон угловая скорость вращения вала.
П р и м е р .  Определим подачу и рабочий объем насоса при частоте

Х ш н о м  К П П «"”  OqT "  Л?н.в=15 кВт, давлении р „= 1 0  МПа,ооъемном КПД т|н.о=0,95, полном КПД Т1н=0 8,5
В соответствии с уравнением (11.8) подача '
Qh= Л/н. вТ1н/р„ =  15 ■ 103 ■ 0 ,85 /( 10 • 1 Ов) =

=  1275-10“ ® м^/с= 1,275 л/с=76,5 л/мин.

Рабочий объем [см. (11.4)]

Vh= Q h/( « „ t|„,„)=76,5 /(975-0,95)=0,0826 дм»=82,6 см .̂

Ï1.3. Поршневые насосы

11-S.!. Устройство и принцип действия
Основные элементы поршневых насосов — цилиндр, поршень и 
распределители, при помощи которых цилиндр попеременно со
общ ается то с  линией всасывания, то с линией нагнетания. Ха
рактерными признаками насосов являются кратность действия, 
конструкция поршня, число и расположение цилиндров, кон
струкция распределителя.

Так как принцип действия всех насосов одинаков, рассмот
рим наиболее простой одноцилиндровый насос однократного 
действия (рис. 11.2, а). г

^При движении поршня 2 вправо увеличивается объем рабо
чей камеры в цилиндре 1, вследствие чего давление в ней умень
шается, всасывающий клапан 3 открывается, и жидкость вса
сывается в цилиндр из подводящего патрубка. При движении 
поршня влево объем рабочей камеры уменьшается, давление в 
ней возрастает, всасывающий клапан закрывается, а нагнета
тельный к'лапан 4 открывается, и жидкость вытесняется из ци
линдра в нагнетательный патрубок. Таким образом, насос од
нократного действия за один оборот кривошипного вала один 
раз вытесняет жидкость из рабочей камеры.

Процесс изменения давления в цилиндре в зависимости от 
изменения объема рабочей камеры V или хода поршня 5  мож
но проследить по индикаторной диаграмме (рис. 11.2, д ) ,  пло
щадь которой пропорциональна работе насоса за цикл.'

■Открывание всасывающего клапана происходит в точке х  
закрывание— в точке г/. Линия xt/ соответствует изменению дав
ления в цилиндре при всасывании жидкости и располагается 
ниже линии kl среднего давления р, во всасывающем патрубке 
насоса на расстоянии, соответствующем величине потерь дав-
Ü* .



Рис. 11.2. Поршневые насосы

ления от всасывающего патрубка до цилиндра. Линия уи соот
ветствует сжатию жидкости в цилиндре от момента закрывания 
всасывающего клапана до момента открывания нагнетательно
го клапана (в точке и). Так как жидкость практически несжи
маема, линия уи почти параллельна оси ординат, т. е. открыва
ние нагнетательного клапана происходит практически мгновен-. 
но после закрывания всасывающего. Линия иг соответствует 
нагнетанию жидкости из цилиндра в нагнетательный патрубок 
и располагается несколько ‘выше линии тп среднего давления 
Р2 в нагнетательном патрубке на расстоянии, соответствующем 
величине потерь давления от цилиндра до нагнетательного па
трубка. Линия гх  соответствует падению давления в цилиндре 
после закрывания нагнетательного клапана (в точке г)  до от
крывания всасывающего (в точке х ). Эта линия, как и у̂ г, 
из-за несжимаемости жидкости практически параллельна оси 
ординат, т. е. открывание всасывающего клапана также про
исходит практически мгновенно после закрывания нагнетатель
ного. Отрезок А 1/в пропорционален объему вредного простран
ства цилиндра, отрезок к1 — объему всасываемой жидкости в 
цилиндр, отрезок тп — объеку нагнетаемой жидкости в нагне
тательный патрубок (подача насоса).
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Колебание давления в момент открывания всасывающего 
(правее точки х) и нагнетательного (левее точки и) клапанов 

, объясняется их инерционност1ью и условиями обтекания их жид
костью. ,

Аналогично работают насос двухкратного двустороннего дей
ствия— насос с двумя рабочими камерами (рис. 11.2, б) и экс
центриковый насос (рис. 11.2, в), причем последний чаще всего 
выполняется с несколькими цилиндрами.

Характерная особенность конструкции приведенного эксцен
трикового насоса — отсутствие жесткой связи плунжера 5 с 
эксцентриковым механизмом -6. Насос может подавать жид
кость только при достаточном давлении Р1 во всасывающем па
трубке. При этом плунжер 5 -входит в контакт с толкателем 7, 
и они работают как единая деталь в цилиндре 1. Всасывающий 
4 и нагнетательный 3 клапаны работают так же, как в выше
рассмотренных насосах. Если давление р\ недостаточно для 
прижатия плунжера к толкателю, то контакт между ними те
ряется — плунжер прекращает движение, и насос работает вхо
лостую. Дренажное отверстие 8 предназначено для разгрузки 
полости между плунжером и толкателем. Таков принцип дей
ствия насосов, например, на станциях СНТ32 очистных ком
плексов [7, 12].

Для увеличения рабочего объема насосов нередко исполь
зуется принцип многократности действия. Например, з насосе 
пятикратного действия (рис. 11.2, г) при тех же, размерах ци
линдра рабочий объем возрастает в 5 раз. В этом случае ци
линдр 10 вращается относительно пустотелой оси 12, а головка 
поршня Р ^обкатывается по пятипрофильной обойме 11. Прохо
дя каждый профиль, поршень производит один раз всасывание 
и один раз нагнетание жидкости в соответствующие секции пу
стотелой оси 12. Секции разделены и сообщаются соответствен
но со всасывающей и нагнетательной гидролиниями (на рисун
ке не показан^ы).

Если длина поршня меньше его диаметра, т. е.. 6 < £ )  (см. 
рис. .11.2, б ) , ' т о  такой поршень называется д и с к о в ы м ,  если 
Ь ^ О  (см. рис. 11.2, а, в, г ) — п л у н ж е р н ы м .  Как правило, 
плунжеры используются для получения высокого давления, 
причем, они могут быть как сплошными (см. рис. 11.2,г), так 
и пустотелыми (см. рис. 11.2, а, в).

По числу цилиндров поршневые насосы разделяются на 
одно- и многоцилиндровые, по их расположению — на насосы 
с параллельным расположением осей цилиндров в одной плос
кости (насосы с кривошипно-шатунным механизмом и эксцен
триковые), звездообразным или У-образным (радиальные на
сосы ), а также с ,расположением осей цилиндров параллельно 
их оси вращения (аксиальные насосы),
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По конструкции распределителя различают поршневые на
сосы с  к л а п а н н ы м  распределением (см. рис, 11.2, а— в) и 
з о л о т н и к о в ы м  (принудительным) (см. рис. 11.2, г).

Рабочий объем одноцилиндрового поршневого насоса одно
кратного действия (см. рис. 11.2, а) определяется изменением 
объема рабочей камеры, вызванным перемещением поршня за 
один оборот кривошипа;

(11.11)
4

где В  — диаметр поршня; 5  =  2г — ход поршня; г — радиус кри
вошипа.

Рабочий объем многоцилиндрового насоса многократного 
действия (с одинаковыми цилиндрами)

(11.12)

где т — число рядов цилиндров; г  — число цилиндров в одном 
ряду; — кратность действия.

Поршневые одноцилиндровые насосы в гидроприводе горных 
машин используются редко. Широкое распространение получи
ли трехцилиндровые эксцентриковые насосы высокого давле
ния. В частности, в унифицированной насосной станции СНУ-9 
гидромеханизированных крепей очистных комплексов использу
ются насосы типа АНУ160 (¿/„=160 см®, Сн =  90 л/мин, рн =  
=  32 МПа, Л/„.в =  55 кВт, Ин =  600 мин-’ ), в насосной станции 
СНТ32 — насосы с параметрами; ^„=176 см^ Сн =  90 л/мин, 
Рн =  32 МПа, Л̂ н.в =  55 кВт, л„ =  588 мин-‘ [7, 12].

Характерная особенность конструкции насоса СНТ — отсут
ствие жесткой связи между шатуном эксцентрикового механиз
ма и плунжером (см, рис. 11.2, в). Насос нормально работает 
только >при избыточном давлении во всасывающем патрубке не 
ме^гее 0,3 МПа, при этом плунжер прижимается к толкателю 
шатуна и составляет с ним как бы единую деталь.- При мень
шем давлении усилие для прижатия плунжера к штоку стано
вится недостаточным, плунжер останавливается, и насос рабо
тает вхолостую (при нулевой подаче).

В насосной станции СНУ-5 используется эксцентриковый 
быстроходный насос типа ВНР32/20 (^„ =  32 см^ (Зн =  40 л/мин, 
Рн =  20 МПа, « „= 1 4 7 0  мин-\ Л?„.в=17 кВт) [7, 12]. Характер
ная особенность его конструкции — звездообразное расположе
ние цилиндров относительно горизонтального вала.

11.3.2. Графики подачи насосов
По формуле (11.4) можно определить среднюю подачу насоса 
за цикл (один оборот вала). Действительная мгновенная по
дача Q пропорциональна скорости порщня с. Для одноцилинд-
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Рис. 11.3. Графики подачи поршневых насосов

рового насоса однократного действия мгновенная теоретическая 
подача

^  Я1)2
Q  =  — —  С. 

4
(11.13)

Если пренебречь конечной длиной шатуна, то при повороте 
кривошипа на угол ф скорость поршня

sin ф =  2яг/гн sin ф, (11.14)

а мгновенная подача 
^ jcD®Q -- --------с =  — г sm ф.

4 , 2
(11.15)

Из формул (11.14) и (11.15) видно, что скорость поршня и мгно
венная подача при Лн =  сопз1 изменяются синусоидально. Так 
же изменяются эти параметры и для других поршневых насо
сов с аналогичным преобразованием вращательного движения 
в возвратно-поступательное движение поршня (эксцентриковых, 
радиально- и аксиально-поршневых).

Графическая зависимость Q =  f (ф)  или, при n„ =  const, Q =  
=  f ( i )  называется графиком подачи. Для построения графика 
необходимо знать принцип действия насоса и закон изменения 
скорости поршня. Для одноцилиндрового насоса однократного 
действия график подачи —  это полусинусоиды, смещенные отно
сительно друг друга на угол п (рис. 11.3, а ), для двухцилиндро
вого насоса однократного действия или насоса двустороннего 
действия при малой толщине штока — это непрерывные полу- 
синусоиды (рис. 11.3,6), для трехцилиндрового насоса одно
стороннего действия при равномерном смещении кривошипов — 
это полусинусоиды со сдвигом относительно друг друга на угол 
2я/3 (рис. 11.3, в). Так как в последнем случае в диапазонах 
углов О-ья/3, 2я/3-^я, ... подача насоса осуществляется од
новременно двумя цилиндрами, суммарная подача насоса ста
новится довольно равномерной.

Неравномерность подачи вызывает гидравлические удары, 
опасные вибрации и неравномерность д в и ж е н и я  исполнитель
ных органов машин. Поэтому стремятся выровнять график по
дачи, приблизив его к прямой Qcp — стороне прямоугольника
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райновеликогс) по площади фигуре под полусинусойдами. Р ас
четным путем, без учета утечек, Qcp можно определить по фор
муле (11.2). Часть площади, заключенная между прямой ¡Эср 
и полусинусоидной, определяет неравномерность (пульсацию) 
подачи насоса, которая оценивается коэффициентом неравно
мерности

б = = ^ £ * = ^ 4 0 0 % ,  (11.16)
Qщ)

где И Qmin“ Соответственно максимальное и минимальное 
значения мгновенной подачи.

Для одноцилиндрового насоса однократного действия Qmax =  
^п^ОЧ,г12  и [см. (11.15)], а Q,p =  Qнл.= (я02/4)-гглн
[см. (11.2)]. Подставляя эти значения в уравнение (11.16), по
лучим 6 =  я. Аналогично вычисляют коэффициент неравномер
ности для насосов с числом цилиндров г>-1.

Значения коэффициента нера'вномерно.сти б в зависимости 
От числа цилиндров насоса г приведены ниже:

^ , 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11
Й, % . . . . . . 314 157 14 33 5 14 3 8 1,5 5 1

Анализируя эти данные, можно сделать следующие выводы. 
Для выравнивания подачи целесообразно применять многоци- 
линдровые насосы с нечетным ч!ислом цилиндров, в которых 
моменты начала выдачи жидкости из камер смещены во вре
мени, Что достигается поворотом кривошипов на угол 2я/г. При 
Числе цилиндров г '^ 7  подачу можно считать равномерной.

При б ^  Ю /̂о подача насоса считается неравномерной. В этом 
случае насосы, как правило, снабжаются в о з д у ш н ы м и  к о л 
п а к а м и  (см. 7.2). Чтобы возмущения от пульсации подачи 
локализовывались в самом насосе, воздушный колпак устанав
ливают сразу за нагнетательными клапанами. В водяных порш
невых насосах (2 < 3 ) для улучшения условий всасывания воз
душные колпаки устанавливаются иногда на всасывающих 
(длинных) трубопроводах, но и в этих случаях они должны 
Находиться на минимальном расстоянии от источника возмуще
ния, т. е. располагаться как можно ближе к всасывающим 
клапанам.

В практике гидропривода колпаки (гидроаккумуляторы, за
полненные сжатым азотом) устанавливают в нагнетательной 
линии насосных станций (СНУ-5, СНУ-9, СНТ32) механизиро
ванных крепей, где расход рабочей жидкости резко меняется.

11.4, Роторные насосы

К роторным иасосам относятся насосы, в которых вытеснители 
при работе совершают сложное пространственное движение, но
определяющим движением при этом является вращательное.
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Наиболее часто применяемые в гидроприводе ipoтopныe шжосш: 
радиально- и аксиально-поршневые; пластинчатые; шестерен
ные; винтовые. Принцип действия и основные технические по
казатели всех этих насосов такие же, как и для рассмотренных 
поршневых. Однако, имеются некоторые отличия, свойственные 
только этой группе машин:

высокая допустимая частота вращения вала, обусловленная 
соответствующей конструкцией вытеснителей, расположенных 
в роторе;

компактность, а следовательно, и большая создаваемая мощ
ность на единицу массы машины;

реверсивность — при изменении направления вращения ро 
тора изменяется направление потока в патрубках насоса;

бесклапанное (как правило) распределение жидкости, что 
повышает надежность машины, так как поломки клапанов яв
ляются причиной частых отказов;

возможность регулирования подачи путем изменения рабо
чего объема (для многих машин).

Приведенные особенности, по существу, являются преиму
ществами роторных насосов. Однако, они имеют недостатки, 
наиболее существенные из которых: возможность запирания 
жидкости в переменном объеме (при бесклапанном распреде
лении) ; большие утечки жидкости, что ведет к снижению объ
емного, а следовательно, и полного КПД; более сложная кон
струкция.

11.4.1. Радиально-поршневые насосы

Регулируемый радиально-поршневой насос (рис. 11,4) состоит 
из ротора 2 с цилиндрами, плунжеров 1, обоймы 4, распреде- 

: лительного устройства 3 с подводящим и отводящим канала
ми 5 и 5, а также устройства, с помощью которого обойма 4 
перемещается относительно оси ротора на величину эксцен- 
т р и с и д е т а  е. Роль распределительного устройства выполня
ет пустотелая ось 7. с уплотнительной перемычкой. На этой оси 
закреплен ротор. При вращении ротора цилиндры своими ка
налами поочередно соединяются с каналами всасывания 5 и 
нагнетания 6, расположенными в пустотелой оси. При переходе 
цилиндров через нейтральное положение их каналы перекры
ваются уплотнительной перемычкой, и линия всасывания отде
ляется от напорной линии.

Перемычка должна иметь оптимальную толщину, исклю
чающую изменение запертого объема жидкости в цилиндре при 
вращении ротора (толщина, превышающая оптимальную), что 
приводит к вышерассмотренным негативным явлениям, или 
возможность перетечки жидкости из области нагнетания в об
ласть всасывания (слишком малая толщина).
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Рис. 11.4. Рааиалшонпоршневой насос

Во избежание расклинивания плунжеров в цилиндрах не
обходимо, чтобы их максимальный ход не превышал 0,1 радиу
са ротора. Часто насос выполняют с двумя или тремя рядами 
плунжеров для увеличения его рабочего объема.

При работе насоса головки плунжеров прижимаются к внут
ренней поверхности обоймы центробежными силами или, чаще, 
давлением жидкости, подаваемой в цилиндр подпиточным на
сосом. Если эксцентриситет ефО, то плунжеры, обкатываясь по 
обойме и совершая при этом возвратно-поступательное движе
ние в цилиндрах, производят всасывание жидкости (движение 
от центра вращения) или нагнетание (движение — к центру). 
Если эксцентриситет е =  0, то радиальное перемещение плунже
ров отсутствует, и насос не подает жидкость.

Рабочий объем насоса

(11.17)

число плунжеров; т  — числогде — диаметр плунжера; г 
рядов плунжеров.

Изменяя величину и знак эксцентриситета, можно изменять 
подачу и направление потока жидкости. При максимальном
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Рис. 11.5. Аксиально-поршневые насосы

значении эксцентриситета подача насоса максимальна, а

параметр регулирования

где Ue — параметр регулирования или относительный эксцен

триситет, который может изменяться от О до ±1. .
Регулируемые радиально-поршневые насосы типа HP вы

пускаются серийно для гидроприводов, машин, применяющихся 
в разнькк отраслях промышленности. Их основные технические 
показатели: 125-7-500 см^, Qh=100-t-400 л / м и н , Рн Ю и 
20 МПа, «„ =  960 мин -1 , iV „ .B  =  454-192 кВт [10].

В гидроприводах механизмов подачи угольных комбайнов 
до последнего времени широко использовались специальные ре
гулируемые радиально-поршневые насосы 1НП120 и НП200 с 
максимальной подачей соответственно 120 и 200 л/мин и дав

лением 10 и 11,5 МПа [12].

11.4.2. Аксиально-поршневые насосы

Аксиально-поршневые насосы, выпускаемые с наклонным дис
ком (рис. 11.5, а) или наклонным ротором (рис. 11.5, б), со
стоят из ротора 1 с цилиндрами, плунжеров 2, распределитель-
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ного устройства 5, приводного вала 4 ,и устройства для измене
ния угла а  наклона диска или ротора. Во избежание закли
нивания плунжеров в цилиндрах максимальное значение угла 
«тах должно быть равным 20— 30°.

Если а ^ О , то при вращении рот'ора 1 плунжеры 2, шарнир
но связанные шатунами 5 с наклонным диском 6 или с веду
щим диском 9, совершают возвратно-поступательное движение 
в цилиндрах. Удаляясь от распределительного устройства 3, 
плунжеры всасывают жидкость, а приближаясь к нему,— на
гнетают. Подвод жидкости к цилиндрам и отвод от них осуще
ствляются через отверстия в торце ротора, которые поперемен
но соединяются с распределительным^и полукольцевыми окнами
7 и 8, «меющимйся в распределителе 3. Когда плунжеры до
ходят до крайних точек, отверстия цилиндров располагаются 
напротив перемычек между окнами 7 и 8 — линия всасывания 
отделяется от линии нагнетания. Так же как в радиально- 
поршневых насосах, запертый распределительной перемычкой 
объем жидкости в цилиндре при вращении ротора может не
сколько изменяться, вызывая негативные явления. Поэтому в 
некоторых конструкциях в перемычках между окнами 7 и 8 
делают небольшие канавки — мысики (см. рис. 11.5, а), что, 
однако, увеличивает утечки в насосе и снижает его КПД.

Рабочий объем насоса

Чu =  ̂ г D ' t g a ,  ' (11.19)

где О ' — диаметр окружности, проведенной через оси цилинд
ров.

Изменяя угол а, можно изменять подачу и направление по
тока жидкости в насосе. При а  =  атах подача — максимальна. 
Параметр регулирования

íf^<?,= í^a =  t g a / tg a m a x .  (11.20)

Акоиально-^оршневые насосы более компактны, чем ради
ально-поршневые, и имеют больший КПД, однако,, они чувстви
тельнее к вибрациям. Промышленностью серийно выпускаются 
регулируемые и нерегулируемые аксиально-поршневые насосы 
нескольких модификаций с диапазонами: рабочих объемов — 
от 4 до 140 смЗ; подач — от 5 до 200 л/мин; давлений — от 6 
до 32 МПа; мощностей — от 3 до 77 кВт [10]. Регулируемые 
аксиально-поршневые насосы с наклонным диском (Р.НАС) ис
пользуются в современных механизмах подачи угольных ком
байнов и в некоторых других машинах. Параметры их- а„ =

г “ / =  44-^-344 л/мин, Рн =  32 МПа, Д̂ „.в =  26-~ 
Кот [1^],
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ПАЛ. Пластинчатые насосы

Пластинчатые (шиберные) насосы могут быть однократного и 
многократного действия, одинарными и сдвоенными.

Насос однократного действия (рис. 11.6, а) состоит из рото
ра /, ось вращения которого смещена относительно оси стато
ра 2 на величину, эксцентриситета е. В пазах ротора установ
лены пластины (шиберы) 3, прижимаемые к внутренней по
верхности статора давлением жидкости или пружинами. Сколь
зя. по статору, пластины одновременно совершают возвратно- 
поступательное движение в пазах ротора. При этом серповид
ная полость, образованная эксцентричным расположением ро
тора в статоре, разделяется пластинами на камеры, объем ко
торых во время работы непрерывно меняется. Если объем ка
мер увеличивается, то происходит всасывание жидкости, если 
уменьшается— нагнетание. Во избежание расклинивания пла
стин в пазах необходимо, чтобы 'максимальный эксцентриситет 
не превышал 0,1 радиуса ротора.

Для разделения всасывающей полости 5 и нагнетательной 6 
в статоре имеются уплотйительные выступы /— // и ///-—/I/. 
С торцов ротор уплотняется дисками 4, которые прижимаются 
к торцам пластин давлением рг-

Каждая камера за один полный оборот участвует в нагне
тании жидкости один раз. поэтому рассматриваемый насос — 
однократного действия. Все камеры этого насоса переносят за 
один оборот в полость нагнетания объем жидкости, равный 
объему кольца шириной Ь и толщиной 2е за вычетом объема, 
занятого пластинами. Следовательно, рабочий объем пластиН= 
частого насоса однократного действия

Яп =  2еЬ{2пг~-гЬ). (11.21)

,где г — радиус статора; г — число пластин; 6 “  толщина пла
стины.

Пластинчатые насосы однократного действия могут быть е 
постоянной или переменной подачей, причем а последних регу-

^  “  V 4

Рис. 11.6. Пластинчатые насосы
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лированяе подачи осуществляется путем изменения эксцентри
ситета.

В пластинчатых насосах однократного действия ротор и 
подшипники испытывают односторонние силы давления, что 
затрудняет создание насосов, рассчитанных на большие значе
ния давления, и является одной из причин их малого срока 
службы. В насосах двухкратного действия (рис. П .6, б), благо
даря наличию двух противоположно расположенных полостей, 
ротор разгружен от сил давления, а подвод жидкости в каме
ры и отвод из них производится через торцовые окна статора, 
Однако, насосы двухкратного действия — нерегулируемые.

В насосах высокого давления пластины-шиберы выполняют 
двойными с небольшим зазором между ними и внутренней по
верхностью статора (лабиринтное уплотнение), что увеличива
ет сопротивление перетеканию жидкости. Пластины прижима
ются к статору под действием давления жидкости р2, подводи
мой из полости нагнетания. Такая конструкция увеличивает 
контакт пластин с внутренней поверхностью статора и умень
шает утечки жидкости.

Серийно выпускаемые нерегулируемые пластинчатые; насосы 
двухкратного действия имеют следующие параметры: Г12 — 
9„ =  8-f-224 см^ Q„ =  5-4-200 л/мин, р„ =  6,3 МПа, =  
4-24,5 кВт; БГ12 — <7„ =  5-ь80 см^, Qh =  5,4-^102 л/мин, р„ =  
=  12,5 МПа, Л/̂ н.в =  2ч-26 кВт [10]. Они широко применяются в 
гидроприводах проходческих комбайнов и бурильных машин.

Параметры серийно выпускаемых регулируемых пластинча
тых насосов приведены в справочной литературе [10].

11.4.4. Шестеренные насосы

Шестеренные насосы выпускаются с внешним и внутренним за
цеплением. Последние более компактны, но из-за сложности 
изготовления применяются редко.

Насос с  внешним зацеплением (рис. 11.7) состоит из корну* 
са 1, в котором с небольшими торцовыми и радиальными за
зорами находятся в зацеплении две одинаковые шестерни — 
ведущая 2 и ведомая 3. При вращении шестерен, когда зубья 
выходят из впадин (объем камеры увеличивается), происходит 
всасывание жидкости. Затем жидкость, заполнившая впадины, 
переносится по внешней дуге шестернями в направлении вра
щения, а когда зубья входят во' впадины (объем камеры умень
шается), жидкость вытесняется в нагнетательную линию.

В шестеренных насосах, так же как во всех насосах с при
нудительным распределением жидкости, возможно ее запира
ние в переменном объеме, и хотя запираемый объем невелик, 
его относительное изменение — большое. Следовательно, в нем 
могут происходить значительное изменение давления и, даже, 
кавитация. Существуют несколько способов, исключающих за-
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Рис. 11.7, Шестеренный насос

пирание жидкости в шестеренных насосах. Наиболее распро
страненный из них — разгрузка указанного объема за счет со
здания специальных боковых каналов в корпусе насоса в об
ласти зацепления зубьев (см. рис. 11.1, б) или каналов 5 в 
уплотнительных дисках 4 (см. рис. 11.7). Через эти каналы 
жидкость вытесняется «з замкнутого объема или подсасывает
ся в кего. Но в обоих случаях снижаются объемный, а следо
вательно, и полный КПД насоса. В некоторых конструкциях 
насосов разгрузка замкнутого объема осуществляется через р а 
диальные отверстия во впадинах шестерен.

Основные утечки в насосах происходят через торцовые уп
лотнения. Номинальное давление насосов без специальных при
жимных дисков, как правило, не превышает 2,5 МПа. При на
личии торцовых уплотнительных дисков 4, которые поджима
ются давлением жидкости рг, номинальное давление насоса 

увеличивается до 16 МПа,
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Рабочий объем шестеренного насоса можно определить 
|с достаточной для практики точностью) из условия равенства 
объемов зуба и впадины. Тогда, считая, что высота зуба рав
на 2т,,

Чи=2яОптЬ = 2ягтЧ, ( 11.22)

где т ~  модуль зуба; Он — диаметр начальной окружности; z — 
число зубьев; h —■ ширина зуба.

Из уравнения (^11.22) следует, что применение в насосах 
шестерен с большим модулем и малым числом зубьев позволя
ет уменьшить габариты насосов, но при этом несколько воз
растает пульсация подачи.

Обычно шестеренные насосы' имеют постоянный рабочий 
Объем,

Параметры серийно выпускаемых промышленностью насо
сов: типа ГГ1 (Б Г Н )-i?„-ll,2-f-100 cm ,̂ Q„=12,3-133 л/мин, 
рн>=2,5 МПа, .Nh.s~î~-7,2 кВ т, «„=1450 мин“'; типа НШ  —

10^98,8 см^ Q„=13,0~135 л/мин, р„=10-^12,5 .МПа, =  
-^2,7-^28 кВт, — 970 и 1450 мин-* [10].

Часто в гидроприводах горных машин применяют специаль
ные шестеренные насосы, встраиваемые в редукторы с проме
жуточными валами, используемыми в качестве приводных эле
ментов. Такие насосы служат для подачи смазки или питания 
вспомогательных механизмов.

ILS. Характеристика насоса

В соответствии с ГОСТ 17398— 72 под характеристикой насоса 
понимают зависимости Q „= /(p„), N„.u=f{p„), т]„=/(р„) при по
стоянных частоте вращения вала, плотности и вязкости жид
кости, Последнее ограничение вводится потому, что с измене
нием 'Вязкости изменяются утечки AQ„,

Теоретическая подача насоса не зависит от давления [см. 
формулу (11,2)], поэтому график Яв.т =  !{ри) — прямая линия 
параллельная оси абсцисс (рис. 11,8, а). Такую характеристи
ку называют Жесткой, так как при изменении давления подача 
Насоса Не изменяется. Аналогичную характеристику имеют все 
объемные насосы, поэтому они должны снабжаться предохра
нительными 1клапанами, предотвращающими случайное повы
шение давления сверх расчетного що избежание поломки -ма
шины или приводного двигателя.

Действительная подача насоса Qh =  Qh.t— АQh зависит от дав
ления, так как при его увеличении утечки AQ„ увеличиваются 
1СМ. уравнение (10.8)], поэтому действительная характеристи
ка Qü'=‘f{pH) не параллельна оси абсцисс и нелинейна.

При давлении /?„ —О полезная мощность насоса Nu —О [см. 
(11.7)J, а мощность на валу Na,n^àNu,t.+àNa,u [см, (10.8|' и

т



(10.9)]. Иногда мощность при нулевом значении давления на
зывают мощностью холостого хода Nn.x. G увеличением давле
ния мощность jVh.b увеличивается почти по линейному закону, 
и рост ее 'определяется в основном ростом полезной мощности 
Л/'н. Незначительна» нелинейность — объясняется тем, 
что при увеличении давления наблюдается некоторое увели
чение утечек AQ„, а следовательно, и объемных потерь АМв.о-

КПД насоса t]h==PhQh/A/„.b (ÎÎ.8 ), а его характеристика 
т1н==/(Рн) строится по известным зависимостям Qh =  /(>b) и 
Nn.B — f{pn) и имеет не явно выраженный максимум, обуслов
ленный влиянием объемных потерь в насосе [завиоимость объ
емного КПД т)н.о==/'(Рн) конгруэнтна Сн =  /(Рн)].

Значения всех параметров при максимальном значении КПД 
насоса называются оптимальными: Qa.onr, рн.опт, (см.
рис. 11.8, а). Номинальные (паспортные) значения технических 
показателей обычно близки к оптимальным.

Практически характеристики насоса получают опытным пу
тем на специальном стенде в соответствии с требованиями ГОСТ 
14658— 86. Суть испытаний сводится, к опытным замерам зна
чений Qh и /Vh.b при соответствующих им разных значениях 
Ри.̂  По результатам испытаний строят зависимости Qu =  f{Pn) 
и ?/н.в =  /(рн). Характеристику Цн =  !{рп) рассчитывают,, исполь
зуя полученные значения.

Характеристика гидравлической сети (рис. 11.8, б) -— это, как 
правило, зависимость Pc =  / (Q) [см. уравнение (6.10)], В  этой 
же системе координат характеристика насоса pn=f(Q n) имеет 
уже дррой вид, а характеристики Л̂н.в =  /(Сн) и Пн==/(^н) из-за 
жесткой характеристики давления не представительны, так как 
возможны только в области существования-характеристики рн =  
= / ( Q h ) ,  т . е. в области весьма малого диапазона подач. Но так 
как в гидравлике характеристику сети строят, как правило, 
именно в этой системе координат, то в случаях, когда для ре
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шения задачи из всех характеристик насоса достаточно т-олько 
одной зависимости Ph= / (Q h), будем в дальнейшем представ
лять ее в том виде, как указано на рис, 11.8, б.

11.6, Рабочий режим насоса и его регулирование

В гидропередаче насос и гидролиния с лидродвигатеЛем пред
ставляют собой единую гидравлическую систему, поэтому р а 
бочий режим насоса определяется совместным решением зави
симостей pH =  f{Q) и pc~f{Q). Характеристику гидросети Рс 
вычисляют по уравнению (6.10). Как правило, диаметр трубо
провода гидролииии в гидропередаче изменяется незначитель
но, поэтому разностью скоростных напоров в этом уравнении 
можно пренебречь. Кроме этого, вследствие компактности гид
ропривода горных машин, можно пренебречь также разностью 
отметок гидролинии. Разность' давлений (рк—рн) в уравнении 
(6.10) равна давлению гидродвигателя рд. Таким образом, 
уравнение гидросети (6.10) для гидропривода можно записать 
в следуюш,ем виде:

р с= рд + А рл , (11.23)

где. Арл — суммарные потери давления в гидролинии.
Как показали результаты многочисленных расчетов гидро

привода, потери по длине в гидролинии при расчетных режимах 
чаще всего пропорциональны расходу в степени 2 > т > 1  [пе
реходный режим, движения жидкости (см. 5.5)]. Потери же в 
местных сопротивлениях (® коленах, тройниках, фильтрах, гид
роаппаратах и т. д.) пропорциональны расходу в квадрате. Так 
как последние являются определяющими для Арл, в дальней
шем при анализе гидравлических систем будем принимать

Apn =  pgaj,Q^

где йл — суммарное сопротивление гидролинии.
Тогда уравнение (11.23) можно представить в виде

Pc =  pM.+pga„Q^. (11.24)

Так как aнaiIитичecкoй зависимости Ph =  / (Q)  в  общем виде 
не существует, рабочий режим насоса, как правило, определя
ют графически — точка пересечения характеристик pH~f{Q) и 
Pc=/(Q ) (см. рис. 11.8, точка А). Параметрами рабочего ре
жима являются Qp, Рр, Л̂ н.в.р, Т1р. Значение /Vh.b.p рассчитывают 
аналитически по формуле ( И -8) при известных Qp, рр, rjp:
A^h.b.p =  P pQ p/t)p.

П р и м е р .  Определим мощность насоса при рабочих значениях подачи 
Ур=ЬО л/мин, давления рр =  9 МПа и КПД г]р=0,8.

По уравнению (11.8)

ЛГн.в.р= 9  • 10« • 60.10“ V (60 ■ 0,8) =  11,25 кВт,
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Рис. 11.9. Регулирование подачи насосов

Рабочий режим насоса должен быть экономичным. Принято 
считать, что насос работает экономично, если т]р^0,85т]тах. 
Кроме того, по условию механической прочности рр^1,25рном, 
где Рном — номинальное давление насоса. В случае, когда не
обходимо знать только рр я Qp, их можно определить графи
чески по характеристикам, построенным в системе координат 
(р, Q) (см. рис. 11.8, б). При ориентировочныхраачетах, вслед
ствие жесткости характеристики рн =  / (Р) ,  рабочий режим мож
но определить аналитически,,- приняв Qp=Qнoм и Рр=Рд+  

+Р№<3^ном, где <Зном — номинальная подача насоса.
.Поскольку рабочий режим зависит как от характеристики 

насоса Pн =  f {Q), так и от характеристики сети Рс =  / ( ^ ) ,  то ре- 
г>{.р,рование подачи можно осуществлять изменением лю'бой 
из этих,характеристик.

Регулирование подачи изменением характеристики гидро
сети (рис. 11.9, а) практически достигается дросселированием 
напорной линии. Дросселирование всасывающей линии недопу-. 
стимо, так как при этом возможны кавитация и срыв подачи 
насоса (этот способ, однако, широко применялся в ранее вы
пускавшихся насосных станциях СНУ-4 и СНУ-5 [7, 12]). При 
регулировании характеристики сети получают семейство ха
рактеристик Рс =  / (С)  и соответствующие им рабочие точки I,
II, I I I . . .  (при рд==соп81). Из-за жесткости характеристики 
рн =  / (Р)  подача насоса изменяется мрло, а давление — значи
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тельно,: поэтому такой способ регулирования для объемных на
сосов непригоден.

Регулирование подачи изменением характеристики насоса 
(рис. 11.9, б) возможно при изменении п„, г|„.о и д» [см. урав
нение (11.4) J. Регулирование изменением частоты вращения 
«„ применяется крайне редко, так как в горной практике, глав
ным образом, используются нерегулируемые асинхронные элек
тродвигатели. Изменение объемного КПД т]н.о достигается за 
счет изменения регулируемых утечек AQ„.p. В этом случае по
дача насоса

Q h =  Q h .t  — A Q h  —  A Q h .p , ( И . 2 5 )

причем, утечки,AQh.p могут изменяться как внутри насоса' (меж
ду нагнетательным и всасывающим патрубками), так и вне 
его. В обоих случаях утечки регулируются дросселем, поэтому 
способ регулирования называется д р о с с е л ь н ы м .  Дроссель 
2' или 2 может быть установлен соответственно между .патруб
ками насоса или на специальной дренажной линии 1 (см. 
рис. Г1.9, б). При изменении AQ„.p вне насоса под.подачей Q„ 
в уравнении (11.25) подразумевается лрыве^еммая подача к точ
ке подключения ответвления для регулируемых' утечек (точ
ка А), а подача самого насоса определяется по уравнению
(11.4). Изменяя дросселем утечки AQ„.p, получают семейство 
и с к у с с т в е н н ы х  характеристик насоса Рн—/(Q) (в том чис
ле приведенных) и соответствующие им рабочие точки /, //, 
///... Данный способ регулирования применяется, как правило, 
для нерегулируемых насосов малой мощности (до 3 кВт), так 
как энергозатраты на утечки в этом случае незначительны.

Регулирование подачи изменением рабочего объема насоса 
(рис. 11.9, в) практически осуществляется либо за счет измене
ния эксцентриситета ротора в эксцентриковых, радиально
поршневых и пластинчатых насосах (см. рис. 11.4 и 11.6), либо 
за счет изменения угла наклона диска в аксиально-поршневых 
насосах (см. р^с. М.5). При изменении рабочего объема иолу- 
чают семейство характеристик pH =  f{Q) и соответствующие им 
рабочие точки I, II, III... Регулирование получается плавным, 
бесступенчатым, экономичным по затратам энергии (tih^^ const) 
Однако регулируемый насос всегда конструктивно сложнее и 
дороже соответствующего нерегулируемого, поэтому данный 
способ регулирования применяется для насосов большой мощ
ности (например, в механизмах подачи угольных комбайнов).

В принципе, возможно регулирование подачи поршневых на
сосов изменением объема вредного пространства А Кв (рис.
11.9,г). Для этого к цилиндру насоса необходимо подключить 
дополнительное вредное пространство, объем которого из-за 
несжимаемости жидкости должен изменяться за время цикла.
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Тогда насое работает следующим образом. При движении 
поршня насоса влево после закрывания всасывающего клапана 
и повышения давления в цилиндре сжимается пружина 3 в до
полнительном вредном пространстве 5, и его поршенек 4 сме
щается влево, увеличивая тем самым объем вредного простран
ства АУв (см. рис. 11.2, с?) и, следовательно, уменьшая объём 
Додачу) жидкости, выдаваемой через нагнетательный патрубок. 

П р и  движении поршня насоса вправо нагнетательный клапан 
закрывается, но всасывающий клапан открывается только после 
выталкивания жидкости пружиной 3 и поршеньком 4 из допол
нительного вредного пространства 5, что возможно при давле
нии ру (см. рис. 11.9,г). В результате уменьшается объем жид- 
кости, поступающей через всасывающий клапан насоса. Пред-' 
варительная'степень сжатия пружины 3 определяется давлением 
Р1. Характеристика давления насоса с учетом дополнительного 
вредного пространства представляет собой искусственную ха
рактеристику давления насоса И. От нулевого значения давле
ния до р 1 искусственная И  и естественная Е  характеристики сов
падают. е  увеличением давления подача ^Qs уменьшается по 
линейному закону (при линейной деформации пружины во вред
ном пространстве) до давления рз — происходит полное сжатие 
пружины 3, а объем дополнительного вредного пространства 5 
достигает максимума. При дальнейшем увеличении давления' 
характеристики Я  и £  становятся конгруэнтными. Если макси- 
мальный объем дополнительного вредного пространства равен 
рабочему объему цилиндра насоса, то искусственная характери
стика давления будет иметь другой вид (см. рис. 11.9, г, кривая

_ Для регулирования рабочего режима насоса необходимо из
менить объем дополнительного вредного пространства за счет 
силового воздействия на его поршенек специальным устройст- 
вом. При этом искусственные характеристики для разных значе
нии ДКв будут такими же, как при дроссельном регулировании 
насоса (см. рис. 11.9, б). На практике чаще всего ограничива
ются установкой пружины в дополнительном вредном простран
стве, что позволяет получить мягкую характеристику давления 
нас;3са (см. рис. 11.9,г, кривая И '), при которой для объемных 
насосов с жесткой характеристикой становится возможным 
способ регулирования изменением сопротивления сети нагнета
тельного трубопровода (см. рис. 11.9, а). Рабочие режимы при 
таком регулировании показаны точками /, //, / / /  (см. рис.
11.9, г ). П одача и давление насоса изменяются примерно оди-

Последним способом регулируют рабочие режимы насосных 
установок типа УНР-02 для нагнетания воды в угольный пласт 
[12], пластинчатых насосов типа Г12-5М с переменным значени
ем эксцентриситета, зависящим от противодавления '[Ю],
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Рис. 11.10. Схемы всасывания насосов

Кроме перечисленных выше способов регулирования насосов 
применяют регулирование их за счет принудительного отжатия 
всасываюпдего клапана на определенной части хода поршня при 
нагнетании жидкости [7]. При таком объемном способе регули
рования искусственные характеристики не отличаются от харак
теристик, полученных при регулировании подачи изменением 
рабочего объема насоса (см. рис. 11.9,в).

11.7. Высота всасывания насоса.
Условия бескавитационной работы

В гидроприводах насосы могут располагаться как выше, так 
и ниже уровня жидкости в гидробаке. В первом случае (рис.
11.10, а) насосы имеют положительную геометрическую высоту 
всасывания Нв, определяемую как разность отметок оси всасы
вающего патрубка насоса и уровня жидкости в баке, а во 
втором случае (рис. 11.10, б ) — отрицательную высоту всасыва

ния На, называемую подпором.
Определим геометрическую высоту всасывания, предполо

жив, что движение жидкости во всасывающей гидролинии — 
установившееся. Запишем уравнение Бернулли для сечений 0—0 
и /— / и плоскости сравнения, совпадающей с сечением 0— 0 

(см. рис. 11.10, а):

Ро =  аф017 2 -I-р1 + + Арв.

Отсюда геометрическая высота всасывания

Я . Рп — Рх —’ Дрв (11.26)

где ро, р 1 — давление соответственно абсолютное на поверхности 
жидкости в гидробаке и во всасывающем патрубке насоса; 
Арв — потери давления во всасывающей гидролинии; 01 — сред
няя скорость жидкости во всасывающем патрубке. Из уравнения 
(11.26) видно, что геометрическая высота всасывания не зави
сит от типа насоса и его технических показателей.
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Для наиболее часто встречающихся условий (ро=Ра«^ Ю®Па 
и р =  880-М000 кг/мЗ) ро/Срё') =  Ю,2ч-11,7 м. Так как все 
остальные слагаемые уравнения (11.26) не равны нулю, макси
мальное значение геометрической высоты всасывания будет 
значительно меньше 10 м. Для уменьшения потерь давления 
длину всасывающей гидролинии и сумму ее местных сопротив
лений стремятся свести к минимуму. С этой же целью среднюю 
скорость во всасывающем трубопроводе рекомендуется ограни
чить значениями 0,8-Ь 1,2 м/с, что, в свою очередь, уменьшает 
значение слагаемого alVlУ{2g) в уравнении (11.26) и, следова
тельно, также ведет к увеличению Я в .

Минимально возможное давление жидкости определяется 
давлением ее насыщенных паров рнл при данной температуре. 
Но при таком давлении жидкость преобразуется в пар, и насту
пает кавитация — вредное явление, вызывающее разрушение 
рабочих органав насоса, изменение его характеристик и, нако
нец, срыв подачи.

При всасывании жидкости наименьшее давление ртщ созда
ется не на входе в насос (см. рис. 11.10, сечение /— /), а у дви
жущегося поршня насоса (см. рис. 11.2, д, линия ху), поэтому 
для предотвращения кавитации необходимо иметь в сечении
1— Т кавитационный запас, т. е. Р1>Рн.п.

Кавитационным запасом Ар« называется превышение полно
го давления жидкости во входном патрубке насоса над давлени
ем ее насьиценных паров:

Ар^==р, — р„.нЧ-р»12/2. (11.27)

При вакууме Рв  давление во всасывающем патрубке Р 1 ^ Р а — Рв, 

а при избыточном (манометрическом) давлении рм р 1= ра  + рм. 
Минимальное значение кавитационного запаса, при котором на
ступает кавитация, называется критическим (Аркр). Значение 
критического кавитационного запаса получают эксперименталь
но в результате кавитационных испытаний насоса при снятии 
кавитационной характеристики [2].

Прд кавитационной характеристикой понимают зависимость 
давления (рн), мощности (Л̂ н.в) и КПД (т̂ н) насоса от кавита
ционного запаса (Арк) при постоянных значениях подачи (Сн), 
частоты вращения (Лн), плотности и вязкости жидкости. При 
критическом кавитационном запасе Аркр (при наступлении 
кавитации) происходит резкое уменьшение названных парамет
ров (Рц, Л/̂ н.В, "Пн) •

Чтобы гарантировать бескавитационную работу насоса, ка
витационный запас должен быть не меньше допустимого (значе
ния его приводятся в технических характеристиках насосов):

Арк.ДОП— (1»2-т-1,3)Аркр.
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Часто, вместо допустимого кавитационного запаса, в катало
гах приводят значения допустимой вакуумметрической высоты 
всасывания насосов //вак.доп*) которая определяется в соответ
ствии уравнением (11.27). Подставив в него вместо р\ его 

значение в данных условиях, т. е. Р1=Ра~Рвак.доп=Ра- 
РЯ-̂ вак.доП) получим

АРк.доп =  /?а —  р^Явак.доп —  Рн.п + рУ1^2,

откуда

Г1 Рн. п —  ¿^Рк. ДОП ,
^ван. доп̂ --------- --------- (И -28)

По условию бескавитационной работы насоса требуется, чтобы

^вак.Доп5=-//вак( (11.29)

гД© Явак “ вакуумметрическая высота всасывания гидролинии 
[см. уравнение (11.26)],

+  („ ,30 )

п р и м е р .  Определим вакуумметрическую высоту всасывания насос- 
йой установки при геометрической высоте всасывания Яв=0,5 м, внутрен
нем диаметре всасывающей гидролннии d=32 мм, подаче насоса Q„=  
-50 л/мин, потерях давления во всасывающей гидролинии с фильтром 
ДРв—18 кПа, плотности масла р=900 кг/м^ и его кинематической вязкости 
v=30' мм^/с.

Средняя скорость масла в трубе

t)=4Q lind^) =  4 • 50 ■ 10-V (3,14 • 60 • 0,0322) =  i _q4 м/с.

4йел0 Рейнольдса

Йе= tid/v =<1,04-0,032/(30 • 10“ 8) =  1109,

бледовательно, а =2.

Вакуумметрическая высота всасывания [ем. уравнение (И.30)|

//Ba*=0i5+2-l.O4V(2-9,8l)-fl8-lO3/(9OO-9,8I)-2,65 м.

Для соблюдения условия (11.29) необходимо снизить значе- 
Ийё потерь Арв в уравнении (11.30) теми же способами, что бы
ли указаны для увеличения геометрической высоты всасывания 
Яв. Если условие (11.29) не выполняется, то необходимо умень
шить значение геометрической высоты всасывания вплоть до 
бтрицатёльного ее значения — подпора (рис. 11.10,6). Следует 
Отмётить, что при такой схеме уменьшается вероятность подса
сывания воздуха насосом,

I  ^  каталогах ^й§кotopЫx йасосов вместо Яйак.дб« указываетсй допустимая 
гёвметричвская высота всасывания Яд,доп. В таком случае для бескавитацнои» 
йои раб*эты Необходимо, чтобы ц -

184



Для насосов с большими частотой вращения вала %  к со
противлением распределительных устройств в:а всасе в катало
гах приводят не допустимую-вакуумметрическую высоту всасы
вания, а необходимое избыточное, манометрическое давление 
определяемое из уравнения (11.27), по аналогии с уравнением 
(11.28), следующим образом:

Рм.доп —Арк.доп-.+ Ри.п;—“Ра— ’ p»J*/2. (11.31)

Манометрическое давление во всасывающем патрубке в этом 
случае, как правило, создается подкачным насосом 2 (ряс.
11.10, в), подача которого должна быть не меньше подачи основ
ного насоса /, а минимальное давление-— не меньше допусти
мого Рм.дои. Обычно подачу и давление такого подкачного насоса 
принимают несколько большей, чем указанные значения. При 
этом «лишняя» подача сбрасывается через переливной клапан 3.

1L8. Гидромоторы

и .8.1, Устройство и принцип действия

Роторные насосы (см. 11.4) в иринципе могут работать как гид
ромоторы. Для этого необходимо в рабочую камеру насоса под
вести жидкость с соответствуюищм давлением. . ..

Рассмотрим принцип действия радиально-поршневого гидро
мотора. В результате давления рд рабочей жидкости (рис.
11.11, а) на поршень в точке В  (точка касания сферы головки 
поршня и обоймы статора) возникает сила реакции связи R, 
направление которой (без учета силы трения) в соответствии 
с аксиомой статики, нормальное как к поверхности сферы, так 
и к поверхности обоймы статора в точке их касания. Следова
тельно, сила R  совпадает с направлением, радиуса статора, и ее 
линия действия проходит через точку 0¡. Разложим i? на две 
составляющие Р  ш Т. Сила Р  уравновешивается силой Р*, т. е.; 
Р=Рт=РцП(1^14, а сила T '=Pœtgp создает момент на роторе.

‘¡При е//?р^0,1 (см. 11.4) с ничтожнои погрешностью можно 
принять t gp~s i n^ .  Тогда из теоремы синусов e/sin S =
=  0^/s in  (я— ф) =  05/sin  ф, 8 т §  =  е8тф /О В , а сила .
=рдЯ^% 8Ш ф/(4-05). Момент на роторе

М —Г-ОД—рдя#е8тф /4 . (11.32)'

Следовательно, сила Т и момент М  изменяются при вращении 
ротора по^синусоидальному закону, аналогично изменению 

мгновенной подрни поршневых насосов (см. рис. 11.3), При 
Ф = 0, ф =  я, ... 7’=0 , Ai—О, поэтому нельзя создать гидромотор с 
одцим или двумя поршнями. Обычно гидромоторы выполняются 
так же, как роторные насосы, с нечетным числом поршней
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Рис. 11.и , Схемы гидромо- ) 
торов <

Сила Р  значительно превышает силу Т (см. рис. 11.11,а), 
поэтому внутреннюю поверхность обоймы статора и головки 
поршней необходимо изготовлять из материала высокой твердо
сти, а так как силе Т противодействует сила трения^ указанные 
поверхности должны быть хорошо обработаны (отшлифованы). 
Нередко вместо головок поршней устанавливают подшипники 
качения.

Принцип действия аксиально-поршневых гидромоторов ана
логичен принципу действия радиально-поршневых.

В пластинчатых гидромоторах (рис. 11.11,6) крутящий мо
мент создается за счет разности сил давления жидкости (Рг— 
— Р\) на пластины, образующие рабочую камеру гидромотора. 
Для более плотного прижатия пластин к поверхности обоймы 
стауора в пазы ротора за пластинами подается высокое давле
ние жидкости Рд. При “горизонтальном расположении вала гид
ромотора без подвода этого давления ротор вообще не получит 
начального момента вращения. В наиболее совершенных гид
ромашинах в каждом пазу размещают не одну, а две рядом 
расположенные пластины, что уменьшает утечки в машине и 
повышает ее КПД. ,

В шестеренных гидромоторах (рис. } 1.11, в) момент на ротр- 
ре создается зд: счет разности сил Р, действующих на поверхно
сти зуба, находящегося в зацеплении, и зубьев, входящих в 
полости, образованные внутреннимц цилиндрическими поверх
ностями статора,
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Во всех гидромоторах распределение жидкости — б е с к л а 
п а н н о е .  Условные графические обозначения гидромоторов 
приведены в прил. 6.

11.8.2. Основные технические показатели 
и характеристики гидромоторов

Основными техническими показателями гидромоторов являются 
рабочий объем, расход, давление, мощность, КПД, момент и 
частота вращения. ,

Рабочий объем гидромоторов определяется по тем же фор
мулам, что и рабочий объем соответствующих им насосов [см. 
уравнения (11.17), (11.19), (11.21), (11.22)].

Расход гидромотора рд — это расход через его подводящий 
патрубок. Из-за утечек Д^д в гидромоторе полезно используе
мый расход С?д.п меньше подведенного, т. е.

Рд.п=Рд‘ ДРд или (?д.ц =  <7дИд. (11.33)

Утечки в гидромоторе, как и в насосе, ведут к потерям мощ
ности, поэтому их принято оценивать объемным КПД

т\ц.о—Qд.n/Q)̂ ■ (11.34)

Тогда, в соответствии с уравнениями (11.33) и (11.34), расход 
гидромотора

Рд~^дЯд/т]д.о. (11.35)

Давление гидромотора рд—^это используемое полное давле
ние (энергия единицы объема жидкости) гидромотором для 
создания механической энергии на его валу [см. уравнение
(10.4)']. Так как при работе в гидромоторе возникают потери 
давления Ард, полезно используемое давление рд.ц меньше под
веденного рд:

Рд.п =  Рд  —  А рд .

Сложная конфигурация проточной части гидромотора и неуста- 
,.повившееся движение жидкости не позволяют определить рас
четным путем величину потерь Ард, поэтому гидравлические 
потери мощности по аналогии с объемными оценивают гидрав
лическим КПД

Т|д.г =  Рд.п/Рд. (11.36)

Входная мощность гидромотора (мощность потока)

Л^д=РдРд ■ (11.37)

больше вцходной на валу гидромотора на величину объемных, 
гидpaвличec^<иx и механических потерь:

Nд,.v^~'Nц■— ̂АЛ/д,о — АЛ/̂ д.г — ДЛ/д.м, (11.38)
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Рис. 11.12. Характеристики гидромотора

ИЛИ в соответствии с уравнениями (11.34) — (11.38),

•Л̂Д.В =РдСдТ]д,

где

'Пд — 'Пд-о'Пд-г'Пд-м —

(11.39)

(11.40)

— полный к п д  гидромотора; т]д.м — механический КПД гидро
мотора, зависящий от потерь мощности в подшипниках и уплот
нениях. Так как гидравлические и механические потери разде
лить весьма трудно, то в каталогах приводят значения только 
Лд и Т]д,о.

Зная мощность на валу Л/д.в и частоту его вращения, можно 
определить момент на валу. В соответствии с уравнениями 
(11.35), (11.39) и (11.40)

М.
Nд. в РдСд'Пд Р д ад д . гЧд. Ь

2яп„ 2я
(11.41)

где сод — угловая скорость вращения вала.

П р и м е р .  Определим момент гидромотора при давлении Рд=10 МПа. 
рабочем объеме (?д=20 см^ и принятых КПД гидромотора — полном Т1д= 
=  0,83 и объемном т|д,о=0,95.

В соответствии с уравнением (11.41)

Л1д =  Рд'?д11д/(2яг1д.о) =  10'-20-10-6.0,83/(2-3,14-0,95)=27,8 Н-м .

Под характеристикой гидромотора понимают зависимости 
Л 1 д = / ( « д ) ,  ./Уд.в =  / ( « д ) ,  т]д=/(?гд) при, постоянных давлении 
Рд, плотности и вязкости жидкости. Последнее ограничение 
введено по той причине, что при изменении вязкости изменяются 
утечки ДQд, а следовательно, и сами характеристики. При ис
следовании систем регулирования важна также характеристика

Зависимость (?д.ц=/(«д) в соответствии с уравнением (11.33) 
представляет собой прямую линию, проходящую через начало 
координат (рис. 11.12,а). Утечки ДРд при Рд==соп81 также
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постоянны [см. уравнение (8.4)], поэтому характеристика рас
хода гидродвигателя (3„=/(Лд) параллельна' „= /(« „ ) , но
смещена по оси ординат на величину утечек Д(5д, которые зави
сят от рд.

Теоретический момент 7И„.,=рд,7д/(2я) не зависит от частоты 
вращения ¡[см. уравнение (11.41)], поэтому график Л1дт =  /(лд) — 
прямая, параллельная оси абсцисс (см. рис. 11.12, а). В соот
ветствии с  уравнением (11.41) действительный момент М„ на ва
лу гидромотора меньше теоретического из-за гидравлических и 
механических лотерь, суммарное значение которых невелико. 
Однако,, если при Лд =  0 (Рд =  ддд) гидравлические потери 
олизки к нулю (т]д,г?»1) и с ростом Лд незначительно увеличи
ваются пропорционально <5™ (см. 11.6), где 2 > т > 1 , то меха- 
нические потери при Пд —О — максимальны (трение покоя боль- 
ще трения движения), при этом механический КПД Пям=0 
По этой же причине при Лд =  0 момент [см. уравнение

уже после страгивания ротора с места механичес- 
кии КПД, а вместе с ним и момент Мд резко возрастают (см. 
рис. 11.12, а). Практически это выражается в том, что гидро
моторы при частотах вращения близких к нулю работают не
устойчиво (вал вращается рывками). Достоверно зависимость 
^^¡я~ППд) можно получить только, экспериментальным путем

В соответствии с уравнением (11.37) характеристика входной 
мощности гидромотора Л/д =  /(пд) при Рд =  сопз1 представляет 
собой аналогично (?дп =  /(/гд) прямую линию (рис. 11,12 б). 
Выходная мощность на валу Л̂д,в =  Л^дад. Ее характеристика 
нелинейна и располагается ниже прямой Л^д==/(Лд) На величину 
суммарных потерь Д/Уд (см. рис. 11.12, б ).'\ характерист2  
ЛИД =  определяется по формуле (11.39).

Значения всех параметров при максимальном значении КПД 
называются оптимальными: ЛГд.з,о„. Номинал^
ные (паспортные) значения технических показателей обычно 
олизки к оптимальным.

11-8.3. Высокомоментные гидромоторы

Условно к высокомоментным гидромоторам относятся мащины 
с моментом Жд>2-10з Н-м. Как видно "^з уравнения (11.41) 
номинальная частота вращения вала этих гидромоторов незна
чительная — обычно, Лд=30^80 мин“ ’ [12].

Высокомоментные гидромоторы благодаря большой переда
ваемой мощности на единицу массы позволяют создавать ком
пактный привод, что очень важно для горных машин, работаю
щих в стесненных условиях. Это объясняется тем, что габариты 
асинхронных электродвигателей, наиболее распространенных в 
горном машиностроении, уменьшаются при увеличении частоты 
вращения вала. Поэтому приводные электродвигатели горных
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Рис. 11.13. Схемы гидроцилшдров

машин чаше всего имеют частоту врашения близкую к 
1450 МИН“ ’. В отличие от них двигатели исполнительных органов 
горных машин должны иметь малую частоту вращения вала и 
большой момент [12]. Применение для этой цели зубчатых ре
дукторов приводит к значительному увеличению габаритов всего 
привода, а следовательно, и машины в целом. Высокомоментные 
гидромоторы позволяют в принципе отказаться от указанных 
редукторов.

Обеспечить большой момент гидромотора можно за счет 
увеличения либо давления рд, либо рабочего объема ^д [см. 
уравнение (11.41)]. Современные гидроприводы горных машин 
работают на высоких давлениях, поэтому основным фактором 
при создании высокомоментных гидромоторов является рабочий 
объем. Проще всего можно увеличить (уд в роторных радиально
поршневых гидромоторах, где рабочий объем определяется мно
гими фактора^йи; числом цилиндров в ряду г [см. рис. 11.4 и 
уравнение (11.17)], числом рядов цилиндров т , кратностью 
действия k (см. рис. 11.2,в). Например, широко раслространен- 
ные в механизмах подачи угольных комбайнов высокомомент
ные гидромоторы типа ДП510 имеют параметры: г=19, т  =  2, 
^=12, <7д=3,6 дм®, Мд=5200 Н-м, Яд =  38 мин^> [12].

И .9. Гидроцилиндры и поворотные гидродвигатели

Гидроцилиндры — это объемные гидродвигатели с возвратно
поступательным перемещением выходного звена. Существует 
большое многообразие конструкций и схем гидроцилиндров 
(рис. 11.13),
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в гидроцилиндре одностороннего действия (а) рабочий ход 
поршня совершается под действием дайления жидкости, а воз
врат, если требуемое усилие невелико, — под действием пружи
ны или внешних'сил;

В гидроцилиндрах двустороннего действия (б) прямой (сле
ва направо) и обратный (справа налево) ходы поршня осуше- 
ствляются под действием давления жидкости. Такие гидроци
линдры могут быть с односторонним штоком или с двусторон- 
ним

Если необходимо обеспечить ход, превышающий длину кор
пуса цилиндра, то применяют т е л е с к о п и ч е с к и е  гидроц^ 
линдры (г), т. е. цилиндры с несколькими штоками. В частно
сти, телескопические гидроцилиндры широко используются в 
гидрофицированных крепях, где необходима большая раздвиж- 
ность гидравлических стоек. а

При высоких значениях давления применяют плунжерные 
гидроцилиндры (д). Гидроцилиндры с реечной передачей (е) 
преобразующие поступательное движение штоков в возвратно
поворотное движение исполнительного механизма, называются 
поворотными гидродвигателями. Поворотные гидродвигатели 
могут быть выполнены по другой схеме (ж), например, в виде 
поворотного шибера в цилиндре. Поворотные гидродвигатели 
широко применяются в робототехнике.

Основными техническими показателями гидроцилиндров яв
ляются; расход, давление, мощность, КПД, усилие на выходном 
звене и скорость его движения, а также диаметры поршня О 
и штока а.

Расхос» гидроцилиндра [см. формулу (11.35) ] \

Сд= '̂д/^д/'Пд.о, (11.42)

где Од'—= линейная скорость штока; Рд — рабочая площадь пор
шня.

Для гидроцилиндра двустороннего действия (см. рис.
11.13,6) при прямом ходе рабочая площадь поршня Рдп=

) =я/)2/4, а при обратном ходе р^^,су=п{В^—й̂ )1А.
Усилие на штоке при прямом ходе

=  (11.43)

при обратном ходе'—

=  (11.44)

В уравнениях (11.43) и (11.44) р ,> р 2. Если /?1> р 2, то эти урав
нения можно упростить, подставив в них вместо р; и »2 разность-
р1-“ р2=Рд:
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Р'д.я'^-яЛ®Мд.гТ|д.м/4 '(11.45)

Р̂ .0' = я(1)̂ -̂ ')'Рд%.гПд.-/4. . .с 11-46).
Ш действительности Р'д.„ меньше Рд.и на величину пс1^р2Щ.тХ 
Хпям/4, а Р'до бо.пьше Рд.„ на величину м1Цр^— 2р2}у\яхЦд.ш1̂ - 

Входная мощность гид роцилиндра определяется аналогично 

мощности гидромотора по формуле (11.37), а выходная— по 

формуле (11.39):

Яд.в =  Рдадг1«=РдОд. (“ -47)

'Усилие на штоке [см. уравнение (11.41)]

Рд =  ,РдСд1'1д/»Д=^Рд^Д’'1д.гПд.«. ■ (11-48)
Значения объемного, гидравлического и механического КПД 

зависят от типа применяемых уплотнений. Так, в гидроцилинд- 
рах с резиновыми кольцевыми уплотнениями т1д.о —О.Уо • о,УУ, 

т)д.гЯ̂ 1 и Г1„.м=0,85—0,95.

П р и м е р  Определим усилие, расход и мощность-гидроцилиндра дву
стороннего действия с односторонним выходом штока при 
де «) скоростью Ид=100 мм/с. Давление Р1=25 МПа р2=1,6 МПа, диа
метр поршня 0=100 мм, диаметр штока ¿- 50  мм. КПД гидроцшшндра

принять: ‘»1я=0,9, т(д.о=0,99.
Усилие на 1нтоке |см, уравнение (11.43))

Рй.й̂= 25-!0»-3,14-^~- — 1,6-10« (0,1* 0,05*)
О 9

=1169,8 кН.
0,99

По уравнению (11.46)

что мвньше истйиного значения яа 1,7%. /ц  лом
Расход в норшневой полости |см.-уравнение (11.42) |

4-0,'99 • *

Й НМОКОЙОЙ, полости <-» '

(0, 1«- » о ,05«)-*= 0,000596 л/мин.
 ̂ 4°0̂ 99 

Мощность нй штоке [см. уравнение (11.47)] ^

1^я.,= 1б9,8-0,1 =  16,18 ЕЁг

ГйдроцйЛиндры широко ;ПрименйЮтсй в горных комбайнах, 
механизированных крепях, погрузочных машинах, бульдозерах, 

Экскаваторах и Других машинах.
Под характеристиками гидроцилиндров понимают те же за- 

ЁиеиМостй, что и для гйдромоторов, но в них момент на валу 
ЗамййбЁ усилием на Шток^, а частота- вращения ~  линеинои
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скоростью, т. е.

По виду эти характеристики не отличаются от кривых, приве
денных на рис, 11,12.

Вопросы для самопроверЕи

1. Из каких основных элементов состоит каждая объемная гидрома- 
шина? Каково их назначение?

2. В чем состоит принципиальное различие между насосом и гидро
двигателем?

3. Каковы различия между гидромотором, гидроцилиндром н поворот
ным гидродвигателем?

4. Чем опасно запирание жидкости в замкнутом переменном объеме, 
вознш^ающее при работе гидромашин? Перечислите и объясните способы 
предотвращения запирания жидкости в роторных радиально- и аксиально
поршневых, пластинчатых и шестеренных гидромашинах.

5. Дайте определение подачи насоса. Приведите ее уравнение и объяс
ните его смысл.

6. Приведите уравнения входной и выходной мощностей насоса. Какая 
зависимость существует между ними?

7. Начертите и объясните индикаторную диаграмму поршневого насоса.
8. Составьте уравнение рабочего объема поршневого насоса для наи

более общего случая и объясните его физический смысл.
9. Начертите и объясните графики мгновенной подачи одно-, двух- и 

трехцилиндрового поршневых насосов. Сравните их между собой по рав
номерности подачи.

10. Приведите уравнения рабочего объема для роторных аксиально- и 
радиально-поршневого насосов и объясните их смысл.

П . Приведите уравнения рабочего объема для пластинчатого насоса од
нократного действия и шестеренного насоса и объясните их смысл.

12. Начертите и объясните полную характеристику насоса. Укажите на 
графике оптимальные значения параметров.

13. Приведите график для определения рабочего режима насоса. Какие 
требования предъявляются к режиму?

14. Начертите графики регулирования рабочего режима насоса при из
менении характеристики гидросети (гидролинии), дроссельном и объемном 
регулировании насоса. Сравните способы регулирования между собой.

15. Дайте определения геометрической и вакуумметрической высоты вса
сывания, приведите уравнения и сравните их между собой.

16. Запишите и объясните условия бескавитационной работы насоса. 
Какими способами реализуются эти условия?

17. Приведите уравнения входной и выходной мощностей гидромотора 
и объясните их смысл.

18. Приведите уравнения входной и выходной мощностей гидроцилинд
ра и объясните их смысл,

19. Проанализируйте причину появления момента на валу радиально
поршневого, пластинчатого, шестеренного гидромоторов.

20. Составьте уравнение момента гидромотора и объясните его физиче
ский смысл.

21. Приведите уравнения силы на штоке гидроцилиндра двустороннего 
действия при прямом и обратном ходе штока, а также уравнение расхода 
гидроцилиндра для этого случая. Объясните физический смысл этих урав-
НбНИИ̂

22. Начертите и объясните полную характеристику гидромотора.
23. Каковы конструктивные особенности высокомоментных гидромото> 

ров? Где применяются эти гидромоторы?
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12. ГИДРОАППАРАТУРА, ВСПОМОГАТЕЛЬНЫЕ УСТРОЙСТВА 
И ГИДРОЛИНИИ

12.1. Классификация гидроаппаратов

Гидропривод, применяемый в мащинах, позволяет наиболее ра 
ционально автоматизировать процессы машин с помощью гид
равлических средств автоматизации — гидроаппаратуры, кото
рая в этом случае является э л е м е н т н о й б а з о й автома
тизации и выполняет самые разные функции по управлению — 
от простых до самых сложных.

По назначению всю гидроаппаратуру можно разделить на 
направляющую и регулирующую. В эту классификацию не вхо
дит аппаратура гидравлических вычислительных устройств [8*], 
хотя она имеет, в основном, ту же элементную базу, что и 
направляющая и регулирующая.

Направляющая гидроаппаратура предназначена для измене
ния (поддержания) направления потока жидкости путем п о л 
н о г о  перекрытия (открытия) проходного канала (каналов) в 
аппарате. Регулирующая аппаратура предназначена для изме
нения давления или расхода (иногда, направления потока)жид
кости путем ч а с т и ч н о г о  перекрытия проходного канала 
(каналов) в аппарате.

^В свою очередь, регуляторы могут быть прямого я непрямого 
действия. К регуляторам прямого действия относятся те, в ко
торых перемещение регулирующего элемента осуществляется за 
счет энергии регулируемого объекта, т. е. применительно к 
гидроаппарату — за счет энергии рабочей жидкости. Как прави
ло, регуляторы этого типа просты по конструкции и не требуют 
большой мощности для' управления регулирующим элементом.

Если для перемещения регулирующего элемента необходима 
значительная мощность (сотни ватт и более), то применяют 
регуляторы непрямого действия, в которых энергия регулируе
мой среды используется только для управления гидродвигате
лем, а он уже сам воздействует на регулирующий элемент. При 

этом мощности» сигнала от регулируемой среды незначительна и 
действует только на чувствительный элемент регулятора. Импульс 
от чувствительного элемента подается на гидроусилитель, усили
вающий сигнал по мощности до значения, необходимого для 
управления регулирующим элементом.

Таким образом, регулятор непрямого действия значительно 
сложнее регулятора прямого действия и состоит, как правило, 
из трех основных узлов: чувствительного элемента, гидроусили
теля и гидродвигателя. Тип гидроусилителя определяет назва
ние самого регулятора. Усиление мощности происходит, обычно, 
в следящем (регулирующем) элементе гидроаппарата за счет 
подведения к нему энергии от насоса.



Запорно-регулирующий элемент — основная деталь любого 
гидроаппарата. Конструктивно он может быть выполнен в виде 
крана, золотника или клапана.

К р а н  представляет собой симметричное тело вращения ци
линдрической, конической, шаровой или другой формы с про
ходными каналами для жидкости. Характерная особенность 
крана — его возвратно-поворотное движение около своей оси в 
корпусе аппарата в процессе работы.

З о л о т н и к  — это, как правило, цилиндрическое тело вра
щения с несколькими уплотнительными поясками и проточками 
между ними для прохода жидкости. Существуют также плоские 
золотники ¡[7, 12]. Характерная особенность золотника — его 
возвратно-поступательное перемещение вдоль своей оси в про
цессе работы.

Клапанный запорный элемент состоит из седла и собственно 
к л а п а н а ,  который может иметь различные формы (шара, ко
нуса, тарелки и т. д.). Характерная особенность клапанного 
запорно-регулирующего элемента — его возвратно-поступатель
ное перемещение при работе вдоль оси, перпендикулярной пло
щади живого сечения в седле.

В зависимости от числа подводимых и отводимых гидроли
ний гидроаппарат может быть двухлинейным, трехлинейным 
и т. д.

12.2, Направляющая аппаратура

К этой группе аппаратов относятся распределители жидкости, 
обратные клапаны, гидрозамки и клапаны (выдержки времени, 
последовательности и логические). В гидроприводе горных ма
шин наиболее распространены распределители жидкости, обрат
ные клапаны и гидрозамки.

12.2.1. Распределители жидкости

В зависимости от числа подводимых и отводимых гидролиний 
распределители могут быть двухлинейными, трехлинейными и 
т. д., в зависимости от числа фиксированных положений запор
ного элемента —  двухпозиционными, трехпозиционными и т. д. 
Запорный элемент распределителя может приводиться в движе
ние различными источниками энергии, поэтому различают рас
пределители с механическим (ручным), электрическим, гидрав
лическим и пневматическим управлением.

Крановые распределители в гидроприводе горных машин на
шли самое широкое применение. Конструктивно их запорный 
элемент выполнен в виде цилиндрической, конической, шаровой 
пробки или в виде плоского поворотного крана. В запорном эле
менте имеются проходн^^? ?сарал^ для жидкости, а в корпусе,
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Рис. 12.1. Крановые распределители

кроме каналов,— соответствующие окна для подвода и отвода 
жидкости к гидролиниям. При совпадении каналов в кране с окна
ми в корпусе через распределитель протекает жидкость, при пере

крытии окон — распределитель заперт.
Основными элементами простейшего кранового распредели

теля (рис. 12.1, а) являются корпус 4 с патрубками для подвода 
и отвода жидкости и пробка 3 с рукояткой 1. При повороте 
пробки осуществляется изменение направления движения жид
кости в системе после распределителй (рис. 12.1,6). В пробке 
конической формы устанавливают пружину 2 (см. рис. 12.1,а), 
прижимающую пробку к гнезду корпуса. В распределителях с 
цилиндрической пробкой пружина отсутствует, поэтому, чтобы 
устранить утечки жидкости, производят точную обработку со

прягаемых деталей.
В гидроприводе горных машин часто применяются крановые 

распределители с шаровой пробкой типа ЭКШ (в насосных 

станциях гидрокрепей СНУ5 и др.) Г?]-
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Крайовые распредёлтели могут выполнятьсй разгруженны* 
ми или неразгруженными. В неразгруженных кранах (см. рис.
12.1,6) давление в камере, связанной с линией нагнетания, не 
уравновешивается, что приводит к одностороннему прижатию 
пробки, увеличению момента для ее поворота и увеличению 

утечек.
Поэтому при больших значениях давления применяют 

только разгруженные краны (рис. 12.1,в), в которых диамет
рально противоположные, полости соединены каналами.

В условных обозначениях распределителей по ГОСТ 2.781-“ 
68 число позиций запорного элемента изображают числом квад
ратов (см. прил. 6), а проходы (каналы) в распределителе — 
линиями хо  стрелками, показывающими направления потоков 
рабочей жидкости в каждой позиции. Запорный элемент изоб
ражают в исходной позиции при отсутствии на него управляю
щего воздействия. Чтобы представить действие распределителя 
в другой позиции запорного элемента, необходимо мысленно 
передвинуть соответствующий квадрат на место исходной пози
ции, оставляя внешние гидролинии в прежнем положении. 
Управление распределителем указывается на малых сторонах 
общего прямоугольника, составленного из квадратов.

В гидроприводе горных машин широко используются крано
вые распределители с плоским краном. Девятилинейный вось
мипозиционный распределитель ЭРА1К (рис. 12.2,а ), приме
няемый в гидрокрепях, состоит из корпуса 7, распределительно
го диска 11 и крана 4, выполненного в виде валика, в торце 
которого имеются два (иногда больше) гнезда [7], соединен
ные между собой каналом для прохода жидкости. В гнезда 
помещены втулки 10, 12, прижимаемые пружинами 8, 13 к рас
пределительному диску И, неподвижно закрепленному на гид
роблоке секции крепи или выполненному заодно с блоком. 
Внутри центрального гнезда кроме втулки смонтирован клапан
ный распределитель, состоящий из седла 5, шарикового клапана 
6, прижимаемого, к седлу пружиной 9, и толкателя 1. Клапанный 
распределитель отключает гидросистему крепи от напорной 
■?̂ идролинии после прекращения манипуляций крановым распре
делителем и, таким образом, уменьшает утечки в системе.

При оттягивании рукоятки 2 вверх толкателем I открывает
ся шариковый клапйн 6, и рабочая жидкость под давлением 
поступает через центральную втулку 10 в периферийную втулку 
12 и далее в то или иное отверстие распределительного диска 
11. Так как гнезда в кране 4 выполнены на выступе торца, 
жидкость, подводимая к отверстию Я  (рис. 12.2, б) в распреде
лителе может быть подана только к одному (иногда, к несколь
ким) из семи отверстий, в то время как остальные шесть 
соединяются со сливным отверстием С. Поэтому для запирания 
жидкости в полостях гидроцилиндра нужны гидрозамки.
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Рис. 12.2. Крановый распредели- 
тель типа ЭРА1К:
а  —  общий вид; б  —  схем а подклю че
ния гидроцилиндра

Рис. 12.3. Золотниковый распреде
литель



Распределитель этого типа является caмoyплotняюu^имcя, 
так как при появлении утечек на плоскости между втулками 10, 
12 и диском 11 ь щели (согласно уравнению Бернулли) понижа
ется давление, что вызывает увеличение силы прижатия втулок 
к диску.

Для облегчения поворота рукоятки 2 на валике крана уста
новлен упорный подшипник 3.

Более рационально устроен аналогичный распределитель типа 
РПК [7], в котором клапанный распределитель установлен пе
ред центральной втулкой, поэтому утечки сведены к минимуму. 
Выпускаются и более простые распределители типа ЭРА1М без 
клапанного ^распределителя ¡[7]1 Недостатком рассмотренных 
распределителей являются их сравнительно малые расходы.

Золотниковые распределители получили наибольшее распро
странение в гидроприводе благодаря простоте их изготовления, 
компактности и высокой надежности в работе. Они применяют
ся при весьма высоких значениях давления (до 32 МПа) и 
значительно больших расходах, чем крановые распределители.

Основные элементы этих распределителей (рис. 12.3)— зо
лотник 1 с поясками и гильза 2 с проточками. Часто встречают
ся безгильзовые распределители, в которых проточки и каналы 
для протекания жидкости выполнены непосредственно в корпусе 
распределителя.

При смещении золотника в ту или иную сторону от нейтраль
ного положения жидкость протекает через распределитель к 
соответствующим гидролиниям. Протекание жидкости возможно 
также при расположении золотника в нейтральном положении. 
Кроме этого существуют несколько десятков различных схем 
протекания жидкости через золотниковый распределитель [10].

Наиболее распространенными являются четырех- и пятили
нейные двух- и трехпозиционные распределители с ручным 
(механическим) или гидравлическим управлением (см. прил. 6). 
Дроссели и обратные клапаны в обеих крышках распределителя 
с гидроуправлением позволяют раздельно регулировать время 
пфеключения золотника в каждом направлении. Для малых 
значений расхода (до 8 л/мин) часто применяют золотники с 
электрическим (соленоидным) управлением (см. прил. 6).

Недостаток золотниковых распределителей — возможность 
появления облитерации (см. 5.4). Для предотвращения заедания 
золотника при облитерации применяют специальные механичес
кие и электромеханические устройства, сообщающие колебатель
ные, иногда и вращательные, движения золотнику и, таким 
образом, разрушающие слой поляризованных молекул. С этой 
же целью в гидравлических системах с небольшим давлением 
выполняют пояски золотников с нулевым или отрицательным 
(неполным) перекрытием окон. В последнем случае увеличива
ются утечки через золотник.

!99



Рис. 12.4. Обратные клапаны

Клапанные распределители применяются, в основном, в гид
росистемах, в которых необходимо обеспечить хорошую герме
тичность. Для этого запорный элемент распределителя выпол
няют, как правило, в виде конического или шарового клапана 
(см. рис. 12.2,а).

Преимущества распределителей данного типа — возмож
ность работы при весьма высоких значениях давления (до 
32 М П а), большой срок службы; недостатки — значительные 
усилия, необходимые для управления, и большие габариты при 
большом числе гидролиний.

В гидроприводе горных машин клапанные распределители 
применяются для автоматического перекрытия патрубков гид
ромагистрали очистных комплексов при отключении от них под 
давлением (например, для ремонта) секций гидрокрепи, для 
дистанционного или автоматического управления гидрокрепями 
[8, 12]. В последних случаях управление распределителями, как 
правило, — электрическое.

12.2.2. Обратные клапаны

Обратные клапаны (рис. 12.4) предназначены для пропуска 
жидкости только в одном направлении. В зависимости от кон
струкции запорного элемента они (чаще всего) могут быть ша
риковыми (а) или коническими( б), реже — тарельчатыми (в). 
Обратный клапан, установленный во всасывающей линии, иног
да называют всасывающим или приемным.

Особенность обратных клапанов — небольшое усилие сжатия 
пружины, прижимающей запорный элемент к седлу, и большая 
пропускная способность. Обычно потери давления в серийных 
клапанах не превышают 0,2 М Па [10], а во всасывающих — на 
порядок меньше. Иногда для уменьшения потерь давления в 
клапане пружину не устанавливают. Закрытие клапана в этом
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Рис. 12.5. Гидрозамки одностороннего (а) и двустороннего (б) дейетви» 
и схемы их подключения к гидроцилиндрам (в, г)

случае происходит под действием силы тяжести запорного эле
мента, для чего клапан располагают вертикально.

Условное обозначение обратного клапана на гидравлических 
схемах приведено в прил. 6.

Разновидности обратных клапанов — п о д д е р ж и в а ю щ и е  
(подпорные) к л а п а н ы  и н а п о р н ы е  з о л о т н и к и  [10, 
12]. Они применяются в тех случаях, когда рабочую жидкость 
необходимо пропускать свободно в одном направлении и с не
которым подпором — в противоположном направлении. В таком 
клапане выполняют два проточных канала для пропускания 
жидкости в разных направлениях и два запорных элемента, или 
один элемент в канале, подпружиненный с обеих сторон.

^2.2.3. Гидравлические замки

Для запирания полостей гидроцилиндра в заданном положении 
поршня применяют управляемые обратные клапаны — гидрозам= 
кы. Существуют гидрозамки о д н о с т о р о н н е г о  и д в у с т о 
р о н н е г о  действия. В горной практике первые применяются, 
чаще всего, для запирания поршневых полостей стоек гидрокре
пей при распоре их между почвой и кровлей выработки и для 
отпирания — при разгрузке '[8, 12].

При распоре стойки гидрокрепи рабочая жидкость в гидро
замке одностороннего действия (рис. 12.5, а) подается через 
отверстие 3 в корпусе 7 к клапану 4, перемещает его вниз и 
поступает через отверстие 5 в поршневую полость стойки, 
С прекращением подачи щидкости клапан 4 под действием пру-
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ш
Рис. 12.6. Логические клапаны

жины 6 поднимается и отключает поршневую полость стойки от 
гидросистемы. При разгрузке стойки жидкость подается в пор
шневую полость толкателя 1, который, преодолевая сопротивле
ние пружины 2 и сил, действующих на клапан 4, сообщает пор
шневую полость стойки через отверстия 5 и <? со сливной гидро
линией. При прекращении давления жидкости на поршень 
толкателя 1 пружины 2 и 5 возвращают его и клапан 4 в исход
ное положение.

Наибольшее распространение получили гидрозамки односто
роннего действия типа КГУ и ЭКОР [12].

Двусторонние гидрозамки широко применяются в угольных 
комбайнах для запирания рабочей жидкости в гидроцилиндрах, 
управляющих положением комбайна и его исполнительных 
органов в пространстве [12].

При подаче жидкости в правую полость двустороннего гид
розамка (рис. 12.5,6) плавающий поршенек 12 перемещается 
влево и своим толкателем 7 /  открывает левый клапан 9. Одно
временно под давлением рабочей жидкости открывается правый 
клапан 9 гидрозамка, и жидкость поступает в штокоЬую полость 
гидроцилиндра 8 и сливается из поршневой полости гидроци
линдра через открытый левый клапан 9. С прекращением 
подачи жидкости в гидрозамок оба его клапана под действием 
пружин 10 закрываются, и жидкость запирается в обеих поло
стях гидроцилиндра 8. При подаче жидкости в левую полость 
гидрозамка процесс протекает в обратном порядке.

Схемы подключения одностороннего и двустороннего гид
розамков к гидроцилиндрам показаны на рис. 12.5, в, г.

12.2.4. Логические клапаны и клапаны выдержки времени

Логические клапаны «И», «ИЛИ» применяются в схемах авто
матики для выполнения соответствующих логических операций 
[8, 10] .

Клапан «И» (рис. 12.6, а) предназначен для пропуска, жид
кости только при наличии давления во всех подводящих гидро
линиях. При этом двусторонний запорный клапан находится в 
нейтральном положении, и жидкос;т|. свободно проходит в от
водящую гидролинию, ‘ . .
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Логический клапан «ИЛИ» (рис. ¡2.6, б) предназначен ДЛй 
пропуска рабочей жидкости при наличии давления только в 
одной из подводящих гидролиний. При этом свободно переме
щающийся в корпусе клапан запирает другую подводящую 
гидролинию.

Условные обозначения клапанов на гидравлических схемах 
приведены в прил. 6.

Клапаны выдержки времени (реле времени) применяются 
для создания выдержки времени между операциями в системе 
гидропривода. Клапан выдержки времени, как правило, состоит 
из цилиндра и порщня с исполнительным штоком, на котором 
устанавливается контактная группа. Выдержка клапана зависит 
либо от времени наполнения цилиндра жидкостью, либо от 
времени его опоражнивания, либо от времени перетекания жид
кости из одной полости цилиндра в другую. Во всех случаях 
истечение происходит через дроссель. Регулирование времени 
срабатывания осуществляется за счет изменения хода поршня 
или сопротивления дросселя.

12.3. Регуляторы давления

Регуляторы давления разделяются по назначению на предохра
нительные, переливные, редукционные клапаны, клапаны разно
сти давления и соотношения.

12.8.1. Предохранительные клапаны

Предохранительный клапан предназначен для ограничения дав
ления в месте его подключения. При повышении давления до 
настроечного предохранительный клапан срабатывает (открыва
ется) и сбрасывает часть жидкости из гидравлической системы: 
давление уменьшается, и клапан, как правило, закрывается. 
Такой режим работы клапана является эпизодическим.

В зависимости от конструкции запорного элемента клапаны 
разделяются на шариковые, конические, тарельчатые, плунжер
ные, золотниковые и мембранные. Принципиальные схемы пер
вых трех типов практически не отличаются от схем обратных 
клапанов (см. рис. 12.4), но в предохранительных клапанах 
меньшие сечения проходных каналов.

Условное обозначение клапана на гидравлических схемах 
приведено в прил. 6.

Предохранительный клапан устанавливают как можно бли
же к защищаемому объекту (насосу, гидроаккумулятору, гид
родомкрату и т. д.), чтобы обеспечить минимальные потери дав
ления до клапана при его срабатывании и, следовательно, ми
нимальное повышение давления по сравнению с настроечным.
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Запорный элемент клапана ё закрытом положении находит
ся в равновесии под действием сил давления жидкости и реак
ции седла —- с одной стороны, и силы сжатия пружины — с дру
гой стороны. При достижении предельного (настроечного) 
давления в жидкости пружина сжимается, запорный элемент 
поднимается над седлом, и через образовавшуюся щель начина
ет протекать рабочая жидкость. Чем больше давление жидкости 
перед клапаном, тем больше площадь проходного сечения между 
седлом и запорным элементом и, следовательно, больше расход 
через клапан. Расход должен быть достаточным, чтобы исклю
чить в этот момент любое повышение давления в системе сверх 
настроечного.

Исправный предохранительный клапан до срабатывания 
должен иметь хороший контакт во всех точках поверхности со
прикосновения седла с запорным элементом, а контактное дав
ление должно быть значительно больше перепада давления 
жидкости на запорном элементе. При отсутствии такого контак
та клапан пропускает жидкость при давлении, меньшем; давле
ния настройки, т. е. становится негерметичным. Это приводит 
к появлению утечек в системе гидропривода, а следовательно, 
и к самопроизвольному изменению рабочего режима насоса и 
гидродвигателя (см. рис. 11.8). В замкнутых гидравлические 
системах (например, в гидроцилиндрах с гидрозамками), где 
отсутствует поступление в них жидкости, негерметичность кла
панов вообще недопустима.

Рассмотренный принцип действия предохранительного кла
пана является упрощенным. Действительный динамический про
цесс в момент срабатывания клапана значительно сложнее. 
Суть его сводится к следующему.

Вследствие наличия сил трения в подвижных элементах кла
пана (запорный элемент, пружина и др.) и их инерционности 
сила, приложенная со стороны жидкости к запорному элементу 
в момент срабатывания клапана, будет больше силы сжатия 
пружины, и он движется ускоренно. С прекращением подъема 
над седлом запорного элемента исчезают приложенные к нему 
и направленные против перемещения силы трения и инерции, 
поэтому под дёйствием избыточной силы со стороны пружины 
запорный элемент приближается К седлу. Этому способствует 
та1̂ же уменьшение давления со стороны жидкости в образовав
шейся щели между запорным элементом и седлом. Последнее 
объясняется значительными скоростями движения жидкости в 
щели (до 15— 20 м/с), что, согласно уравнению Бернулли, при
водит к уменьшению давления. Сила, действующая со стороны 
жидкости на запорный элемент, может уменьшиться до такой 
степени, что приведет к закрытию клапана. Но если причина, 
вызвавшая срабатывание предохранительного клапана, к тому 
времени не исчезла, то пов^>оде1̂ но^ давление рнрвь приведет !<;
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кра№овремеИному открытию клапана. В гидравлической системе 
возникнут колебания, которые неблагоприятно сказываются на 
самом клапане и на всех ее составных элементах, причем ам
плитуда колебаний будет тем больше, чем больше расход через 
клапан, меньше коэффициент сопротивления запорного элемен
та и больше длина щели между седлом и запорным элементом. 
Влияние последних двух факторов является довольно сильным. 
Так, в тарельчатых клапанах (см. рис. 12.4, в) из-за значитель
ного коэффициента сопротивления запорного элемента и некото
рого увеличения его миделевого сечения после открытия клапа
на, сила, действующая со стороны жидкости на элемент, как 
правило, не уменьшается, и колебания быстро затухают. В ша
риковых и конических клапанах (см. рис. 12.4,а ,б ) , несмотря 
на некоторое увеличение миделевого сечения запорного элемен
та, сила, действующая на него со стороны жидкости, как прави
ло, уменьшается вследствие малого коэффициента сопротивле
ния, и клапан закрывается. Н о если причина, вызвавшая сра 
батывание клапана, не исчезла, возникают колебания.

Предохранительные клапаны должны отвечать основным тре
бованиям: высокая герметичность (даже при давлении близком 
к давлению срабатывания); достаточная пропускная способность 
во время срабатывания; отсутствие вибрации запорного элемен
та при срабатывании.

Первые два требования особенно важны для предохрани
тельных клапанов стоек гидрокрепей, работающих в тяжелых 
условиях. Так, при недостаточной герметичности с повышением 
нагрузки стойка перестанет выполнять свои функции — поддер
живать кровлю горной выработки, при недостаточной пропуск
ной способности может разрушиться, особенно под действием 
горного удара.

Вышеперечисленные требования обязательно учитываются 
при разработке конструкций клапанов. Например, в золотнико
вых и, особенно, в плунжерных клапанах пропускная способ
ность достаточная, колебательные явления почти не возникают, 
так как уменьшение давления жидкости в щели при открывании 

, клапана почти не вызывает изменения сил на запорном элемен
те. Однако, золотниковые клапаны негерметичны, поэтому при 
высоких значениях давления они практически не применяются. 
В шахтных гидравлических крепях, где давление жидкости до
стигает 40— 60 МПа, с целью герметизации гидросистем часто 
применяют шариковые и конические клапаны. Колебания в этих 
случаях устраняются с помощью специальных устройств.

В корпус 8 клапана ЭКП (рис. 12.7, а) помещено подвижное 
седло 5, проходное отверстие в котором закрыто запорным эле
ментом 6, поджимаемым давлением жидкости и пружиной 7. 
По мере увеличения давления жидкости седло 5 вместе с запор
ным элементом перемещается вверх, сжимая тарельчатую пру
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Рис. 12.7. Предохранительное клапаны ЭКП 
(а) и КГУЗ {б), применяемые в гидрокре
пях

Рис. 12.8. Двухступенчатый клапан

жину 1. При этом увеличивается контактное давление в паре 
«седло — запорный элемент». После перемещения этой пары на 
величину б движение запорного элемента 6 прекращается, а 
седло, продолжая двигаться, открывает доступ жидкости под 
тарельчатый запорный элемент 2. При этом происходит четкое 
открытие клапана, так как сила, действующая на запорный эле
мент 2, будет значительной вследствие большой поверхности его 
соприкосновения с жидкостью высокого давления. Уплотнитель
ное кольцо 4 одновременно является демпфером седла 5. Шарик



5 предназначен только для центрирования запорного элемента 
2 и передачи усилия от пружины 1 к седлу 5 и не является 
запорным элементом, так как в торце седла под шариком имеет
ся канавка, обеспечивающая доступ жидкости к запорному эле
менту 2.

В клапане КГУЗ вместо пружины используется сжатый газ 
(азот)^ Клапан (рис. 12.7, б) состоит из корпуса 5 и корпуса 
газовой камеры 3, в которой находятся резиновый баллон 2 со 
сжатым газом, слабая пружина 4 и пробка 1. Последние слу
жат дл5̂  зарядки клапана сжатым газом. К нижнему торцу 
баллона' 2 прилегает пластмассовая мембрана 6, перекрываю
щая кольцевые щели между седлом 8, втулкой 7 и стаканом 9. 
При превышении давления (сверх настроечного) рабочей жид
кости в полости стойки крепи мембрана 6 отжимается, и жид
кость поступает на слив через кольцевые и торцовые щели меж
ду седлом 8, втулкой 7 и стаканом Р. Колебание в клапане 
КГУЗ отсутствует вследствие малой жесткости сжатого газа. 
Клапан имеет достаточную пропускную способность и сравни
тельно малый износ контактной пары. Аналогично устроен 
предохранительный клапан ГВТН [8, 12].

При больших значениях настроечного давления и расхода 
необходимая^ жесткость пружины клапана становится настолько 
значительной, что он может потерять свою чувствительность, 
т. е. срабатывать при значениях давления с большими отклоне
ниями от настроечного. В этих случаях, как правило, применяют 
клапан непрямого действия (двухступенчатый), состоящий из 
двух запорных элементов (рис. 12.8); основного — конического 3 
(или золотникового) и дополнительного — шарикового 1. При 
повышении давления до настроечного шариковый клапан, сжи
мая свою пружину, открывается и сбрасывает жидкость через 
обводной канал 2. Конический клапан при этом, за счет возник
шего на нем перепада давления, также открывается и сбрасыва
ет основную часть жидкости. Наличие жиклерного канала 4 в 
коническом клапане и большое сопротивление обводного канала
2 исключают колебательные явления в клапане.

Часто в системах гидроавтоматики применяют реле давле
ния, принцип действия которых отличается от предохранитель
ных клапанов только тем, что вместо сброса жидкости при 
настроечном давлений выдается сигнал в систему автоматичес
кого управления или телеконтроля.

12.3.2. Переливные клапаны

Переливной клапан предназначен для поддержания заданного 
давления в месте его подключения за счет непрерывного слива 
рабочей жидкости. Принципиально переливной клапан отлича
ется от предохранительного только постоянством своего дейст-
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ВИЯ. Это накладывает на его конструкцию ряд требований: 
скорость жидкости, протекающей через клапан, должна быть 
сравнительно небольшой (не более 5— 8 м/с); пропускная способ
ность клапана должна быть значительной (в пределе — равной 
подаче насоса), а чувствительность — высокой; запорный эле
мент не должен подвергаться колебательным явлениям.

Для повышения чувствительности клапана и стабилизации 
давления в системе после его срабатывания в качестве перелив
ных чаще всего применяют клапаны непрямого действия (см. 
рис. 12.8), реже — с дифференциальным золотником. В послед
нем случае пояски золотника выполняют разного диаметра йх 
и ¿2 и давление подводят в полость между поясками. Усилие 
предварительного сжатия пружины Р  в этом случае может быть 
небольшим, так как оно должно уравновешивать только силу 
давления на кольцевую поверхность площадью — ¿2^)Хп/4, 
т. е. Р = р ( ( 11^— ¿¿2^)я/4.

Для предотвращения колебаний золотйика в корпусе имеется 
обводной канал.

Переливные клапаны устанавливаются чаще всего после 
подкачных насосов (см. рис. 11.10, в, поз, 3) для сбрасывания 
избыточного расхода и поддержания постоянногб давления в 
подводящем патрубке основного насоса .[10].

12.3.3. Редукционные клапаны

Редукционный клапан предназначен для поддержания заданно
го более низкого давления рабочей жидкости в отводимом от не
го потоке по сравнению с давлением в подводимом к нему 
потоке. Редукционный клапан, как и переливной, при работе 
нормально открыт и отличается от него тем, что поддерживает 
постоянное давление жидкости по потоку после себя, а перелив
ной — до себя.

Та?̂ : как отводимое давление должно быть стабильным, а 
расход через клапан — значительным, по вышеуказанным при
чинам для этих условий наиболее применимы клапаны непрямо
го действия (рис. 12.9).

Клапан состоит из корпуса 8, золотника 7 С дроссельным 
каналом 6 и шарикового клапана 2. Оба запорных элемента 
прижаты пружинами 1 ^ 4 .  Жидкость повышенного давления 
подводится в полость 5, а редуцированная (пониженного давле
ния) отводится через канал 10.

Поступающая в клапан жидкость повышенного давления по 
каналам 10, 9 п 6 подводится к шаровому клапану 2, п он от
крывается. Под действием перепада давления в дроссельном 
канале 6 открывается золотник, и жидкость из полости 5 через 
щелевой дроссель, образованный выступом в корпусе 8 клапана 
и кромкой нижнего пояска золотника 7, поступает в отводящий
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Рие. 12.9. Редукционный клапан

канал 10. При повышении давления в канале 10 сверх настроеч
ного увеличивается давление на торец золотника 7, и он припод
нимется вверх, дросселируя зазор между нижним пояском и 
кромкой кольцевой канавки в корпусе, вследствие чего давле
ние в канале 10 понижается. При понижении давления в отво- 
дяш,ем канале 10 падает давление на торец золотника 7, и он 
пружиной 4 отжимается вниз: зазор между пояском и крышкой 
в корпусе увеличивается, а перепад давления в зазоре умень
шается. В итоге, давление в отводящем канале 10 повышается 
до настроечного. Регулирование редуцированного давления осу
ществляется винтом 11. В процессе работы клапана шарик 2 
постоянно открыт, и часть жидкости сливается через отвер
стие 3.

При небольших расходе и давлении используют одноступен
чатые клапаны [10]. Условное обозначение редукционного 
клапана на гидравлических схемах приведено в прил. 6.

Редукционные клапаны применяются в схемах с несколькими 
потребителями, требующими разных значений давления, но пи
тающихся от одного насоса. Например, в гидравлической схеме 
маслоснабжения турбокомпрессоров ТК-250 и ТК-500 от одного 
рабочего. насоса осуществляются принудительная смазка под
шипников (давление 0,05— 0,1 М П а), управление регулятором 
подачи компрессора и управление антипомпажной защитой 
(давление 0,4— 0,5 МПа) [13].

12.4. Регуляторы управления расходом

Эти регуляторы объединяют устройства, предназначенные для 
управле^п1я расходом рабочей жидкости. К ним относятся дрос
сели, регуляторы расхода, синхронизаторы расходов и, условно,
дросселирующие распределители,
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Рис. 12.10. Дроссели

12.4.1. Дроссели

Дроссель представляет собой регулируемое* местное сопротив
ление, площадь проходного отверстия которого можно изменять 
в процессе работы, изменяя тем саМ;ЫМ расход жидкости.

Различные типы дросселей отличаются друг от друга формой 
проходного отверстия и конструкцией регулирующего элемента. 
Распространенными являются игольчатые, щелевые и втулочные 
дроссели.

Характерные особенности дросселя — форма отверстия и соот
ношение между его площадью проходного сечения со и смочен
ным периметром %: чем больше со и меньше %, тем меньше ска
зываются облитерация и вязкость жидкости на расход, и тем 
стабильнее работа дросселя. Поэтому при выборе следует ори
ентироваться на те дроссели, в которых гидравлический радиус 
/? =  (в/х имеет максимальное значение,

Изменение площади проходного отверстия игольчатых дрос
селей (рис, 12,10, а) достигается за счет осевого перемещения 
иглы. Преимущество дроселя — простота конструкции, недостат
ки— невысокая точность регулирования и склонность к облите
рации при малых расходах вследствие значительного периметра 
кольцевой щели.

Площадь проходного отверстия и^елевых дросселей (рис.
12.10, б) изменяется при повороте полой пробки, в которой име
ется щель. Так как толщина б стенки пробки мала, пропускная 
способность дросселя практически не зависит от вязкости жид
кости. В щелевом дросселе не возникает облитерации, однако, 
вследствие малого сечения щели, расходы через дроссель обыч
но невелики. Из-за одностороннего подвода жидкости при боль
ших перепадах давления на дросселе возникает боковое прижа
тие пробки к корпусу (втулке),

В гвдроприводе существуют и нерегулируемые дроссели.
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Втулочный дроссель (рис. 12.10,8) состоит из дйух втулок: 
наружной с фигурными отверстиями для прохода жидкости и 
внутренней, перемещающейся в наружной. Регулирование рас̂ - 
хода осуществляется изменением площади фигурных отверстий 
торцом внутренней втулки, не испытывающей боковых прижа
тий. Дроссель обеспечивает широкий диапазон регулирования 
расхода и высокую точность регулирования, мало чувствителен 

к облитерации.
Условное обозначение регулируемого дросселя на гидравли

ческих -схемах приведено в прил. 6.
Расход через дроссель любой конструкции определяется по 

формуле истечения через малые отверстия и щели (см. 5,4 и 

8.1):

где (Xкоэффициент расхода дросселя (для щелевых и втулоч
ных дросселей ¡х =  0,64-7-0,7, для игольчатых — }г =  0,75-^0,8); 
(О — площадь проходного отверстия; Ар — перепад давления в 

дросселе.
Как видно из формулы, расход через дроссель зависрт не 

только от площади проходного отверстия, но и от перепада дав
ления: чем меньше Ар, тем меньше Q, и наоборот. Так как 
перепад давления зависит от нагрузки, приложенной к исполни
тельному органу, при переменной нагрузке нельзя получить с 
помощью одного дросселя стабильную скорость выходного звена 
гидродвигателя. Поэтому дроссели применяются только в тех 
гидроприводах, где не требуется высокая точность регулирова
ния, мало изменяется нагрузка на гидродвигателе или допуска
ется уменьшение скорости его выходного звена при увеличении 

нагрузки, и наоборот.

12.4.2. Регуляторы расхода

Регулятор расхода предназначен для обеспечения заданного 
расхода вне зависимости от перепада давления Ар между 

^''входным и выходным патрубками аппарата. Он состоит из дрос
селя и клапана разности давлений, поддерживающего постоян

ный перепад давления на дросселе.
В регуляторе расхода ПГ55-2 (МПГ55-2) (рис. 12.11) жид

кость подводится к втулочному дросселю 1 после клапана раз
ности давлений, состоящего из, золотника 6\ плавающей втулки
5 и пружины 4, которые размещены вместе с дросселем 1 в од

ном корпусе [10].
Поддержание постоянного перепада давления на дросселе 

вне зависимости от изменения значений давления р 1 и рг проис
ходит следующим образом. При уменьшении давления р 2 в отво
дящем патрубке аппарату р9ри^^|(1}9е давд^ние по обводному



Рис. 12.11. Регулятор расхода ПГ 55-2

каналу 2 передается в полость втулки 5. При этом золотник
6 смещается вправо и своей кромкой дросселирует входное ок
но гильзы в аппарат (при р\), следовательно, давление перед 
дросселем 1 понижается. В итоге — перепад давления на дроссе
ле остается неизменным. При повышении давления рг повыша
ется давление в камере втулки 5, а золотник 6, смещаясь влево, 
уменьшает потерю давления при входе в аппарат. В итоге — 
перепад давления на дросселе опять остается неизменным.

Если понизится давление на входе р 1 при неизменном значе
нии Р2, то пониженное давление передается по каналам 5 и 7 в по
лости втулки золотника 6 и плавающей втулки 5. Вследствие 
уменьшения давления в указанных полостях золотник под дей- 
ствие.м пружины 4 смещается влево и увеличивает дроссельное 
отверстие при входе в аппарат. В результате давление перед 
дросселем 1 увеличивается, а перепад давления на дросселе 
остается неизменным. При увеличении давления р\ увеличится 
сила давления, действующая на торцы золотника 6 и втулки 5, 
и золотник, сжимая пружину 4, смещается вправо, дросселируя 
входное окно. В итоге — давление перед дросселем 1 уменьша
ется, а перепад давления на дросселе остается неизменным.

Регулирование расхода регулятором осуществляется так же, 
как втулочным дросселем (см. рис. 12.10, з).

Условное обозначение регулятора расхода на гидравличес
ких схемах приведено в прил. 6.

Промышленностью выпускаются также регуляторы расхода 
со щелевым дросселем (Г55-2), с предохранительным, редукци
онным или обратным клапаном [10].

12.4.3. Дросселирующие распределители

Дросселирующие распределители предназначены для изменения 
расхода и направления потока рабочей жидкости в нескольких 
гидролиниях одновременно в соответствии с изменением вели
чины внешнего управляющего воздействия. Как правилр, они
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выполняют роль чувствительного элемента в регуляторах вепря* 
мого действия с золотниковым гидроусилителем, которые при
меняются в следящих системах (см. 16.3).

Конструктивно дросселирующий распределитель практически 
не отличается от золотникового (см. рис. 12.3) с той лишь 
разницей, что золотник в гильзе не фиксируется и может зани
мать в ней любое положение. Характерная особенность распре
делителя — неполное перекрытие окон гильзы поясками золот
ника в нейтральном положении, что исключает облитерацию 
жидкости в щелях и повышает чувствительность управления. 
Дросселирование потока происходит за счет частичного пере
крытия окон гильзы поясками золотника так же, как при работе 
регулятора расхода.

Дросселирующие распределители на схемах изображают 
аналогично распределителям дискретного действия, но с двумя 
дополнительными параллельными линиями у длинных сторон 
прямоугольника, обозначающими бесконечное множество проме
жуточных рабочих положений запорно-регулирующего элемента.

12.4.4. Синхронизаторы расходов

Синхронизаторы расходов разделяются на с у м м а т о р ы  и 
д е л и т е л и  потока (см. прил. 6). Причем в схемах гидропри
вода широко распространены последние. Делители предназначе
ны для поддержания заданного соотношения расходов рабочей 
жидкости в нескольких параллельных потоках. Чаще всего воз
никает необходимость разделить расход жидкости, поступающий 
к двум гидродвигателям, на две равные части. Например, от 
одного насоса осуществляется подвод жидкости к двум гидро
моторам, приводящим в движение гусеничный ход машины 
(каждый двигатель передает движение отдельной гусенице). 
В этом случае для прямолинейного поступательного движения 
машины необходимо, чтобы в каждый гидромотор, независимо 
от нагрузки, поступал одинаковый расход рабочей жидкости. 
Аналогичная ситуация возникает при подаче жидкости в два 
гидроцилиндра (например, в механизме подачи проходческого 
комбайна).

Существует большое разнообразие конструкций синхрониза
торов потока |[10, 11] . Рассмотрим возможную схему подключе
ния делителя потока к гидроцилиндрам (рис. 12.12). Жидкость 
с давлением р  и расходом Q, подводимая в канал 1, поступает 
в полый, свободно перемещающийся в цилиндрической расточке, 
поршенек 2. При равенстве давлений в гидравлических, цилинд
рах 5 и 5 (р1=рг) потери давления на участках сети, подводя
щих жидкость к гидроцилиндрам, будут одинаковыми, как в 
параллельно включенных трубопроводах (см. 6.4.2), т. е. 
pga^Ql^=pga2Qi^. При равенстве сопротивлений параллельных



Рис. 12.12. Схема пбдключения Дёлй- 
теля потока к гидроцилиндрам

участков а 1 =  а2 расходы в них (сопротивления
щ и «2 выравнивают подбором дроссельных шайб, устанавли-

““ в “  к“ у сГ в Г х  "а ^орц’ь. поршенька 2 действует одинако-
вое давление (р, + ря а ,Р .2= р 2+ Р № ^ 2̂ ), и он, находясь в рав
новесном состоянии, располагается симметрично оси канала /.

При увеличении усилия на штоке одного из цилиндров, 
пример 3, давление в этом гидроцилиндре увеличится на вели- 
чинГар/что приведет к неравенству Давления на ™рцах пор
шенька \  т. е pг + ̂ P  + pga^Ql^>P2+pga2Q 2̂ . Вследствие этого 
поршенек переместится в направлении гидроцилиндра 6, дрос

селируя канал 5 и увеличивая в нем потери давления ЛО_АРп 
. ___ ___________ _ тго̂ ^лти-г пяинпврг.ное состояние

=  Ар. В этих условиях вновь К“““---- , ^  2
поршенька 2 и Ql =  Q2, г. к. Pl + A p+ pga:Q l^=p2 + Apn+pga2Q2 ■ 
При выравнивании усилий на штоках гидроцилиндров ( А р - ^  
поршенек возвратится в исходное положение, и Арп-и, а ц/1

^Недостаток рассмотренного делителя -- необходимость из

готовления его элементов с очень высокой точностью. “  час - 
ности, поршенек 2 должен быть строго симметричным относи-

необходимость из

готовления его элементов с 
ДOJ

^^"^Если в схемах гидропривода необходимо поддерживать за 
данное соотношение расходов рабочей жидкости в нескольких 
параллельных потоках при их слиянии, то применяют суммато

ры потока.

12.5. Монтаж гиДроаппаратов

Сушествует несколько способов подключения аппаратов к гид
ролиниям и соединения их между собой; резьбовое, стыковочное 
и модульное. Способ соединения определяет конструкцию кор
пуса аппарата и его внешний вид. Один и тот же аппарат, пред
назначенный для разных способов соединения, имеет разную

*^°^Р^зьбовое соединение является наиболее простым и осуще
ствляется с помощью патрубков, уголков, троиников и т. д. При 
этом конструктивно гидропривод получается громоздким, слож

ным в монтаже, неэстетичным,
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Стыковочное соёДийенйё осуЩёствлябтся за счет прижатия 
гидроаппарата к плоскости разъема или размещения его в спе
циальном гнезде того или иного корпуса. При этом возможна 
быстрая замена аппарата, уменьшаются утечки жидкости, сни
жается шум, улучшается внешний вид гидропривода. Однако 
данный способ требует специальных устройств с гнездами для 
размещения аппаратов или плит, на которых монтируются ап
параты. Стыковочные присоединения имеют, например, гидро- 

блокИх крепей [8, 12].
Аппараты модульного монтажа, в отличие от стыковочного 

присоединения, имеют две стыковочные поверхности с одинако
выми координатами и размерами присоединительных отверстий. 
Эти поверхности расположены сверху и снизу корпуса, что 
позволяет устанавливать аппараты один на другой — получа
ется пакет аппаратов. Число трубопроводов при этом сокраща
ется до минимума. Недостатки соединения — необходимость 
уплотнения больших поверхностей разъема и выполнения сквоз
ных отверстий по максимальному расходу.

При проектировании гидропривода следует выбирать опти
мальный вариант монтажа. Очевидно, что при монтаже одиноч
ных гидроаппаратов наиболее рационально резьбовое присое
динение, при монтаже нескольких аппаратов — стыковочное. 
Модульный монтаж рекомендуется при наличии большого числа 

гидроаппаратов.

12.6. Вспомогательные устройства и гидролинии

К вспомогательным устройствам гидропривода условно относят 
кондиционеры рабочей жидкости, гидроемкости и из-меритель- 

ную аппаратуру.

12,6.1. Кондиционеры

Кондиционеры предназначены для получения необходимых ка- 
•']ественных показателей рабочей жидкости. К ним относят гид
роочистители и теплообменные аппараты.

Г и д р о о ч и с т и т е л и  служат для очистки рабочей жидко
сти от твердых частиц. Твердые частицы ухудшают смазку тру
щихся поверхностей, приводя к интенсивному их износу и закли
ниванию, засоряют проходные отверстия гидроаппаратов, спо
собствуют окислению и разрушению масел, поэтому от чистоты 
рабочей жидкости зависит срок службы и надежность работы 

гидропривода.
Жидкость загрязняется как за счет попадания в нее твердых 

частиц извне, так и за счет продуктов разрушения и износа 
трущихся поверхностей. В гидроприводах горных машин и кре-
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пей основными 8нешники источниками загрязнения жидкости 
являются измельченная горная масса и рудничная пыль. Так 
как загрязнение жидкости в процессе работы происходит непре
рывно, для очистки необходимы постоянно действующие очи

стители.
Очистка жидкости от твердых частиц может осуществляться 

либо в силовом поле (сепараторами), либо в пористом материа
ле (фильтрами).

Очистка в силовом поле (центробежном, гравитационном, 
магнитном и т. п.) происходит за счет разного силового взаи
модействия твердых частиц и жидкости с полем, в результате 
чего они движутся в очистителе по разным траекториям, что 
позволяет выводить твердые частицы из потока жидкости.

Очистка жидкости от твердых частиц в центробежных и гра
витационных очистителях тем эффективнее, чем больше разме
ры частиц и разница в плотности частиц и рабочей жидкости. 
Такие очистители широко применяют в пневмоприводе (см. 15.1).

Магнитные очистители эффективно задерживают ферромаг
нитные и сцепленные с ними немагнитные частицы очень малых 
размеров (0,5 мкм и меньше), которые другими очистителями 
обычно не задерживаются. Источниками магнитного поля, как 
правило, служат постоянные магниты из спецсплавов. Магнит
ный очиститель обычно выполняют в одном корпусе с пористым.

Гидроочистители из пористого материала (фильтры) могут 
задерживать твердые частицы любых физических свойств, но 
определенной крупности. В качестве фильтрующих материалов 
используются металлические сетки и пластинки, ткань, войлок, 
бумага', керамика, и т. д. Чем меньше поры, тем лучше очистка 
жидкости, однако, с уменьшением пор увеличивается сопротив
ление фильтра, и уменьшается его пропускная способность. 
А>ильтрующий материал должен также обладать достаточной 
^механической прочностью, иначе, разрушаясь, он будет загряз
нять жидкость, поэтому для очистки водомасляных эмульсий 
не применяют фильтры из картона и бумаги.

Степень очистки оценивается по наименьшему размеру й 
частиц, задерживаемых фильтром. По степени очистки условно 
различают фильтры г р у б о й (й^0,1 мм), н о р м а л ь н о й  
(¿^0 ,01  мм) и тонкой (¿^0 ,005  мм) очистки.

Для грубой очистки применяются сетчатые и пластинчатые 
фильтры. Пластинчатый фильтр (рис. 12.13) состоит из корпуса
3 и крышки 1. В крышке на оси 4 гайкой 5 закреплен фильтрую
щий пакет из пластин 2 с прокладками. На стойке 7 закреплен 
пакет скребков 5, состоящий из пластин, входящих в щели меж
ду пластинами фильтра. При повороте фильтрующего пакета 
вместе с осью 4 неподвижно закрепленные скребки 8 очищают 
кольцевые щели между пластинами фильтрующего пакета. 
Снятая грязь удаляется из корпуса фильтра через отверстие.
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Рис. 12.13. Пластинчатый 
фильтр

закрытое пробкой 6. Условное обозначение фильтра на гидрав* 
лических схемах приведено в прил. 6.

В гидроприводе горных машин широко применяются также 
сетчатые и магнитосетчатые фильтры |[8, 12], а для защиты 
отдельных аппаратов — встраиваемые местные фильтры. 

Возможны три схемы включения фильтров: 
во всасывающую линию насоса. При этом весь гидропривод 

работает на очищенной жидкости, а фильтр находится под ма
лым давлением. Так как фильтр значительно увеличивает сопро
тивление всасывающей линии, может возникнуть кавитация, 
поэтому применяют только фильтры грубой очистки (приемные). 
Данная схема включения используется, как правило, в погруж
ных насосах;

в напорную линию после насоса. При этом только насос р а 
ботает на неочищенной жидкости. Сам фильтр должен быть 
рассчитан на высокое давление, но дополнительно, для защиты 
его от высокого давления, перед ним устанавливают предохра
нительный клапан, который срабатывает при засорении фильт
ра. Эта схема используется для очистки жидкости, подаваемой 
подпиточным насосом;

в сливную линию (обычно в гидробаке). При этом сам 
фильтр работает под малым давлением, а перепад давления на 
нем допускается значительный (при загрязнении). Однако, в 
данном случае непосредстве1}иая очисткр жидкости в гидропри-
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воде отсутствует. Схема применяется при хорошей герметиза
ции жидкости от окружающей среды.

Возможны комбинации из рассмотренных схем, а при рас
ходах, превышающих пропускную способность одного фильтра, 
применяют параллельное включение нескольких фильтров.

Т е п л о о б м е н н ы е  а п п а р а т ы  — нагреватели и охлади
тели (см. прил. 6) применяются для поддержания нормальной 
температуры рабочей жидкости и устанавливаются, как правило, 
в гидробаках. Иногда в баке устанавливают сразу оба аппара
та. Например, в схеме маслоснабжения турбокомпрессора на
греватель (электрический) включается в зимнее время только 
перед пуском компрессора. При нормальной работе компрессора 
включается охладитель (водяной). Охладитель, как правило, 
выполняют в виде змеевика, по которому протекает рабочая 
жидкость. Змеевик охлаждается потоком воздуха от вентилято
ра, либо жидкостью более холодной, чем рабочая (в 
шахтных условиях —- водой из системы орошения). Нагреватель 
передает тепло рабочей жидкости от змеевика, по которому 
протекает теплоноситель. В нагревателях часто используют 

электрические нагревательные элементы.

12.6.2. Гидроемкости

К гидроемкостям относятся гидробаки и гидроаккумуляторы.
Гидробак (см. прил. 6) предназначен для питания гидропри

вода рабочей жидкостью. Его размеры должны быть такими, 
чтобы жидкость, циркулирующая в гидроприводе, успевала 
отстояться и отдать избыток тепла в окружающую среду. Для 
этого объем бака принимают равным двух-— трехминутной; 
подаче насоса. Обычно бак выполняют сварным со съемной 
верхней крышкой, в которой имеется отверстие с пробкой и 
сетчатым съемным фильтром для заливки жидкости. В баке 
установлена перегородка, отделяющая линию слива от всасы
вающей линии и предназначенная для успокоения жидкости и 
улучшения условий ее отстоя от частиц. Конец всасывающего 
трубопровода располагают в нижней части бака на небольшом 
удалении от дна. При этом возможна работа насоса с некото
рым подпором и исключено засасывание осевших на дно твер
дых частиц. Сливная линия подведена обычно на высоте, рав
ной 1/3 высоты бака от дна, а ось ее трубопровода расположена 
параллельно дну. При этом уменьшается вероятность вспенива
ния жидкости и взмучивания осевших на дно частиц.

В баках устанавливают фильтры и теплообменные аппараты, 
а также устройство для контроля уровня жидкости, которое вы
полнено в виде смотрового стекла или поплавка. Для смены 
рабочей жидкости и слива отстоя бак снабжается спускным 

отверстием с пробкой,
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Рис. 12.14. Гвдроаккумулятар пневматиче
ский

5 4 3
Если уровень жидкости в баке в процессе работы гидропри

вода колеблется в значительных пределах, то на верхней крыш
ке устанавливают обратные клапаны для пропуска воздуха. 
Часто вместо обратных клапанов устанавливают пробку с от
верстием для прохода воздуха (сапун).

Гидроаккумулятор предназначен для аккумулирования энер- 
гии рабочей жидкости в случаях эпизодической работы насоса, 
неравномерной подачи насоса, неравномерного расхода в гид
роприводе.

Первый случай характерен для гидравлических тормозов 
подъемных машин и лебедок. За счет применения гидроаккуму
ляторов в тормозных системах значительно повышается надеж
ность работы подъемно-транспортных установок. Неравномер
ность расхода в гидроприводе чаще всего возникает при неодно
временной работе гидродвигателей, подключенных к одному 
(двум) насосам, например, в насосных станциях гидрокрепей.

В зависимости от того, как происходят накопление потенци
альной энергии и ее возврат, различают г р у з о в ы е ,  п р у ж и н 

ные  и п н е в м а т и ч е с к и е  гидроаккумуляторы (см. црил. 6).
Пневматический гидроаккумулятор (рис. 12.14) состоит из 

корпуса 2, частично заполненного сжатым газом, частично—- 
рабочей жидкостью. Диафрагма 5 изолирует жидкость от газа, 
который может растворяться в ней. Штуцер 5 предназначен 
для подключения аккумулятора к гидролинии, штуцер 1 —  для 
подзарядки аккумулятора газом. Металлическая шайба 4 пре
дохраняет резиновую диафрагму 3 от продавливания газом при 
полной разрядке аккумулятора.

12.6.3. Гидролинии

Гидролинии предназначены для прохождения рабочей жидкости 
в процессе работы гидропривода. В общем случае гидролиния 
состоит из всасывающей, напорной и сливной линий. Кроме 
того, в гидроприводе ч^сто имеются гидролинии управления и 
дренажна*!, ‘



Всасывающая линий служит для подведения рабочей жид
кости к насосу из бака, от распределителя или непосредственно 

от гидродвигателя.
Часть линии, по которой рабочая жидкость движется от на

соса, гидроаккумулятора или гидромагистрали к гидродвигате- 
лю, называется напорной.

Сливная линия предназначена для слива рабочей жидкости 
в бак. В системах с замкнутой циркуляцией рабочей жидкости 
этот участок линии отсутствует.

Гидролиния, по которой отводятся утечки рабочей жидкости, 

называется дренажной.
Гидролиния управления предназначена для подвода жидко

сти к гидроаппаратам гидропривода (предохранительным и 
переливным клапанам и т. д.).

Все гидролинии могут выполняться из жестких металличес
ких труб стальных бесшовных холоднодеформированных и 
горячедеформированных с неподвижными или подвижными сое
динениями или из гибких рукавов-шлангов из резины с метал
лической или нитяной оплетками [10, 12]. Применение медных 
труб нежелательно, так как в них происходит старение масла. 
Трубы чаще всего соединяют с помощью специальных муфт с 
резиновыми уплотнениями, муфт-угольников, тройников и т. д.

'■г1а гидравлических схемах всасывающая, напорная и слив
ная гидролинии показываются толстыми сплошными линиями, 
линии управления — сплошными тонкими, дренажные — тонким 

пунктиром.

Вопросы для самопроверки

1. Чем отличаются регуляторы прямого и непрямого действия?
2. Чем отличаются крановые и золотниковые запорно-регулирующие 

элементы?
3. Перечислите способы предотвращения облитерации в золотниковых 

распределителях.
4. Приведите графическое условное обозначение четырехлинейного трех

позиционного распределителя с ручным, гидравлическим и электрическим 

управлением.
5. Что общего между предохранительными и обратными клапанами, в 

чем их отличие?
6. В чем заключаются отличия логических клапанов «И» и «ИЛИ»?
7. Чем отличаются гидрозамки одностороннего и двустороннего дей

ствия? Приведите их условные графические обозначения.
8. Перечислите требования, предъявляемые к предохранительным кла-- 

панам.
9. Приведите условные графические обозначения предохранительного, 

переливного и редукционного клапанов.
10. Перечислите типы наиболее распространенных дросселей.
П. Каково назначение клапана разности давления в регуляторе расхо

да? Объясните его принцип действия.
12. Чем отличается дросселирующий распределитель рт обычного?
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13. Проакйлйййруйтё преимущества а недостатки мест установки фильт
ров в гидравлических схемах приводов.

14. Какие элементы гидропривода монтируются в гидробаке в общем 
случае?

15. Проведите сравнительный анализ грузовых, пружинных и пневма
тических гидроаккумуляторов.

13. ОБЪЕМНЫЙ ГИДРОПРИВОД

13.1, Системы циркуляции рабочей жидкости

Гидроприводы могут быть с разомкнутым и замкнутым потоком 
рабочей жидкости.

При разомкнутой циркуляции (см. рис. 10.2) насос 2 засасы
вает жидкость из бака 7 и подает ее в гидроцилиндр 5, откуда 
отработавшая жидкость сливается снова в бак. Здесь, в гидро
баке, размыкается поток жидкости. В случае чрезмерных дав
лений срабатывает предохранительный клапан 8, и жидкость 
из напорной линии 3 сбрасывается в тот же бак.

При замкнутом потоке (см. рис. 10.3, а) насос и гидродвига- 
тель включены в кольцевую гидролинию, в которой жидкость 
может циркулировать в любом направлении. Отработавшая 
жидкость из гидродвигателя поступает непосредственно в насос. 
Часто для компенсации возможных утечек в кольцевую гидро- 
линию под определенным давлением подается специальным под- 
питочным насосом рабочая жидкость.

Каждая система циркуляции имеет свои преимущества и не
достатки. Преимущества разомкнутой циркуляции — простота, 
удобство наблюдения за состоянием рабочей жидкости, хорошие 
условия ее охлаждения и отстоя. Недостатки: давление при 
всасывании обычно меньше атмосферного, что ограничивает 
применение быстроходных насосов вследствие возможной кави
тации; большие габариты установки; вакуум во всасывающей 
линии являются причиной проникновения воздуха в гидросисте
му, что ухудшает работу гидропривода (нарушается плавность 
движения рабочих органов машин, уменьшается подача насоса, 
возникает вибрация, интенсивно окисляется рабочая жидкость).

Преимущества замкнутой циркуляции: давление при всасы
вании значительно больше атмосферного, что исключает кавита
цию и позволяет применять более быстроходные и, следователь
но, малогабаритные насосы; исключено попадание воздуха в 
гидросистему; направление потока в кольцевой гидролинии мо
жет быть любым. Недостатки: при наличии подпиточного насо
са система сложнее, чем разомкнутая; плохие условия охлажде
ния и очистки рабочей жидкости, а также контроля за ее 
состоянием,
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Обычно разомкнутая циркуляция жидкости применяется в 
многодвигательном гидроприводе (в частности, в механизиро
ванных гидрокрепях), а также в гидроприводе с гидроцилиндра
ми и поворотными гидромоторами.

Замкнутая циркуляция жидкости, как правило, используется 
в мощных гидроприводах с гидромотором (в частности, в меха
низмах подачи комбайнов). В практике часто встречаются сме
шанные системы циркуляции.

13.2. Управление приводом и его регулирование

По типу применяемых гидродвигателей весь объемный гидро
привод можно разделить на привод с гидромоторами, гидроци
линдрами и поворотными гидродвигателями. Последние в гид
роприводе горных машин почти не применяются.

Гидропривод с гидроцилиндрами по характеру управления 
выходным звеном можно разделить на три группы:

первая — движение выходного звена происходит без регули
рования скорости, а его положение фиксируется только распре
делителем. К этой группе относится гидропривод для перемеще
ния различных узлов машин и механизмов, например, гидро
домкраты передвижки секций крепи, конвейеров, дерегружате- 
лей, толкателей и т. д.;

вторая — движение выходного звена происходит без регули
рования скорости, но с четкой фиксацией его положения гидро- 
замками. Сюда относятся устройства для ориентации корпуса 
очистного комбайна в пространстве и регулирования исполни
тельного органа по мощности пласта, устройства для распора 
проходческого комбайна в выработке, гидравлические стойки 
крепи и др.;

третья-— с регулируемой скоростью движения,выходного зве
на. Сюда относится гидропривод проходческих комбайнов и 
буровых станков для подачи исполнительного органа на забой 
и др.

Все три группы гидроприводов имеют разомкнутую систему 
циркуляции рабочей жидкости и единую принципиальную схему 
насосной станции, состоящей из нерегулируемого насоса, 
гидроемкости, фильтров, обратного и предохранительного (или 
переливного, подпорного) клапанов и манометра.

Особую группу представляет гидропривод крепей очистных 
комплексов [8, 12], который объединяет в себе первые две груп
пы и состоит из насосной станции (одной или двух) и секций 
гидрокрепи (стоек, домкратов передвижки и вспомогательных 
гидроцилиндров), соединенных между собой магистральной 
линией. Кроме пульта управления станцией каждая секция 
крепи имеет свой блок управления. Характерными особенностя
ми гидропривода крепей являются:



высокое рабочее давление в гйДр6магистралИ--до 32 МПа 
(еще большее давление возникает в стойке, отключенной от гид
ромагистрали,— до 50-Ч-60 М Па);

тщательная герметизация рабочей жидкости в стойке, отклю
ченной от гидромагистрали;

колебание давления в гидромагистрали вследствие подклю
чения к ней и отключения от нее секций гидрокрени;

применение в качестве рабочей жидкости водомасляной 
эмульсии в большом объеме (до 3 м^);

большая рассредоточенность гидроцилиндров (по всей длине 
лавы) и значительная протяженность гидромагистрали.

В горной промышленности гидропривод с гидромоторами 
применяется чаще всего для передвижения машин (механизмы 
подач угольных комбайнов, предохранительные лебедки). При 
этом, обычно, используются высокомоментные гидромоторы, а 
система циркуляции рабочей жидкости в этих приводах, как 
правило, замкнутая.

В практике нередко встречаются комбинированные схемы: 
от одного или от группы насосов питаются как гидромоторы, 
так и гидроцилиндры.

По способу управления гидропривод может быть с ручным 
или автоматическим управлением. Иногда автоматизируется 
только один какой-либо процесс, повторяющийся чаще других 
в эксплуатации машины (например, качание исполнительного 
органа проходческого или нарезного комбайна). Нередко, в 
схемах гидропривода с постоянно работающим насосом приме
няется его автоматическая разгрузка от давления (насос на 
определенное время отключается от сети и работает вхоло
стую).

Регулирование скорости выходного звена гидродвигателя в 
гидроприводе горных машин осуществляется, как правило, при 
неизменной скорости входного звена насоса. В общем случае 
расход гидродвигателя

Qд =  Q н - A Q ,  (13.1)

где С?н — подача насоса; ДQ — утечки в гидролинии (в том числе 
регулируемые).

Из уравнения (13.1) видно, что расход гидродвигателя, а 
следовательно, и скорость его выходного звена, можно регули
ровать либо изменением ДQ, либо Qн. При этом скорость выход
ного звена гидроцилиндра

Уд= QлЦл■o/Fл, 

гидромотора •—

Щ —'Яя.Цл.о1йя' (13.2)
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Из уравнёния (13.2) вйдйо, что скорость выходного звена 
гидромотора можно регулировать также изменением его рабо
чего объема <?д (для гидроцилиндров ^Рд^сопз!).

Так как регулирование насоса [при ДQ==coTlst (см. уравне
ние (13.1)] осуществляется (аналогично регулированию гидро
мотора) за счет изменения его рабочего объема все способы 
регулирования можно разделить на два вида: дроссельное — 
за счет частичного сброса жидкости из системы при постоянной 
подаче насоса; объемное — ш ш ттш ш  рабочего объема насоса 
или гидромотора.

Дроссельное регулирование энергетически менее экономич
ное, чем объемное, так как при нем ухудшается общий КПД 
гидропривода за счет уменьшения объемного КПД. Однако, 
объемное регулирование требует более сложного, а следователь
но и более дорогостоящего оборудования — регулируемого насо
са или гидромотора. Кроме того, при очень малом скорость 
выходного звена — неравномерная, а при малом ^д — малый 
момент Мд. Поэтому существует предельный диапазон регули
рования— Пдгсйп/п̂ тих. При изменении диапазон регулирова
ния скорости вращения составляет 1 ; 500, при изменении ^д—■ 
1: 3, при одновременном регулировании насоса и гидромотора — 
1: 1500. Обычно, в практике диапазон регулирования не превы
шает 1: 1000.

Как правило, в горном машиностроении гидропрроды с гид
роцилиндрами имеют дроссельное регулирование, а в схемах с 
гидромоторами применяют объемное регулирование, используя 
регулируемые насосы.

13.3. Дроссельное регулирование

При дроссельном регулировании применяют насосы постоянной 
подачи, а регулирование скорости выходного звена гидродви
гателя осуществляют изменением утечек в гидролинии с помо
щью дросселя. При этом получают весьма простые гидравли
ческие схемы привода. Дроссель может быть установлен после
довательно с гидродвигателем или параллельно ему.

13.3.1, Последовательное включение дросселя

При последовательном включении (рис. 13.1, а) дроссель может 
быть установлен в напорной или сливной гидролинии (показан 
пунктиром). Давление Рн, создаваемое насосом, определяется 
настройкой переливного, клапана и в процессе работы остается 
постоянным. Обычно, это давление выбирают из условия мак
симума допустимой нагрузки на гидроцилиндр:

Рд ~Рц.шп%1, {Р д‘»1д,г’Цд.м) I ==COnSÍ.
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Рис. 13.1. Принципиальная схема последовательного включения дросселя 
и гидродвигателя (а) и их характеристики (б)

При ЭТОМ мощность насоса также постоянна независимо от 
нагрузки на выходном звене гидроцилиндра:

Л/'н.в == PhQ h/t]h =  const,

что явно нерационально, так как ведет к перерасходу энергии.
Без учета потерь давления и утечек в гидролинии давление 

гидродвигателя

Рл=Рп — Ардр, , |13_3|

а расход

Qm=Qu~AQ,

где Ардр  ̂перепад давления на дросселе; AQ ~  регулируемые 
утечки через переливной клапан.

Ардг,=р^адрС?др« (13=4)

где Одр, <?др — соответственно сопротивление и расход дросселя- 
т  — показатель степени, зависящий (как и Сдр) от режима 
движения жидкости в дросселе. Обычно т  =  2

Рещая совместно уравнения (13.3) и (13.4) относительно Q™ 
и учитыва^ что при последовательном соединении двигателя и 
дросселя (Зд^Сдр, получим;

(1 3 ,5 ) .
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Из уравнения (iS.5) видно, что при pa=cOnst и a,(p=eonst 
с изменением нагрузки на гидродвигатель (изменением величи
ны р д )  автоматически изменяется и Q^, а следовательно, и ско

рость выходного звена.
Усилие на выходном звене гидроцилиндра 

Ря.Р AllA.rIlfl.Mi (13.6) 

а скорость выходного звена
«д =  ̂ д11д.о/̂ д-

При pH =  const и QH=const, как видно из уравнений (13.3),
(13.4), (13.6) и (13.7), силовая характеристика Яд=/(1>д) 
однозначно определяется характеристикой дросселя (13.4). Под
ставляя в формулу (13.6) значения Рд из уравнения (13.3), 
Дрдр — из (13.4), дд — из (13.7) и учитывая, что Рд=Рдр. 

получим:

Р д = | [Р н  —  pgttAP (/='дУд/'Пд.о) ' " ] f  дТ1д.г11д.м. ( i 3 . 8 )

Как видно из уравнения (13.8) Р д= /(У д) является ветвью 
параболы от-й степени с вершиной при ид=0 и Рд~ тах (рис.
13.1,6). При изменении изменяется кривизна параболы, что 
позволяет при Р д ' = = const получить различные значения скоро

сти Уд, и наоборот.
Зная зависимость Рд=/(ид), можно получить другие харак

теристики гидропривода: Nji.^=f{v^), Л̂ я.в =  /(Уд).
Силовая характеристика не зависит от места расположения 

дросселя |см. уравнение (13.8)], однако при установке его в 
сливной линии могут возникнуть рывки поршня в начале его 
движения после перерыва в работе, если за время стоянки 
жидкость частично вытекла из гидроцилиндра. Вместе с тем, 
дроссель, подключенный таким образом, находится под мень
шим давлением, чем подключенный в напорную линию. В конце 
сливной линии при этом устанавливают подпорный или обрат
ный клапан, исключающий произвольное вытекание из нее 

жидкости.

13.3.2. Параллельное включение дросселя

При параллельном включении дросселя и гидродвигателя (рис.
13.2,а) расход последнего до срабатывания предохранительного 

клапана

О д = С н -д д р . (13.9)

пренебрегая потерями давления в гидролинии, в соответст
вии с законом параллельных соединений (см. 6.4) можно 

записать:

Р д = Р « = А р д р .

Щ  ■



Рис. ¡3.2. Принципиальная схема параллельного включения дросселя и гидоо- 
дв'игателя (а) и их характеристики (б)

Таким образом, с изменением нагрузки изменяется давление, 
развиваемое насосом, а значит, и его мощность Л^н.в=РнРн^н- 
Поэтому такая схема более экономична, чем схема с последова
тельным включением дросселя. Подставляя значение <3д.р из 
уравнения (13.4) в уравнение (13.9) и решая его относительно 
Рд с учетом равенства (13.10), получим:

л V (13.11)

Как видно из уравнения (13.11), эта схема регулирования 
при йдр =  const также не обеспечивает постоянной скорости 
выходного звена гидродвигателя при переменной нагрузке (из
меняется давление рд). ^

Согласна равенству (13.10), подставляя в уравнение (13.6) 
вместо рд значение Лрдр из уравнения (13.4), в котором заменим 
Удр его значением из (13.9), а С?д~ значением из (13.7), полу- 
^чим:

- .J

^д =  РЯйдр(<Зн“ д̂г;д/т]д.о)">̂ д-Г|д,гТ1д,„. (13.12)

Из уравнения (13.12) видно, что силовая характеристика 
двигателя Рд=/(уд), так же как при последовательном вклю
чении дросселя и гидродвигателя, является ветвью параболы 
т-й степени (рис. 13.12,6), но с вершиной при Удтах =  
=  УдЛд.о/-̂ д (Qap=0) и Рд=0 (так как в реальных условиях Рд 
не может быть равной нулю, точка вершины параболы не может 
быть рабочей).



Рис. ¡3.3. Принципиальная схема параллельного включения регулятора рас
хода и гидродвигат«ля (а) и их характеристики (б)

Изменяя сопротивление дросселя Сдр, можно получить се
мейство кривых Р д = /(1;д) при той же вершине, т/ е. иметь раз
ные значения скорости ид при Рд' =  сопз1, и наоборот (см. рис.
13,2, б ) .

Зная зависимость Рд=/(уд), можно получить другие харак
теристики гидропривода: Л^д.в=/{ид), Л̂н.в= /(У д),

С уменьшением нагрузки Рд уменьшается и зона регулирова
ния скорости Уд (см. рис. 13,2,6). При последовательном В1̂ лю* 
чении дросселя и гидродвигателя зона регулирования Ид умень
шается с увеличением нагрузки Рд (см. рис. 13.1,6), Таким 
образом, при выборе схемы регулирования следует учитывать 
как ее экономичность, так и диапазон регулирования. '

Схема с последовательным включением дросселя и гидродви
гателя широко/применяется в общем машиностроении, а в гор
ном практически не встречается.

Так как, обе рассмотренные схемы не обладают постоянством 
скорости выходного звена гидродвигателя при переменной на
грузке, гидропривод с дроссельным регулированием использует
ся, главным образом, в машинах с мало изменяющейся нагруз
кой или в тех случаях, когда при увеличении нагрузки необходи
мо уменьшить скорость исполнительного органа, и наоборот 
(например, буровые станки).

Если необходимо дроссельное регулирование с независимой 
от нагрузки скоростью выходного звена гидродвигателя, то 
применяют регуляторы расхода (см. 12.4.2). При этом по усщ-
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Рис. 13.4. Принципиальная схема (а) и теоретичесиие характеристики (б) гид
ропривода с объемным регулированием

ВИЯМ ЭКОНОМИЧНОСТИ, используют, как правило, схему с парал
лельным включением регулятора (рис. 13.3, а).

Как и для схемы с дросселем, для этой схемы справедливы 
уравнения (13.9) и (13.Ю), но вместо (Здр и Ардр в них следует 
подставить расход через регулятор Ор==Рдр и перепад дйвЛения 
на регуляторе Арр, т. е. Од==<Эн“ Рр, Рд=Рн=*Арр. Но Арр==
— Ардр+Арк, где Арк*— перепад давления на клапане разности 
давлений регулятора.

При постоянном сопротивлений дросселя и переменной на
грузке Рд перепад давления на регулйторе Арр изменяется толь
ко за счет Арк. Поэтому расход через регулятор в этих условиях 
определяется только сопротивлением дросселя, что позволяет 
при переменной Рд получить постоянную скорость . Од' (рис.
13.3, б ) .

Подобные схемы регулирования широко применяются в гид
роприводах горлых машин (проходческих и нарезных комбай
нов, буровых станков), однако вследствие Малых КПД гидро
привода (из-за утечек) они используются при мощности гидро
двигателя не более 3 кВт.

13.4. Объемное регулирование

Объемное регулирование осуществляется изменением рабочего 
объема или насоса, или гидродвигателя, или того и другого 
одновременно.

Рассмотрим принципиальную схему гидропривода, с объем
ным регулированием (рис. 13.4,а ). Так как система циркуляции 
жидкости — замкнутая, а насос и гидромотор — реверсивные,
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обе гидролинии могут быть и нагнетательной и всасывающей, 
поэтому в них установлено два предохранительных клапана. Для 
подпитки гидропередачи рабочей жидкостью от вспомогательно
го насоса (через всасывающую гидролинию) установлены два 
обратных клапана, которые в совокупности образуют логический 
клапан «ИЛИ». В нагнетательной гидролинии вспомогательно
го насоса установлен переливной клапан для защиты фильтра 
и поддержания постоянного давления подпитки за счет сброса 
лищней жидкости.

Проследим изменение основных технических показателей 
гидропривода при регулировании, причем для упрощения задачи 
ограничимся анализом только их теоретических значений.

При отсутствии утечек теоретическая подача насоса Qh.t 
равна полезному расходу гидромотора Q«.n. Учитывая, что 
Qh.t =  9h«h, а Сд.п =  ̂ дЯд, получим:

«д=Пн(7н/<7д- (13.13)

Характеристики гидропривода при регулировании удобно 
выразить в зависимости от параметра регулирования V. Тогда 
при ^ =  (У9иах(11.1)

max /(f /д^д max)* (13.14)

Как видно из уравнения (13.14), при изменении насоса 
частота вращения ротора гидромотора изменяется по линейному 
закону от нуля при 6?н=0до максимума при Ун= I, (рис. 13.4,6). 
При изменении рабочего объема гидромотора частота вращения 
его ротора изменяется от минимальной при ¿/д= 1 (соответст
вующей максимуму при изменении насоса) до бесконечности 
при ¿/д=0 по гиперболическому закону.

Теоретический момент на валу гидромотора (11.41)

■Л1д.т—Рд<7д/(2я)|=Рд17д9д 1 я а х /(2 я ) .

При постоянном давлении р д  и при изменении рабочего объе
ма насоса Л1д.т остается постоянной величиной независимо от 
скорости вращения гидромотора (см. рис. 13.4, б). При измене
нии рабочего объема гидромотора момент на его валу будет 
изменяться пропорционально i /д по линейному закону.

Теоретический момент на валу насоса

■Мн,т =  р н 9 н /{2п), =  рнОн^а  m ax /( 2 я ) .

При тех же условиях он изменяется по линейному закону при 
изменении насоса и остается постоянным при регулировании 
гидромотора (см. рис. 13.4,6).

, Теоретическая мощность насоса

Л̂ н.т ~  ри.тПц̂ щ Рн.гПнУ«(¡н тах' (13.15)
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При отсутствии цотерь энергии в гидропередаче она равна тео
ретической мощности гидромотора

Л̂ д.т =  Рд.тЯд<7д =  Рд.тЯд1!7д̂ д max. ' (13.16)

Следовательно, при изменении /7н мощность на валах машин 
изменяется прямо пропорционально изменению рабочего объема 
насоса. При изменении i/д мощность не изменяется (см. рис.
13.4, б), так как Л̂д.т =  Мн.т =  const. При этом и Пд изменя
ются так, что «д6^д(7дтах =  «н /̂н<7нтах =  СОП81 [сМ. ураВНеНИЯ
(13.15) и (13.16)].

Следовательно, при регулировании %  с помощью насоса и 
самого гидромотора теоретически можно изменять частоту вра
щения; вала от нуля до бесконечности. На практике максималь
ная частота вращения вала гидромотора имеет предел, так как 
с уменьшением i/д уменьшается и крутящий момент Мд. Мак
симальная скорость вращения обычно ограничена значением 
¿/дпцп«0,3 (см. рис. 13.4,6), соответствующим минимальному 

значению момента Мдтщ.
При регулировании и насоса, и гидромотора предварительно 

устанавливают минимальную подачу насоса при минимально 
допустимой частоте вращения вала гидромотора и максималь
ном моменте на его валу (¿/д=1). Для дальнейшего повыше
ния скорости вращения ротора гидромотора увеличивают пода
чу, а следовательно, и мощность насоса, и лишь после достиже
ния максимальной подачи насоса (¿7н=1) дальнейшее увеличе
ние скорости происходит за счет уменьшения £/д.

Таким образом, при совместном регулировании скорость 
вращения ротора гидромотора вначале регулируют за счет 
изменения подачи насоса при Мд.т =  const, а затем — за счет 
изменения рабочего объема гидромотора при Л̂т =  const.

В горных машинах регулирование, как правило, осуществля
ется только за счет изменения рабочего объема насоса.

Рассмотрим действительные характеристики гидропривода 
при регулировании подачи насоса Qh- При отсутствии утечек 
скорость вращения вала гидромотора прямо пропорциональна 
подаче насоса Qh (рис: 13.5,а, штриховая линия). С учетом 
утечек действительная характеристика % = / (Q )  проходит не 
через начало координат, а смещена вправо на величину суммар

ных утечек в гидроприводе AQ, так как Пд= (Qh.t— ^Q )M a- 
Прямая rin=f(Q) параллельна теоретической. Вместе с тем, чем 
больше давление в гидроприводе, тем больше утечки AQ 
[см. (10.8)].

Вследствие потерь давления в гидропередаче А р  =  рн.т— Рд.д= 
=  f(Q ) [см. уравнение (6.12)], момент на валу гидромотора 
■Мд =  рд̂ дТ|д,гТ1д.м/(2я) с увеличением Q (или с увеличением Пд) 
несколько уменьшается (рис. 13.5,6). Из-за потерь энергии в 

гидропередаче мощность на валу гидромотора Л^д.в=Рд<9дЛд==



— &яМц (так же, как М„) с увелйЧёниём скорости юд умёныиа-
ется.

При регулировании объемный КПД гидропривода

no= (Q H .r-A Q )/Q „.r= l-A Q /Q n .r. (13.17)

При постоянном моменте Л1д(рд =  const) постоянны и утечки 
AQ, поэтому зависимость r)o‘= /(Q ) определяется только расхо
дом в гидропередаче. Но так как этот расход, а следовательно, 
и утечки не могут быть больше подачи насоса, то [см. уравнение
(13.17)] т]о =  0 при Qa.T =  AQ (см. рис. 13.5, а). С увеличением 
Q (или Пд) объемный КПД увеличивается, а гидравлический 
КПД г]г, зависящий от потерь давления в гидропередаче, — 
уменьшается. При Q =  0, г)г=1. Полный КПД т) =  т)оГ|гТ1м прак
тически определяется двумя первыми составляющими.

Зона экономичного регулирования З Э Р  (см. рис. 13.5, а) 
ограничивается минимальным значением Q, а следовательно, 
и минимальной частотой вращения вала гидромотора Лд,

При изменении момента сопротивления на валу гидромотора 
мощность Л/'д.в изменяется при весьма незначительном изменении 
«д =  / (Q). т. е. кривая Л1д=/(/гд) перемещается параллельно са 
мой себе в направлении оси ординат, а Л/̂ д.в =  /(«д) 
образует пучок кривых (рис. 13.5,6). С увеличением момента 
происходит некоторое уменьшение КПД за счет увеличения уте
чек, и наоборот.

В горных машинах объемный гидропривод с регулируемым 
насосом применяется в механизмах подач угольных комбайнов и 
в предохранительных лебедках [12].

13.5. Совместная работа гидропривода 
и приводного двигателя

Основное назначение гидропривода — преобразование приведен
ной к его выходному звену механической характеристики при
водного двигателя в соответствии с требованиями нагрузочной 
характеристики рабочей машины или механизма. При этом 
широкие возможности объемного гидропривода позволяют ис
пользовать в качестве привода почти любой машины или меха
низма наиболее простой и дешевый нерегулируемый трехфазный 
асинхронный двигатель с короткозамкнутым ротором.

Рассмотрим совместную работу этого двигателя, используе
мого в качестве приводного, и объемного гидропривода. Пусть 
вал электродвигателя соединен непосредственно с валом насоса, 
т, е. момент на обоих валах и частота их вращения одинаковы: 
Мэ==Мн, Пэ=«н- Для упрощения допустим, что и вал гидромото
ра непосредственно соединен с валом машины или механизма, 
т. е. Мд=Мм, «д =  «м- Определим рабочий режим гидромотора 
и электродвигателя при заданной нагрузке на валу машины.
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Рис. 13.5. Действительные характеристики при объемном регулировании на* 

coca '

Для решения поставленной задачи целесообразно привести 
(пересчитать) моментную характеристику электродвигателя 
M^r=f[n) к валу гидромотора. Тогда, решив уравнение приведен
ной характеристики M„ = f(n) совместно с уравнением нагрузоч
ной характеристики Л1м==/(п), определим рабочий режим гидро
мотора. Затем, зная рабочий режим гидромотора, обратным 
пересчетом определим рабочий режим электродвигателя. Пере
счет характеристик следует выполнять по уравнению (10.17), 
которое в этом случае будет иметь вид:

х\=̂  kiíi^'= M uftiil {М эПз), (1 3 .1 8 )

где передаточное отношение ¿ определяется техническими пока

зателями гидромашин:

Рд9нТ1д.оТ1н.о/(Сн9д) • (13.19)

Приведение моментных характеристик электродвигателя к 
валу гидромотора и определение рабочих режимов машин могут 
быть выполнены графически. При пересчете характеристики 
Ma—fin) по уравнению (13.18) примем ri =  l, ¿м= l/í =  const, а 
при построении — йм =  2. Затем, из приведенной теоретической 
характеристики Л1д.т=/(п ) вычтем момент сопротивления 
АМ, соответствующий потерям мощности в гидроприводе:

АМ=2АЛ?/а)д, (13.20)

гф  2АЯ — суммарные потери мощности (см. 10.11).
Тогда приведенная к валу гидромотора моментная характе

ристика будет иметь вид кривой M^ =  f{n) при {7н==?7д=1 
(рис. 13.6): моментная характеристика в рабочей зоне стала 
еще более жесткой, чем характеристика электродвигателя (при 
значительном изменении момента Мд частота П д »const); значи
тельно увеличился максимальный момент Ждтах двигателя, 
однако пусковой момент Мд,„ осталс5? небольшим.



Рис. 10.0. 1 рафичс™« -------
и асинхронного двигателя

Рабочий режим
ния характеристик Мд=Г(«) режима электродвигателя

■ | ;:,к "а:,‘ 'Й Г Г ,Г .Г о 1 ?о“з Г с я '’ коордн„а.ами ,о ,к и  с

” ''?1рТр“ гу^рованш ^^тому
гидромотора почти общий вкд характеристики
также почти неизменным за счет уменьшения
Мд=Г(п). При изменении частоты^в^^^^^^

параметра Уп „„с 13 6 искусственные характеристи-
рактеристики влево £см. ри . ^^.^д^^^ельности с уменьшением 

ки при [7н—0.7 и ип ’ ^‘ „пментов несколько уменьшаются 
подачи насоса значения моме ^

вследствие пользуются на прак-

? Г д ^ Г у « н ”

валу с увеличением частоты ;  Л ín= ff«) смещена

13.4,6), (ш . рис. 13.6, кря.
от естественной (^н =  уд-

вые при ¿/д=0,7 и д ’ впяшения гидромотора точка, 
При регулировании частоты по кривой

определяющая его Рабочий реж ^ ¿--при

Мм=/(п): точки а - п р и ^ ^ н - 0  рабочего объема гидромото- 

р"а-1 , ^ ^ е " ^ г ™ : с Т ; Г Г ™ Г е м % н и ж е „ „ к >  значения « .
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причем настолько, что работа привода с такой нагрузкой станет

невозможной (например, при гУд =  0,4). van<„.тAm1t^тикя
При дроссельном регулировании силовая характеристика 

выходного звена гидродвигателя является Здновременно при

веденной характеристикой электродвигателя 
13 2 б и 13 3 ,6). Рабочий режим гидродвигателя определяется 
точкой пересечения характеристик приведенной и нагрузочной 
(Рд, рабочий режим электродвигателя приближенно можно

рассчитать следующим образом. т
Подставляя численные значения Р„ и Уд в уравнения 

и (1142) определим для гидродвигателя: давление рд- 

= р 1/(Кш гГЫм)1 расход С„=РдС^д/Лд.о. Затем по известным 
Рд и <3д определим рабочий режим насоса (Рш Рн). 
довательном включении дросселя и ^идродвигат^я давление

насоса Р„-Рд+Ардр И -  (13.3)],
(13 1)1 при параллельном включении — рн--Рд 1см.

: [ «  (13.9)1. Значения Д р„,
механическим характеристикам (см, рис. б и 13.2 б), а 
значения КПД гидродвигателя примем номинальными, наконец, 
по п а р ^ е ^ а м  рабочего режима насоса определим его входную 
мощность, а следовательно, и мощность на валу электродвига-

При последовательном расположении дросселя и гидродвига

теля мощность насоса, а следовательно, и 
постоянна при изменении нагрузки на выходном ’
гателя (при Д Р > 0 ), поэтому электродвигатель работает с по

стоянными моментом и скоростью на валу, 
давления, на которое настроен переливнои клапан. При распо 
л о ^ и и  дросселя параллельно гидродвигателю мощность 
насоса, а следовательно, и электродвигателя изменяется при 
изменении нагрузки на выходном звене гидродвигателя, поэто- 

тому происходит также некоторое изменение 
вала электродвигателя и подачи насоса. Таким образом, при 
изменении нагрузки характеристику, приведенную ^ выходному 
звену гидродвигателя, можно считать постоянной только приб

лиженно.

13.6. Основы проектирования гидропривода

П роектирование — это этап создания изделия. При проектирова
нии разрабатывают принципиальные схемы, технические харак
теристики, рассчитывают основные рабочие и конструктивные 

•^Ьараметры отдельных элементов, составляют рабочую докумен-

'^^'^Проектирование начинается с технико-эковдмиче^кого обоб- 

нования и разработки технического задания (ТЗ). ТЗ на разра
ботку гидравлическогр привода составляют ра основе техни



ческих характеристик проектируемого изделия, нормативных 
документов отрасли и предприятия и научно-технического опы
та. ТЗ на проектирование гидропривода должно содержать 
полные характеристики нагрузки, режим работы, условия 
эксплуатации, требования охраны труда и окружающей среды. 
Там же должны быть указаны число, тип и характер движения 
исполнительных механизмов, для привода их гидродвигателями, 
взаиморасположение и взаимозависимость этих механизмов, 
а также необходимость их регулирования или фиксации в про
странстве. В некоторых случаях необходимо составить цикло
грамму (или гистограмму) нагрузок Рд на гидроцилиндре или 
моментов ТИд на гидромоторе, скоростей выходного звена %  
или частоты его вращения Лд. Если между исполнительным ор 
ганом и гидродвигателем имеется механическая передача, то 
указанные параметры должны быть пересчитаны для звена 
после этой передачи. Для сложных ответственных изделий 
иногда последовательно выполняют все стадии проектирования: 
ТЗ. техническое предложение, технический проект, рабочая до
кументация. Однако, чаще ограничиваются только некоторыми 
из них. Например, ТЗ, технический проект, рабочая документа
ция. '

Составление принципиальной схемы предшествует расчетам 
и выбору элементов гидропривода. Желательно одновременно 
с гидравлической схемой составлять кинематическую схему ме
ханизмов (иногда, электрическую) проектируемого изделия.

Схема определяется исходными данными, на базе которых 
принимается решение о системе циркуляции рабочей жидкости, 
числе насосов, гидродвигателей, гйдроаппаратов, их располо
жении в схеме. При этом следует всегда ориентироваться на 
серийно выпускаемое оборудование.

Важно выбрать оптимальный способ регулирования, если он 
необходим. Дроссельное регулирование, как правило, применя
ется в системах с гидроцилиндрами, объемное— в системах 
с гидромоторами. Дроссельное регулирование с последователь
ным включением дросселя и гидродвигателя менее экономично, 
чем с параллельным включением. Регулирование с последова
тельным включением имеет больший диапазон регулирования 
при малых нагрузках на гидроцилиндр, с параллельным включе
нием— при больших нагрузках. Объемное регулирование в 
горном машиностроении, как правило, осуществляется только 
изменением рабочего объема насоса (см. 13.4).

Если скорость холостого хода механизма значительно боль
ше скорости рабочего (на порядок и более), то в гидравличес
кую схему включают дополнительный насос, но при этом необ
ходимо предусмотреть выключение этого насоса из схемы (чаще 
всего, сбросом жидкости в гидробак и переводом насоса на 
холостой ход) во время основной работы гидропривода. Ана

?36



логично следует поступать при кратковременной остановке 
гидродвигателей.

При частых повторно-кратковременных включениях гидро- 
двигателей в схемах необходимы гидроаккумуляторы.

Следует помнить, что предохранительный клапан является 
неотъемлемым элементом объемного гидропривода и устанав
ливается он, как правило, сразу за насосом (если не включен 
в саму конструкцию насоса). В схемах с дроссельным регули
рованием при последовательной установке дросселя и гидродви
гателя, а также за подкачными насосами вместо предохрани
тельного клапана устанавливают переливной (напорный золот
ник). Расположение фильтров в гидросистемах подробно 
описано в 12.6 .1.

В схеме с несколькими гидродвигателями, имеющими раз
ное давление и питающихся от одного насоса, необходимо уста
навливать редукционные клапаны, а для синхронизации движе
ния выходных звеньев гидродвигателей — делители потока.

Энергетические расчеты гидропривода и выбор оборудова
ния рекомендуется выполнять в следующей последовательности.

Выбрать стандартное давление в соответствии с ГОСТ 
12445— 80. При выборе давления необходимо руководствоваться 
техническими характеристиками серийно выпускаемых гидро
машин и аппаратов, которые предполагается исполЬйовать в 
проектируемом гидроприводе. Для гидропривода мощных ма
шин и механизмов рекомендуются значения давления 20, 25 и 
32 МПА, для привода вспомогательного оборудования — 6,3 и 
10 МПа.

Если в качестве гидродвигателя используется гидроцилиндр, 
то по заданному усилию Рд и принятому давлению по уравне
нию (11.43) определяют диаметры поршня и щтока. Расчетные 
диаметры округляют до стандартных (ГОСТ 12447— 80) и об
ратным расчетом по уравнению (11.43) определяют действитель
ное необходимое давление. Затем, по заданной скорости штока 
Уд и стандартным диаметрам по уравнению (11.42) определяют 
расход гидроцилиндра Qд, а по уравнению (11.47)— его мощ
ность.

Если в качестве гидродвигателя используется гидромотор, 
то по заданному моменту Мд и принятому давлению Рд по урав
нению (11.41) определяют расчетный рабочий объем и округ
ляют его до стандартного (по ГОСТ 13824—80) или по рд и 
<7д выбирают серийно выпускаемый гидромотор [10]. Затем по 
заданной частоте вращения Лд по формуле (11.35) определяют 

I* расход гидромотора Qд, а по уравнению (11.39) — его мощ
ность.

При большом заданном моменте (Мд>200 Н-м) и малой 
частоте вращения вала ( % < 2 0 0  мин~') рекомендуются, как 
правило, радиально-поршневые гидромоторы. При меньших
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моментах й чабтотё йращенйя вала, изменяющейся в большом 
диапазоне (Лд=20-г-1800 мин~’), — аксиально-поршневые. Пла
стинчатые и шестеренные гидромоторы рекомендуются при ча
стоте вращения не менее 300 мин~> и сравнительно малом мо
менте (Мд<200 Н-м), причем, первые имеют несколько больший 
момент, чем вторые, но могут работать при давлении не более 
6,3 МПа.

По подаче насоса Рн^С?д и давлению Рн== (1,05-7-1,1)рд 
(с учетом потерь в гидролинии) выбирают насос. Если требу
ются большие подача и давление насоса, нет необходимости в 
его регулировании и отсутствуют ограничения в габаритах 
машины, то рекомендуются эксцентриковые поршневые насосы. 
Если к указанным требованиям добавляется регулирование 
подачи, то — радиально-поршневые. Аксиально-поршневые насо
сы более компактны, чем радиально-поршневые, позволяют соз
дать большое давление (до 32 М П а), но требуют более каче
ственной очистки масла. Пластинчатые и шестеренные насосы 
создают меньшие подачу и давление, чем поршневые. Так как 
шестеренные насосы — нерегулируемые, они применяются 
чаще всего на вспомогательных операциях.

Если в схеме несколько гидродвигателей, работающих не 
одновременно, то перед выбором насосов необходимо предвари
тельно построить гистограмму расходов, определить число па
раллельно работающих насосов и установить необходимость 
использования гидроаккумуляторов. Затем определяют мощ
ность насоса и выбирают приводной двигатель.

По техническим характеристикам выбранных гидромашин, 
учитывая требования окружающей среды, выбирают рабочую 
жидкость.

По значениям давления и расхода, соответствующим месту 
установки в схеме, выбирают серийные гидроаппараты, фильтры, 
гидробак, манометры. Если необходимо определить потери дав
ления в гидроаппарате или в кондиционере при отсутствии 
соответствующих коэффициентов сопротивлений в справочнике, 
то потери определяют из условия автомодельности потока жид
кости по формуле:

А рм  =  Арм .ном  (Q м /Q м .нoм ) ^

где Дрм, Арм.ном — соответственно потери давления при данном 
расходе (Эм и номинальном (паспортном) Ям.тм-

Внутренний диаметр труб определяют по уравнению расхода 
и в соответствии с оптимальными значениями скорости, рекомен
дуемыми: для напорных гидролиний — 3-4-5 м/с, для сливных — 
2—3 м/с, для всасывающих •— 0 ,7-г-1,2 м/с. Необходимая расчет
ная толщина стенки трубы

6р|=б1-Ьбг,



где бь бг-—части толщины, обеспечивающие соотвётстйёйнб 
необходимые прочность и долговечность трубы. Согласно ГОСТ 
3845— 75

б 1= р р й р 1 ( 2 0 т а х )  = Р р ( ^ р /  (О ,80в) ,

где рр — расчетное давление на прочность, рр=1,25р {р — необ
ходимое давление в соответствующей гидролинии); Отах — Допу
стимое напряжение, равное 40% от временного сопротивления 
разрыву Ов- Для наиболее распространенных марок сталей, 
предназначенных для изготовления труб, Ов =  3504-420 МПа. 
Обычно принимают 62 =1 мм, полагая, что скорость коррозии 
составляет 0,1 мм в год, а срок службы установки— 10 лет. По 
условиям механической прочности (случайные удары и т. д.) 
6 ^ 2  мм.

Окончательно внутренний и наружный диаметры и толщину 
сте;нки выбирают по ГОСТ 8734— 75 для стальных холодноде
формированных труб.

В качестве гибких трубопроводов при высоком давлении 
(свыше 10 М Па) применяют резиновые рукава с металлически
ми оплетками (ГОСТ 6286—-73), при низком давлении — рези
новые рукава с нитяными оплетками (ГОСТ 10362— 76).

Потери давления в трубах в случае необходимости опреде
ляют по уравнениям Дарси — Вейсбаха [см. (5.2) и (5.3)].

Кроме вышеперечисленного, необходимо выполнить тепловой 
расчет гидропривода, чтобы выяснить необходимость использо
вания теплообменных аппаратов, а также проверить насос по 
условию бескавитационной работы. В некоторых случаях выпол
няют другие расчеты [10,]'.

П р и м е р  1. Рассчитаем и выберем основное оборудование для гид
равлической схемы, приведенной на рис. 13.3, а, при условии, что при мак
симальной скорости движения штока гидроцилиндра Уд=100 мм/с усилие 
на нем Рд=15 кН. Примем скорость холостого хода штока Уд.х=1,8 Уд.

По ГОСТ 12445—80 выберем стандартное давление р= 10  МПа.
Расчетный диаметр поршня гидроцилиндра

Р р ^ Т / _ .  ....... м.
Г Я-Р-Т1д. гТ1д. М г 3,14-10’ -0,95

По ГОСТ 12447—80 выберем стандартный диаметр £)д=50 мм. Тогда не
обходимое максимальное давление

Рд =  4Рд/ (я£)„2т1д.гГ1д.м) =  4.15 • 10^/ (3.14 • 0,05= • 0,95) =  8,046 МПа. 

Максимальный расход гидроцилиндра при рабочем ходе штока 

Сд= геДд̂ г-д/ (4т1д,„) =  3,14 • 0,05^ • 0,1/ (4 • 0,99) =

=  0,000198 мЗ/с= 11,89 л/мин, 

при холостом ходе штока

= я (£) д® — ¿̂ д̂) (411д.о),
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где йд--стандартный диаметр штока по ГОСТ 12447—¿6, принимаемый из 

условия Сд»<3д.х: ¿=32  мм. Тогда

Сд.х=ЗД4(0.05=^ -0,0322) 1,8-0,1/(4-0,99) =0,00021 м»/с=12,6 л/мин.

По давлению р =  1,05-рд= 1,05-8,046=8,45 МПа и расходу Qд.x= 
=  12,6 л/мин выберем [10] шестеренный насос типа НШ-10Е с номинальным 
давлением 10 МПа и подачей 13,3 л/мин при п„=1450 мин~‘ . Рабочая 
жидкость — масло индустриальное И-50А.

По соответствующим расходу и давлению выберем гидроаппаратуру 
[10]: золотниковый распределитель с ручным управлением типа Г74-22 — 
номинальное давление 20 МПа, номинальный расход 18 л/мин; регулятор 
потока с предохранительным клапаном типа Г55-42А — номинальное дав
ление 12,5 МПа, номинальный расход 12 л/мин; фильтр приемный типа
0,16с 41-21 с номинальным расходом 25 л/мин и тонкостью фильтрации 
160 мкм; гидробак — номинальная вместимость 25 дм®.

Расчетные диаметры труб: 
всасывающей

Г 3,14-60 (0,7 4- 1,2) : 0-015 м.

напорной

СЛИВНОЙ

где расход в сливной гидролинии

Qc„‘=•Q.и{Dг~ ¿д^)/£>д“=  13,3(50=— 322)/50==7,85 л/мин.

Необходимая расчетная толщина стенки напорной трубы 

^р=^1“1"^2=0,35-(-1 =  1,35 мм,

‘о ® 8 (» Г « Т  “ ».««»35 +  0,00029»-

— часть толщины, обеспечивающая необходимую прочность; бг=1 м м ~  
часть толщины, обеспечивающая необходимую долговечность трубы. По ус
ловию механической прочностидля всех труб принимаем 6=2  , мм.

В соответствии с ГОСТ 8734—75 выберем окончательно: для всасыва
ющей трубы — наружный диаметр 22 мм, толщину стенки 2 мм; для напор
ной и сливной труб — наружный диаметр 14 мм, толщину стенки 2 мм.

П р и м е р  2. Выберем основное оборудование и определим его техни
ческие показатели для гидросхемы с объемным гидроприводом (см. рис. 
13,4, а) при условии, что номинальный момент на валу гидромотора УИд= 
=  5-10^ Н-м, а частота вращения Пд изменяется от 5 до 30 мин-*.

По заданным ЛГд и Яд выбираем серийно выпускаемый высокомомент- 
ный гидромотор ДП510И [12] с рабочим объемом ^д =  3,6 дм® и номиналь
ными техническими показателями: Рд=10 МПа, ЛГд=5,2 кН-м, Пд= 
=  2-5-31,8 мин-*, ]Уд.в=18 кВт, Г1д,о=0,92, ■Пд=0,87. Рабочая жидкость — 
масло нндустриальное И-40А.



Мощность гидромотора при заданных Мд и Пд 

т ш  -  — 5-10? =! 2,62 кВт.

3,14-30 

30
ЛГдтах^5-Ш »-^т::— - 1 5 .7  кВт.

Расход гидромотора

<3д ш1п=?дЯд/т1д.о=3,6-5/0,92-19,6 л/мин,

С Д  ш а х =3,6-30/0,92= И  7,2 л/мин.

Давление гидромотора

2 я ,д л , о ^  2 .3 .и . 5 4 0 ^ ^ ^ . ^ ^  

ад д  0,0036 0.87

Расчетный диаметр труб гидролинии

Принимаем по ГОСТ 8734—75; 4 = 3 6  мм (й„ соответствует диаметрам 

патрубков гидромашин), 6=5  мм, ¿вн =  26 мм.
Потери давления в гидролинии (ориентировочно)

Дрл=0,01рд=0,01 • 9,22=0.0922 МПа.

Так как давление, развиваемое насосом, больше давления гидромотора на 

величину потерь давления в гидролинии, то

р„=рд+ д р„=9.22-4-0,0922 «9,31 МПа.

По р„ и Сдтах выбираем серийно выпускаемый радиально-поршневой 
насос 1НП120 [12] с рабочим объемом 0,9 дм^ и номинальными техниче
скими показателями: Ян—120 л/мин, Рн= Ю МПа, Пн—1470 мин~*. Л?н.в= 
=  25 кВт, т]н,о=0,92, Г1„=0,85. В насосе 1НП120 имеется свой подпиточныи 
насос, предохранительные и обратные клапаны, фильтры, поэтому необхо

димость в выборе гидроаппаратуры отпадает.

Вопросы для самопроверки

1. Сравните схемы гидропривода с замкнутой и разомкнутой система

ми циркуляции рабочей жидкости.
2. Почему на практике применяют комбинированные системы циркуля

ции рабочей жидкости?
3. Приведите примеры использования в горной технике гидропривода с

гидроцилиндрам«.
4. Перечислите особенности гидропривода крепей очистных комплексов.
5. Приведите примеры использования в горной технике гидропривода с 

гидромоторами.
6. Перечислите преимущества и недостатки гидроприводов с дроссель- 

;%ым и объемным регулированием.
7. Какие технологические операции наиболее часто автоматизируются 

в гидроприводах горных машин?
8. Сравните между собой схемы с дроссельным регулированием при 

последовательной установке дросселя и гидродвигателя; при параллельной 

установке.
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9. Начертите и проанализируйте механическйе характерйстикй гидропри
вода при дроссельном регулировании,

10. Начертите и проанализируйте механические характеристики гидро
привода при объемном регулировании.

П. Из каких условий определяют диаметр и толщину стенок труб гид
ролиний?

12. Как определяют потери давления в серийно выпускаемых гидроап
паратах при расходах отличающихся от номинальных?

14. ГИДРОДИНАМИЧЕСКИЕ ПЕРЕДАЧИ

14.1. Принципиальные схемы гидродинамических передач

Гидродинамическая передача (рис. 14.1) в отличие от объемной 
предназначена только для передачи крутящего момента. Ее 
основные рабочие элементы — колеса лопастных гидромашин.

Мощность от приводного двигателя подводится к насосному 
колесу 1, при вращении которого механическая энергия преобра
зуется в гидравлическую (создается напор) вследствие силового 
взаимодействия его лопаток с жидкостью (см. 9.3). В колесе 
происходит приращение как статического, так и скоростного 
напоров, причем последний составляет 20~-30% от полного. Это 
вызывает необходимость в частичном преобразовании скоростно
го напора в статический с целью уменьшения потерь напора в 
самом насосе и в нагнетательном трубопроводе 3. Напор пре
образуется в отводе 2, куда жидкость поступает после колеса 
/. Конструктивно отвод может быть выполнен в виде спираль
ного канала или лопаточного направляющего аппарата, но в 
обоих случаях поток в отводе должен быть диффузорным 
(см. 8.3), что является необходимым условием правильного 
направления вращения насосного колеса.

Из трубопровода 3 жидкость поступает в подвод турбины 4, 
где происходит частичное преобразование статического напора 
в скоростной (поток должен быть конфузорным). В колесе тур
бины 5 напор жидкости вследствие ее силового взаимодействия 
с лопатками к;олеса преобразуется в механическую энергию, 
которая через вал передается рабочей машине. » Увеличение 
скоростного напора перед турбинным колесом необходимо для 
эффективного преобразования в нем энергии (с более высоким 
КПД). Для этого доля скоростного напора перед колесом тур
бины дол^кна быть примерно такой, как после колеса у насоса.

Из турбины рабочая жидкость возвращается по отсасываю
щей трубе 6 в резервуар, откуда забирается насосом по всасы
вающему трубопроводу 7, и весь процесс повторяется.

Отвод и подвод в рассмотренной гидропередаче, необходимые 
для преобразования скоростного напора в статический и обрат
но, уве^ичи^ габариты и стоимость установки, а сам процесс
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Рис. 14.1. Гидродинами
ческая передача

Рис. 14.2. Гидротранс
форматор (а) и гидро
муфта с тором (б)

V
преобразования в нйх напора сопровождается его потерями. 
Поэтому в современной гидродинамической передаче отсутству
ют трубопроводы и все устройства для преобразования скорост
ного напора в статический и обратно, за исключением рабочих 
колес, помещенных в общий корпус (рис. 14.2,а). Такая схема 
была впервые предложена проф. Г. Феттингером в 1902 г. для 
передачи больших мощностей (сотни киловатт) от приводных 
быстроходных судовых двигателей к гребным винтам, требую
щих сравнительно малых скоростей вращения и больших момен
тов, а сама конструкция позже получила название — г«(Зро- 
трансформатор.

Основными элементами гидротрансформатора являются на
сосное колесо 1, турбинное колесо 3 и реактор 2, жестко связан-
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ный с неподйижным корпусом 4. Назначение колес — такое же, 
как в рассмотренной схеме (см. рис. 14.1). Реактор представля
ет собой неподвижное лопаточное колесо аналогичное лопаточ
ному направляющему аппарату лопастных гидромашин и пред
назначен для изменения момента количества движения жидко
сти, протекающей в гидропередаче. Благодаря наличию реакто
ра в гидротрансформаторе момент на ведущем валу в общем 
случае не равен моменту на ведомом валу, поэтому гидротран
сформатор можно представить как редуктор с переменными 
значениями передаточного отнощения и коэффициента транс
формации момента (см. 10.4). Причем, изменение этих техни
ческих показателей происходит плавно, бесступенчато.

Существуют передачи, в которых необходимо изменение 
только передаточного отношения при постоянном передаваемом 
моменте. Одна из первых таких гидропередач была разработана 
в 1910 г. на базе гидротрансформатора, из схемы которого ис
ключили неподвижный реактор, и получила название — гидро
динамическая муфта (гидромуфта).

Гидромуфта (рис. 14.2,6) состоит из насосного колеса 1, 
закрепленного на ведущем валу, турбинного колеса 3, закреп
ленного на ведомом валу, и корпуса 4 с уплотнением. Как 
правило, корпус жестко связан с насосным колесом. Из-за 
отсутствия реактора потери напора в гидромуфте значительно 
меньше, чем в гидротрансформаторе, а КПД выше; при номи
нальном моменте он составляет 0,95— 0,97 (против 0,87— 0,9 в 
гидротрансформаторе).

Гидродинамические передачи, как и объемные, обладают 
рядом преимуществ, основные из которых: возможность преоб
разования моментной характеристики приводного двигателя в 
соответствии с требованиями нагрузки; простота и надежность 
предохранения приводного двигателя от перегрузки; сравнитель
но высокая компактность при значительной передаваемой 
мощности; возможность бесступенчатого регулирования скорой 
сти выходного звена.

В гидродинамических передачах менее жесткая связь между 
валами, чем в объемных, что способствует сглаживанию пико
вых нагрузок и колебаний при вращении. Гидродинамические 
передачи конструктивно проще объемных, и поэтому надежнее 
в эксплуатации. Они менее требовательны к чистоте рабочей 
жидкости и ее смазочным свойствам. Кроме того* давление 
жидкости в них меньше, чем в объемных передачах.

К недостаткам гидродинамических передач относятся: н а
грев рабочей жидкости в процессе эксплуатации; интенсивное 
уменьшение КПД при перегрузках; утечки жидкости, особенно 
в аварийных случаях.

Гидродинамические передачи широко применяются в различ
ных отраслях промыцхленнрсти: гидромуфтами снаб:^ены нриво-
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Рис. 14.3. Схемы рабочих колес (штриховыми линиями обозначены траектории 
движения частиц жидкости, штрих-пунктирными — оси элементарных струек 
в межлопастных каналах)

да почти всех шахтных скребковых и некоторых ленточных кон
вейеров, струговые установки [12]; гидротрансформаторы уста
навливают на мощных автомобилях, тепловозах н кораблях 
{2, 11].

14.2, Основы теории гидродинамических передач

14.2.1. Кинематика потока

Рабочие колеса представляют собой вращающиеся решетки ло
паток. Если условно принять, что в колесё находится бесконеч
но большое число бесконечно тонких лопаток, то можно считать, 
что поток в колесе разбит на отдельные элементарные струйки, 
форма которых определяется конфигурацией межлопастных 
каналов. Это дает возможность применить к теории гидродина
мических передач струйную модель потока (см. 3.2).

Допустим, что в рабочих колесах отсутствуют потери напора 
и утечки, т. е. преобразование энергии происходит без потерь. 
Такую гидропередачу впредь будем называть теоретической. 
Проходя через рабочее колесо (рис. 14.3,а ,б ), частицы жидко
сти совершают сложное движение: переносное (вместе с лопат
ками колеса) с окружной скоростью и=со^?, направленной по 

, нормали к радиусу и относительное (относительно лопаток
■ колеса) со скоростью ш, направленной по касательной к профилю 

лопатки. Абсолютная скорость движения любой частицы жид

кости с равна геометрической сумме составляющих, т. е, с —

т



=  ы + аГ Спроектировав скорость с на радиальное и тангенци
альное направления, получим ее составляющие; меридиональ
ную скорость Сш и скорость закручивания с„ (рис. 14.3,в).

Условимся обозначать в дальнейшем все параметры (разме
ры скорости и т. д.): во входном сечении колеса — с индексом 
I, а в выходном сечении — с индексом 2; для насосного коле
с а — с индексом «н», для турбинного — с индексом «т».

Рассмотрим кинематику потока в наиболее распространен
ных для гидродинамических передач типах колес: центробежного 
колеса насоса (см. рис. 14.3, а) и центростремительного (ради
ально-осевого) колеса турбины (см. рис. 14.3, 6). Так как поток 
жидкости движется в замкнутой рабочей полости, входные 
кинематические параметры каждого последующего колеса опре
деляются выходными кинематическими параметрами предыду
щего колеса (в том числе реактора). Следовательно, скоростной 
напор на выходе из предыдущего колеса используется в после
дующем колесе, и поэтому отпадает необходимость преобразо
вания его в статический, как это происходит, например, в цент

робежных насосах.

14.2.2. Уравнения моментов

Для вывода уравнения моментов {N1) воспользуемся теоремой 
об изменении момента количества движения (/С);

М ^АКШ .

Вычислим предварительно момент количества движения /Сл 
для объема жидкости, заключенной в канале между лопастями 

ае и Ьй насосного колеса (рис. 14.4).
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в момент времени ty момент количество движения Кл1 мож

но представить состоящим из двух cjiaraeMäx:
Vn{a'edb') иА/Сл1 — в элементарном объеме А УцЛ ааоо),

т. е.

Кж\ — Кл где

АКл1 =  рД V'fliCiA=рА '̂л1Си1/?1; (14.2)

/i=/?icoso5b c«i =  cic0sai.

По истечении времени Ai объем жидкости в межлопастном 

канале переместится и займет положение аейЪ , т. е. бУД®’’'' 
состоять из объема V /' (a'edb') и элементарного объема_АУл; 
(ee'd'd) Причем, согласно уравнению неразрывности, - уя ,

=  =  Тогда момент количества движения

Д̂л2 =  + А-Кл2,

где АК'л2 по аналогии с уравнением (14.2) определяется по 

формуле

А/Сл2Г=рА^л2Си2^2. (14.3)

При установившемся движении скорости, а следовательно, 
и моменты количества движения объема жидкости, заключенно
го в пространстве a'edb', одинаковы для двух рассматриваемых 
моментов времени, поэтому приращение м о м е н т а  количества 

движения в межлопастном канале за время At с учетом урав 

нений (14.2) и (14.3) будет составлять:

АД'л =  рАУл(Р2С„2 — -Ric«i).

Для всего насосного колеса

AK,=pAV{R2Cu2 — RiCui),

где АУ =  ЕАУл.

Согласно уравнениям (14.1) и (14.4) теоретический момент 

на валу насосного колеса

М н  т =  l i n i  = P Q h . t ( ^ 2C«2— ^ A l ) ’
A i ^  о A i

где lim  =  Qh.t — теоретическая подача насоса.

Т ^м ^об р а зом , действующий на насосное колесо момент 
внешних сил увеличивает главный момент количества^ движе
ния жидкости. Действительный момент на ведущем валу дол
жен быть больше теоретического вследствие гидравлических и

, механических потерь в насосе [см. (10.4)]. „„„жрния
 ̂ В турбинном колесе главный момент количества движения 

жидкости, протекающей через колесо, уменьшается, так как
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ток приводит колёсо во вращение и создает теоретический кру

тящий момент

— М т.т2 =  р С т.т№ с«1 — i?2C„2). (14-6)

Действительный момент на ведомом валу меньше Мт.т также 
вследствие гидравлических и механических потерь 1см. (ШЛЛ- 

В реакторе главный момент количества движения массового 
расхода жидкости может уменьшаться или увеличиваться в 
зависимости от соотношения моментов Мн.т и Мт.т, поэтому

Mp,T =  pQp.r {R\Cu\±R2Cu2) ■ (14.7)

В уравнениях (14.5) — (14.7) Q h.t =  Q t.t= Q p.t =  Q t .

14.2.3. Уравнения расхода (подачи) и напоров

Исходя из уравнения расхода (3.12). и в соответствии с кине
матикой скоростей в рабочем колесе турбины (см. рис. 14.3,6) 

ее теоретический расход

QT.T, =  n£>l6lCml^ci. (14.8)

где feci — коэффициент стеснения потока лопастями колеса. 
Соответственно теоретическая подача насоса

Qn.t~^D2b2Cm2kc2., (14.9)

Реальное значение расхода Qh будет меньше, ^ ^ “ боль
ше расходов, определяемых уравнениями (14-8) и (14 9), из-за 

утечек в проточной части гидропередачи [см. (1U.4)J.
Пои отсутствии потерь энергии в насосном колесе его тео- 

оетический напор можно определить, приравняв значение мощ
ности на ведущем валу Л̂ н.т к значению мощности потока жид

кости, протекающей в колесе, Nн,т — или

Л̂ Н.Т =  (ОнМн.т =  (OhPQh.t { R zCu2 —  RlCul)-

Так как a R ^ u , то Â h.t =  pQ h .t(m 2C«2— MiCui), а мощность 
потока N„.„ =  9SHn.rQn.r. Решая совместно эти уравнения отно

сительно Ян.т, получим напор для насосного колеса

Ян.т= {UiCui — UiCui)lg- (14.10)

Соответственно для турбинного колеса

Я т .т =  {tllCul —  U2Cai)lg. (14.11)

Это уравнение было впервые получено в 1754 г. академи
ком Л. Эйлером и называется турбинным уравнением Эйлера.

Действительное значение напора Я„ будет меньше, а Ят 

больше значений, определяемых из уравнении (14.1U) и 
из-за потерь напора и наличия вихрей в межлопастных кана

лах колес [2]. '
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Напор в реакторе в отличие от мдмента не изменяется (ес
ли пренебречь потерями), т, е. реактор может изменять только 
момент количества движения жидкости, не изменяя мощности 

ПОТОК э
Как видно из уравнений (14.10) и (14.11), напор в различ

ных точках меридионального сечения* будет различным. Изме
нение статического напора в рабочих колесах, а следователь
но, и давления прямо пропорционально изменению полного на
пора. Вследствие этого давление будет наименьшим при входе 
в насосное колесо и максимальным на выходе из него, поэтому 
подвод рабочей жидкости в рабочую полость (питание гидропе
редачи) осуществляется как можно ближе к оси вращения ко
леса, а отвод ее — на максимальном радиусе. Это необходимо 
также потому, что в случае возникновения в гидропередаче ка
витации она появляется прежде всего на минимальном радиу

се колеса.
Из-за неравенства площадей проекций дисков рабочих ко- 

лес на плоскость перпендикулярную оси вращения, а также 
из-за неравномерности распределения давлений по мериди- 
анальному сечению и неравенства динамических сил от натека
ния жидкости на диски рабочих колес (см. 9.1) при работе 
гидродинамических передач возникают осевые усилия, значения 
которых зависят от величины неуравновешенной площади, р а 
бочего режима гидропередачи, давления подпитки и плотности 
жидкости [2]. Для восприятия осевых сил в гидродинамичес
ких передачах предусмотрены соответствующие подшипники.

14.2.4. Основы подобия

Исходя из общих условий подобия движения жидкостей, ло
пастные машины можно считать полностью подобными, если в 
них соблюдается геометрическое, кинематическое и динамичес

кое подобие потоков (см. 4.8).
Геометрическое подобие характеризуется равенством отно

шений всех сходственных геометрических размеров рассматри
ваемых машин, включая значения шероховатости поверхнос

тей и зазоров.
Кинематическое подобие заключается в постоянстве отно

шений скоростей в сходственных точках геометрически подоб
ных машин (в частности, треугольников скоростей).

Динамическое подобие выражается постоянством отноше
ний сил одинаковой природы, действующих в сходственных точ
ках кинематически подобных машин. В гидродинамических пе
редачах основными являются силы инерции, давления и тре
ния^ Как известно, критериями подобия в этом случае будут

* Сечение рабочей полости плоскостью, проходящей через ось гидроди
намической передачи,
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числа Эйлера и Рейнольдса [2, 4]. Если течение жидкости в 
проточной части машины находится в области автомодельности 
(см. 5.5), то для соблюдения подобия достаточно постоянства 

числа Эйлера.
Установим соотношения между основными техническими по

казателями подобных машин. Предварительно заметим, что у 
подобных машин все сходственные относительные величины и, 

в частности, КПД* равны, т. е.

Т]о1 =  Т1о2, Т1г1 =  11г2, Т]м1 =  11м2, =  (14.12)

Согласно уравнениям (П .З) и (14.9) подача насоса

Qц~llD2b2Cm2k<^2‘Ця.ô  (14.13)

Заменив в уравнении (14.13) Cm2 =  Ctt2 Í g «2 и отнеся все 
геометрические размеры к £>2, а скорости — к П2, получим:

С н  ~  ®2^ с 2̂ н . о> (1 4 .1 4 )

где Ъ2—Ь2102; си2 =  Си2/ы2.
Подставив в уравнение (14.14) и2-л02>п, получим

О н  = = № " « .

где ^„ =  я 252С«2 1д а 2Йс2Лн.о — относительная подача насоса.
Уравнение (14.15) справедливо для любой лопастной маши

ны, поэтому индексы в нем можно опустить. Для подобных ма

шин в уравнение (14.15) <? =  1(1ет, поэтому

(14.16)
Qг «2 \ ]

где Ои ^ 2  — сходственные диаметры рабочих колес.
Следует отметить, что для соблюдения равенства (14.16) 

достаточно кинематического подобия [2].
Согласно уравнениям (11.6) и (14.10) напор насоса при

См =0

Ни —и2Си2Цн.гкц1§ , (14.17)

где йц — коэффициент циркуляции, учитывающий уменьшение 
//„ вследствие конечного числа лопаток колеса. Преобразуя 
уравнение (14.17) аналогично уравнениям (14.13) или (14.14), 

получим

(14.18)

где Я 1=д^с«2Т1н.гйц-— относительный напор насоса.

* Механический КПД апределяется кулоновыми силами трения, которые 
не поддаются законам гидродинамического подобия. Поэтому равенства ме
ханических, а следовательно, и оолиых КПД являются приближенными
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Уравнение (14.18) такл?е справедливо для любой лопастной 
машины, следовательно [по аналогии с  уравнением (14.15)]

(14.19)
ffl (пг V|

Hz 1 ла/ '\ Dz J

Следует отметить, что относительный напор Ян является 
критерием Эйлера для лопастной машины, так как из уравнения 
(14.18) имеем

77 _  —  — £2— —  р „

” рО*8П* риН

что соответствует уравнению (4.44).
Следует также отметить, что в неавтомодельной зоне 

(Ке<Ю®) подобие не будет соблюдаться даже для одной и той 
же машины, работающей на одной и той же жидкости, но с 
разными скоростями. Это объясняется тем, что невозможно 
поддержать Ке~«£)/у =  1{1ет.

Действительно, из последнего равенства видно, что при 
«2==уаг и у =  1(1ет для соблюдения подобия необходимо изме
нять диаметр 02. Так как мощность машины (например, турби
ны) N■t =  pgHrQx‘x\r, то для подобных машин, с учетом уравне
ний (14.12), (14.16) и (14.19),

А  -  Plg^l9l% _  91 ( Пг ( Оу \5 ^ 20)

Nг шНгЯгщ Рг \ пг /  л

Отношение моментов на валах гидромашин согласно урав
нению (11.10) составляет ^ 1/ ^ 2=  (Л̂ 1«2)/(Л^2« 1), поэтому для 
подобных машин, с учетом уравнения (14.20), имеем

М Пг (Ог .5

(14.21)
Щ  р2 \ Л2 / \ Ог

Уравнения (14.16) и (14.19) ~  (14.21) определяют отноше
ния между основными техническими показателями подобных 
лопастных машин или гидродинамических передач. Для по
следних характерным размером, обычно, является активный 
диаметр D (наибольший диаметр рабочей полости).

Для одной и той же лопастной inamHHbi или гидродинами
ческой передачи (D =  idem), работающей на одной и той же 
жидкости (p=idem ) в автомодельном режиме, уравнения пере
счета имеют более простой вид:

Qi/Q2=rti/«2, Я1/Яг =  (Л1/Л2)

Л̂1/Л̂2= (nl/я2)  ̂ M1IM2-(nilni)^

Из уравнения (14.20)

P i« W  j v - i  em,
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а-а

н т

в-е

"2х “/н

тогда

И=^%ы9пЮ\ (14.22)

где Хлг — коэффициент мощности.
Аналогично, из уравнения (14.21) получим

М=\мрпЮ\ (14.23)

где Ям — коэффициент момента.
Уравнения пересчета основных технических показателей по

добных машин имеют очень большое значение. Зная их, мож
но определить, как изменятся показатели гидропередачи при 
изменении частоты вращения колес, и наоборот, какую часто
ту вращения колес необходимо обеспечить, чтобы получить 
требуемые технические показатели.

14.3. Общие сведения о гидромуфтах

14.3.1. Внутренние процессы 
и основные технические показатели

Гидромуфты выпускаются с тором (см. рис. 14.2,6) и без не
го (рис. 14.5). Опыт эксплуатации показал, что последние име
ют лучшие показатели, так как поток жидкости в них при из
менении режима работы может принимать конфигурацию, ко
торая обеспечивает наименьшие потери напора. ■

Рабочие колеса обычно имеют одинаковую лопастную сис
тему. Лопатки обоих колес, чаще всего, плоские, устанавливае
мые по радиусу, что кроме унификации изделий позволяет 
получить неизменные характеристики гидромуфт в том случае, 
если в процессе эксплуатации ведущий и ведомый валы функ
ционально взаимозаменимы (например, при спуске груза). Во 
избежание колебательных явлений число лопаток на каждом 
колесе должно быть неодинаковым (об^,|чно н§сосйО§ ВДлесо
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имеет на 3— 5 лопазок больше). Для уменьшений потерь напо
ра в гидромуфте обеспечивают минимальный осевой зазор 
между колесами (2 — 3 мм).

Рассмотрим процесс преобразования энергии в гидромуфте 
вдоль средней линии меридианального сечения рабочей полос
ти (см. рис. 14.5).

На выходе из турбины и при входе в насос энергия пото
ка на радиусе минимальна. Жидкость за счет подводимой 
механической энергии и силового взаимодействия с лопатками 
перемещается в насосном колесе от малого радиуса к боль
шому Д2, при этом механическая энергия преобразуется в гид
равлическую: создается напор, который достигнет максималь
ного значения на радиусе /?2- Из колеса насоса жидкость посту
пает в колесо турбины и, по мере протекания в нем от радиуса 
Ях к /?2, напор жидкости уменьшается, преобразуясь в механи
ческую энергию ведомого вала за счет силового взаимодейст
вия с лопатками турбины.

Так как в гидромуфте между насосным и турбинным коле
сами нет каких-либо элементов, имеющих внешнюю опору, при 
установившемся режиме работы моменты на валах будут рав
ны, т. е.

Мп=Мг. (14.24)

Момент Мт складывается из момента на валу и механических 
потерь, а момент Мн из двух предыдущих слагаемых и вен
тиляционных потерь.

Коэффициент трансформации момента [см. (10.17)]| /См=® 
=Мт/Мн — 1. Тогда КПД гидромуфты,

ц=^Ыг/Мп’̂ Ы гМ г)/(тМ п).^1. (!4.25)

Вследствие момента сопротивления ведомый вал отстает 
при вращении (проскальзывает) от ведущего, т. е. на любом 
радиусе Uи>Uf (см. рис. 14.5), Скольжение

Пн — Ят _ < %
1 - ^  =  1-». 04.26)

«н %

Подставляя значение / из формулы (14.26) в уравнение 
(14.25), получим ■

Л = 1 “ 5. (14.27)

Момент, передаваемый гидромуфтой, полностью заполнен
ной жидкостью, при скольжении 3—5%, считается номиналь
ным Миом- Как следует из уравнения (14.27), КПД при этом 
т1ном =  0,97-ь 0,95.

В. наибодее распространенных гидромуфтах с плоскими ра
диальными лопатками (см. рис. 14.5) при постоянной скорости 
вращения ведущего вала напор, развиваемый насосным коле-
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COM, изменяется весьма незначительно (теоретический напор 
остается постоянным независимо от подачи насоса, действи
тельный — несколько уменьшается при увеличении Додачи 
[2]). Поэтому, как видно из уравнений (14.5), (14.6) и. (14.24), 
малому моменту сопротивления на ведомом валу соответствует 
малый расход в рабочей полости муфты, а этому режиму соот
ветствует малая мошность потока N^pgHQ .

С ростом момента сопротивления на ведомом валу увеличи
вается расход в рабочей полости, а следовательно, и мощность 
потока. При этом значение скольжения s между колесами так
же возрастает. Расход в рабочей полости достигает максималь
ного значения при работе гидромуфты в тормозном режиме 
(s =  l, пх =  0). Передаваемый гидромуфтой момент в этом слу
чае также максимальный. На этом основана работа гидравли

ческих тормозов [2].
Кроме этого, при s =  l максимальны потери напора в рабо

чей полости, которые, в конечном итоге, преобразуются в теп
ло, что обусловливает необходимость охлаждения гидромуфт.

Кавитация в гидромуфтах практически не представляет 
опасности, так как из-за неодинакового расширения жидкости 
и корпуса при нагревании, гидромуфта никогда полностью не 
заполняется жидкостью. Гидромуфта считается полностью за
полненной, если объем жидкости составляет 90— 95% объема 
рабочей полости. Свободное пространство необходимо для рас
ширения жидкости при нагревании, а также выделения из нее 
паров и газов при работе гидромуфты. Наличие газов в рабо
чей полости резко уменьшает кавитационный износ [2].

14.3.2. Характеристики

Характеристики необходимы для оценки энергетических и 
эксплуатационных качеств гидромуфт. Различают внешние, 
универсальные и приведенные (безразмерные) характеристики.

Внешняя характеристика представляет собой зависимость 
момента, мощности и КПД от частоты вращения турбины или 
от передаточного отношения (или от скольжения) при постоян
ных значениях частоты вращения насосного колеса и вязкости 
жидкости (рис. 14.6, а). Она строится, обычно, по результа
там опытных испытаний гидромуфты. В некоторых случаях на 
характеристику наносят значения осевых сил. Часто ограничи
ваются только моментной характеристикой, так как значения 
мощности и КПД можно получить расчетным путем.

Как указывалось выше, при s =  0 ( i= l )  М = 0 . С ростом 
значения скольжения момент увеличивается и достигает своего 
максимума при s = l  (¿=0). Для полностью заполненных гид
ромуфт в зависимости от их конструкции Aimax==? (5-т-7)Л1ном.
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a

Рис. 14.6. Характеристики гидромуфт:
а  — внешняя; й — универсальная; а — приведенная

По условию п„ =  const, поэтому согласно формуле iVn- 
=  а>кМ кривая мощности на ведущем валу должна иметь тот 
же вид, что и кривая момента. Мощность на ведомом валу 
Л% =  (йтМ равна нулю при /= 0  (Пт =  0) и Л1-0 (Пт-Пп), 
а максимальная— в промежутке между Пт =  0 и Пт-л„.

Зависимость Ti =  t представляет собой прямую линию, прохо
дящую через начало координат. Так как даже при холостом 
ходе момент на валу не равен нулю, то и КПД не может быть 
равным единице ( т 1 т а х = 0 , 9 9 ч - 0 , 9 9 5 ) .  С ростом нагрузки (мо
мента) КПД интенсивно падает, что является недостатком гид-

^^^Универсальная характеристика в отличие от внеш1«й пред
ставляет собой зависимости момента, мощности и КПД от i, 
«т или S при разных частотах вращения ведущего вала Пн. Она 
строится на основании серии внешних характеристик, получен- 
ньГх опытным путем при разных частотах вращения насосного 
колеса. Обычно, на эту характеристику наносят только значе

ния моментов и линии равных КПД (рис. 14.6,6). ^
Приведенная характеристика представляет собой зависи

мость коэффициентов мощности Хм и момента Хм от передаточ
ного отношения или КПД (рис. 14,6, в). Обычно',' она строится 
путем пересчета по уравнениям 04.22), (14.23) и эталонным 
змчениям (D =  lM , Пн=ЮО мин-', кг/м^) на основании
внешних характеристик. Приведенные характеристики служат 
для сопоставления между собой эксплуатационных свойств 
гидромуфт различных конструкций и размеров, работающих 
при разных частотах вращения насосного колеса и на разных 
жидкостях, или для выбора размеров гидромуфт из ряда по- 

добных данной конструкции.
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14.4.1. Способы регулирования

Регулирование скорости вращения ведомого вала при постоян
ной скорости вращения ведущего можно получить двумя спосо
бами: изменением степени заполнения рабочей полости жидко
стью или воздействием на поток в рабочей полости (путем из
менения угла установки лопаток рабочих колес, дросселирова
нием потока шибером, изменением осевого зазора между коле
сами и т. д.). '

Первый, наиболее распространенный способ, основан на 
том, что при уменьшении заполнения рабочей полости жидко
стью при всех прочих равных условиях уменьшается расход, 
следовательно, с ростом скольжения снижается значение пере
даваемого момента [см, уравнение (14.5)]. При условии, что 
изменение скольжения зависит только от объема заполнения 
V рабочей полости жидкостью, характеристики получаются 
монотонными (рис. 14.7, а), а режимы — устойчивыми. Так, при 
работе гидромуфты с какой-либо машиной, нагрузочная харак
теристика которой Мм =  / (0 , можно получить режимы, опре
деляемые точками 1— 3.

Регулирование гидромуфт воздействием на поток в рабочей 
полости практически осуществляется либо за счет поворота ло
паток одного из рабочих колес, либо за счет дросселирования 
потока специальным шибером [2] (см. 14.2,6, штриховая ли
ния), при выдвижении которого из внутреннего тора возраста
ют потери напора в проточной части, уменьшается Q, увеличи
вается скольжение и снижается передаваемый гидромуфтой 
момент примерно так же, как при уменьшении заполнения р а 
бочей полости (см. рис. 14.7, а).

14.4. Регулирование гидромуфт

Рис. 14.7. Моментные характеристики гидромуфты 
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Рис. 14.8. Р.аопределение ж^идкости, в рабочей полости (а—г) гидромуфты без 
тора и график изменения момента гидромуфты при ее, частичном заполне
нии (д)

14.4.2. Немонотонность характеристик

Действительные моменты характеристики гидромуфт, непол
ностью заполненных жидкостью, изменяются не монотонно, а 
содержат перегибы и даже разрывы сплошности, особенно при 
малых заполнениях (см. рис. 14.7,6). Это объясняется тем, 
что при частичном заполнении рабочей полости форма потока 
жидкости определяется не только конфигурацией внутренней 
поверхности рабочих колес, но и силами, действующими на 
жидкость.

Согласно уравнению (14.5) при нагрузке М =  0, « =  0 расход 
0 =  0, т. е. в рабочей полости отсутствует циркуляция жидкости 
между колесами, следовательно под действием центробежных 
сил жидкость отжата к периферии колес, а поверхности рав
ных давлений представляют собой концентричные цилиндры 
(рис. 14.8, а). На моментной характеристике A f= f(í)  этому ре
жиму соответствует точка а (рис. 14.8,5).

С увеличением нагрузки до М б > 0 ,  3 б> 0  и Р б > 0  в рабочей 
полости появляется циркуляция жидкости, на которую дейст
вует, кроме центробежной, гидродинамическая сила взаимодей
ствия жидкости с лопатками колес. В насосном колесе обе эти 
силы направлены от оси вращения-к периферии, а в турбинном 
гидродинамическая сила имеет обратное направление. Так как
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при 5>0  Пн>Ят центробежная сила в турбинном колесе мень
ше, в итоге равнодействующая сил, действующих на жидкость, 
также уменьшается. Часть объема жидкости под дейст
вием рассмотренных сил перемещается в турбинное колесо и 
не участвует в передаче энергии между валами (рис. 14.8,6). 
По этой причине снижается расход Q, а следовательно, и мо
мент М: вместо ожидаемого момента, определяемого точкой 
б', передается момент, определяемый точкой б (см. рис. 14.8,
а).

При дальнейшем увеличении нагрузки до Мв>Ме, 3в>3б и 
Св>Рб равнодействующая сил, действующих на жидкость в 
турбинном колесе, продолжает уменьшаться (по вышеназван
ным причинам), т. е. в передаче энергии не участвует еще 
больший объем жидкости (рис. 14.8, а), а следовательно, зна-' 
чения моментов, определяемых точками в и в' (см. рис. 
14.8, (3) отличаются еще больше.

При каких-то критических значениях Мг'>Мд,. Зе>8в равно
действующая сил, действующих на жидкость в турбинном ко
лесе, настолько снизится, а в насосном — настолько увеличит
ся, что жидкость достигнет уровня минимального радиуса i?ь 
и произойдет ее всасывание насосным колесом (рис. 14,8, г). 
После этого в меридианальном .сечении рабочей полости жид
кость создает кольцо (тор), прижатое к чашам колес. При 
этом резко увеличится передаваемый момент [см. уравнение
(14.5)], как за счет увеличения Р  (весь объем жидкости уча
ствует в передаче энергии, Qг>Qв), так и за счет разности 

R\Cu\•
Переход от одной формы движения жидкости к другой 

происходит скачкообразно, поэтому на моментной харак
теристике появляется разрыв (см. рис. 14.8, <3). Вместо 
режима, определяемого точкой г', возникает режим, 
определяемый точкой г {Ме'>М'г).

При дальнейшем увеличении нагрузки участок моментной 
характеристики Л1=/(г) от точки г до / =  0 остается стабиль
ным и соответствует расчетному моменту при определенной 
степени заполнения рабочей полости жидкостью.

Гидромуфта с частично заполненной, рабочей полостью 
может работать неустойчиво. Так, при работе под нагрузкой, 
определяемой характеристикой Мм =  !{1), рабочий режим — 
устойчивый (см. рис. 14.8, (5, точка е), а при увеличении на
грузки до М 'м = /(0  — режим неустойчивый. Действительно, с 
ростом нагрузки резко увеличивается скольжение, и . рабочий 
режим из точки е проследует через точки в, г', г. Но в точке г 
момент Мг>М'и, поэтому начинается разгон системы, и режим 
проследует через точки г, в', в, а так как в точке в Мв<М'и, 
вновь происходит замедление системы, и весь процесс повто
ряется, причем он будет изменяться до тех пор, пока статичес-
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кие характеристики М = / (0  и Ми^Цг) не пересекутся правее 

точки в или левее точки г.
На практика неустойчивость режима выражается колебани

ем значений моментов и скорости в приводе: чем меньше за
полнение рабочей полости гидромуфты, тем больше амплитуда 
колебаний момента, и тем больше диапазон неустойчивых ре
жимов (см. рис. 14,7,6).

14.4.3. Сглаживание характеристик

Существуют следующие способы сглаживания моментных ха
рактеристик и предотвращения неустойчивых режимов: уста
новка порога на выходе из турбинного колеса или на входе в 
насосное колесо; применение гидромуфт с внутренним тором; 
удаление рабочей полости от оси вращения.

Первый способ является наиболее эффективным и рацио
нальным. Суть его заключается в том, что порог в рабочей 
полости (см. рис. 14.10,6) не позволяет формироваться жид
кости в кольцевой поток при больших скольжениях, а следова
тельно, не происходит резкого увеличения момента. Значение 
минимального входного радиуса ^?l для насосного колеса в 
этом случае ограничивается высотой порога. Меридиональное 
сечение Атакой гидромуфты асимметричное. По различным реко
мендациям [2, 11] отношение диаметра порога к активному 
диаметру должно находиться в пределах 0,4— 0,5. Степень за
полнения рабочей полости гидромуфты должна быть такой, 
чтобы при длительном эксплуатационном режиме (малое 
скольжение) вся рабочая жидкость циркулировала выше поро
га. Однако, установка порога приводит к увеличению потерь 
напора в муфте и ее перегреву. ?

Гидромуфты с внутренним тором при определенной степе
ни заполнения, как и муфты с порогом, также исключают пе
реформирование потока в рабочей полости при изменении на
грузки. Однако, тор в этих условиях (см. рис. 14.2, б и 14.8, 
б, в) является дополнительным гидравлическим сопротивлени
ем в рабочей полости. Кроме того, он усложняет конструкцию. 
Поэтому гидромуфты такого типа почти не получили распрост
ранения.

Удаление рабочей полости от оси вращения уменьшает раз
ность •радиусов К-2 и (см. рис. 14.8, г), а следовательно, и 
разность моментов при переформировании потока [см. уравне
ние (14.5)]. При этом отсутствуют дополнительные гидравли
ческие сопротивления в рабочей полости гидромуфты. Однако 
эффективность сглаживания характеристик из-за возможного 
переформирования потока в рабочей полости невелика, а ак
тивный диаметр гидромуфты увеличивается. Чаще всего этот 
способ применяется в совокупности с установкой небольшого 
порога.
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Все гидромуфты можно разделить на регулируемые и нерегу
лируемые. Независимо от принадлежности к той или иной 
группе гидр'омуфты могут быть постоянного или переменного 
заполнения жидкостью. Кроме того, различают п р е д о х р а 
н и т е л ь н ые  гидромуфты (для защиты приводного двигате
ля от перегрузок) и гидромуфты, предназначенные только для 
с г л а ж и в а н и я  нагрузок на валу приводимой машины.

14.5.1. Регулируемые гидромуфты

Регулируемые гидромуфты постоянного заполнения с шибером 
(см. рис. 14.2, б) или с поворотными лопатками одного из ко
лес не имеют внешнего отвода жидкости из рабочей полости 
(замкнутые гидромуфты), поэтому при работе таких гидромуфт 
выделяется большое количество тепла. Это обстоятельство при
водит к уменьшению вязкости жидкости, увеличению утечек, 
а также к возможному возгоранию масла в случае его ис
пользования в качестве рабочей жидкости. Такие гидромуфты 
применяются только при небольших значениях передаваемой 
мощности или при малом диапазоне регулирования.

Более совершенными являются незамкнутые гидромуфты, в 
которых в рабочей полости и дополнительных внутренних вра
щающихся полостях жидкость во время работы заменяется nyj 
тем внешнего отвода и подвода. Отбор жидкости из полостей 
осуществляется, как правило, ч е р п а т е л ь н о й  т р у б к о й  

(аналог трубки Пито).
Гидромуфта с черпательной трубкой (рис. 14.9) состоит из 

насосного 1 и турбинного 3 колес, внутреннего 4 и наружного 
5 кожухов. Между кожухами расположена черпательная труб
ка 7, закрепленная в .неподвижной втулке 5, которая не связа
на жестко ни с валом турбинного колеса, ни с кожухом 5.

14.5. Основные типы гидромуфт



При работе гидромуфты Жидкость ттод давлением в рабочей 
полости через отверстие 2 поступает в пространство между ко^ 
жухами 4 я 5. Кожухи вращаются с угловой скоростью, равной 
угловой скорости насосного колеса, поэтому жидкость в полос
ти между н и !^  также вращается с этой скоростью.

Загнутый открытый конец черпательной трубки направлен 
навстречу вращению жидкости. Через него происходит отбор 
жидкости во внешнюю систему. Отобранная жидкость по слив» 
ной гидролинии Р попадает в бак 12, где охлаждается холо
дильным аппаратом 11. Охлажденная жидкость насосом 10 
через осевой канал во втулке 8 и отверстия 6 в ступице турбин
ного колеса вновь подается в рабочую полость гидромуфты.

Степень заполнения рабочей полости гидромуфты опреде
ляется разностью между подачей насоса и расходом, отбирае
мым черпательной трубкой. Последний, в свою очередь, опре̂ - 
деляется местом расположения загнутого конца черпательной 
трубки: чем больше удаление указанного конца трубки от 
оси вращения колес, тем больше через нее расход и большее 
опоражнивание рабочей полости, и наоборот. Для полного опо
ражнивания рабочей полости конец черпательной трубки дол
жен находиться на радиусе большем радиуса колеса.^Трубка 
в процессе регулирования гидромуфты совершает линейное пе

ремещение вдоль своей оси.
Существуют и другие конструкции. В частности, с поворот

ной и двойной (реверсивной) черпательными трубками [2]. 
В схемах некоторых гидромуфт насос 10 отсутствует (см. рис. 
14.9). В этом случае рабочая жидкость во внешней сети дви
жется под напором, отбираемым черпательной трубкой, а сама 
внешняя сеть представляет собой замкнутый . контур с холо
дильным аппаратом.

14.5.2. Нерегулируемые гидромуфты

Нерегулируемые гидромуфты постоянного заполнения имеют 
очень Жесткую характеристику, поэтому применяются только 
для сглаживания нагрузок.

В шахтной практике широко используются предохранитель
ные гидромуфты с внутренним самоопоражниванием рабочей 
полости в специальную камеру. Самоопоражнивание полости 
обусловлено требованиями, предъявляемыми к моментной ха
рактеристике такой муфты: на рабочем участке характеристи
ки двигателя скольжение между валами муфты должно быть 
минимальным; максимально передаваемый муфтой момент 
должен быть не больше соответствующего момента двигателя.

Выполнение первого требования обеспечивает при нор
мальной нагрузке работу муфты с высоким КПД, второго — 
предохранение двигателя от перегрузок,
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Рис. 14.10. Моментные характерястики (а) и схема предохранительной гидро

муфты (б)

При работе гидромуфты с асинхронным двигателем (рис. 
14.10,а) первое требование сводится к тому, чтобы на линей
ном участке характеристики двигателя Л1э=/(л) разность 
Пэ—Пг была бы минимальной, второе—-к тому, чтобы 

М тах<  (0,9-^0,95)Mamax (10— 5% запас на случай возможного 
падения напряжения в электрической сети)^

Для выполнения указанных требований гидромуфта при 
нормальной нагрузке должна работать с полностью заполнен
ной рабочей полостью, а при приближении нагрузки к макси
мально допустимой — опоражниваться так интенсивно и в та
кой степени, чтобы совокупность ее иск^'^сственных характерис
тик составила бы характеристику М =[(п). Последнюю полу
чить весьма трудно, так как участок характеристики М =  
= /(п ) между двумя штриховыми линиями (см. рис. 14.10,а), 
составленный из искусственных характеристик при разной сте
пени заполнения рабочей полости, изменяется во времени и 
может содержать провалы, обусловливающие различные нега
тивные явления (колебание режима, его возможная неустойчи

вость и др.).
Сглаживание характеристик осуществляют с помощью по

рога (иногда в совокупности с удалением рабочей полости от 
оси вращения).

Предохранительная гидромуфта (рис. 14.10,6) состоит из 
насосного 3 и турбинного 6 колес и жестко связанного с насос
ным колесом кожуха 7. За диском насосного колеса имеется 
дополнительная камера 7, соединенная отверстиями 2 и 9 с 
рабочей полостью. Колеса асимметричны, так как лопатки на
сосного колеса подрезаны на входе. В этом месте к насосному 
колесу крепится порог 8. Отверстие 5 с пробкой предназначено 
для заливки муфты Жидкостью. Тепловая защита муфты обес
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печивается плавкой одноразовой пробкой 4 с температурой сра
батывания около 120°С. При расплавлении пробки жидкость 
из гидромуфты выбрасывается. В некоторых конструкциях 
пробка 5 также имеет плавкую вставку (вторая ступень защи
ты), срабатывающую при температуре около 150 °С. Заливоч
ная пробка 5 останавливается на таком радиусе, чтобы гидро
муфту было йевозможно полностью заполнить жидкостью.

При нормальной работе гидромуфты дополнительная по
лость 1 в колесе насоса практически не заполнена жидкостью. 
С приближением значения нагрузки к максимально допустимо
му жидкость из турбинного колеса начинает поступать в допол
нительную камеру (см, рис. 14.8, в). Во избежание провалов на 
моментной характеристике опоражнивание рабочей полости не 
должно быть чрезмерно интенсивным. Для этого на входе в 
дополнительную камеру (см. рис. 14.10, б) установлен порог 
8, который в совокупности с подрезанными лопатками насос
ного колеса не позволяет при перегрузках переформироваться 
потоку в рабочей полости в тор. В некоторых конструкциях на 
пороге установлены отбойные лопатки. В этом случае жид
кость, вытекающая из турбинного колеса, взаимодействует с 
лопатками крыльчатки, в результате чего создается встречный 
поток, уменьшающий интенсивность опоражнивания рабочей 
полости. Кроме того, под действием этого потока увеличивается 
радиус входа жидкости в насосное колесо. Одновременное сни
жение и (/?2См2—Р\Си\) [см. уравнение (14.5)] приводит к 
значительному уменьшению момента, передаваемого гидромуф
той. Опоражнивание дополнительной камеры I через отверстия 
2 происходит под действием центробежных сил.

Рассмотренная гидромуфта обеспечивает также плавное на
растание момента при пуске двигателя за счет пуска гидромуф
ты со значительно опорожненной рабочей, полостью с последу
ющим медленным ее заполнением из камеры 1. Пуск привода 
совершается в два этапа: на первом — происходит быстрый 
разгон двигателя и насосного колеса, что обусловлено запол
нением рабочей полости, на втором — при увеличении степени 
заполнения рабочей полости — плавный разгон конвейера за 
счет увеличения передаваемого муфтой момента.

Рассмотренная принципиальная схема соответствует широ
ко распространенным гидромуфтам типа ГПЭ400 и ГП480 
[12], применяемым в приводах шахтных скребковых конвейе
ров.

14.6. Совместная работа гидромуфты 
с приводным двигателем

Рассмотрим совместную работу гидромуфты с асинхронным 
двигателем. Пусть насосное колесо непосредственно связано с 
валом электродвигателя {Мэ =  М„, пз =  п»), а турбинное — с
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Рис, м.11. Графический способ определения рабочих режимов гидромуфты 
и асинхронного двигателя

Приводимой машиной {Мг — Мм, Пт — Пм). Определим рабочий 
режим гидромуфты и двигателя. Для этого приведем момент
ную характеристику двигателя Мэ =  /(п) к ведомому валу гид
ромуфты в соответствии с законом изменения момента, переда
ваемого гидромуфтой, при изменении частоты вращения веду
щего вала [см. уравнение (14.23)]:

Задаваясь конкретным значением передаточного отношения, 
по единому графику для подобных гидромуфт (см. рис. 
¡4.6, б) найдем соответствующее значение величины Хм и вы
числим для принятого I постоянную величину Ь=ХмрО^. Тогда

М=^ЬппК (14.28)

Таким образом, момент, передаваемый гидромуфтой, зави
сит только от частоты вращения ведущего вала и передаточ
ного отношения.

По этому же закону передаваемый момент изменяется при 
переходных процессах в приводе (п„=уаг). При установившем
ся режиме Мэ — Мп =  Мг =  Мм, а сам режим соответствует точке 
пересечения характеристик Мэ=!{п) и М =Ц п), определяемого 
по формуле (14.23), при 1' =  сопз1.

Для приведения М э= /(я ) к валу турбинного колеса доста
точно воспользоваться координатами точек пересечения ука
занных характеристик и уравнениями (14.24) и 04.25), т. е.
М н  =  М т , / =  Пт/Пн.

Полученные кривые М = [(п) построены по уравнению 
(14.28) при разных значениях / (рис. 14.11). Точки пересечения 
этих кривых /—4 с характеристикой М^=Цп) определяют зна

264



чеНия моментов, передаваемых гидромуфтой в установившемся 
режиме при соответствуюш,их значениях г, точки «толуче-
ны пересчетом по уравнениям (14.24) и (14.25), и по ним по
строена приведенная характеристика двигателя ЛГт =  / (« ) .

Полученная приведенная характеристика менее жесткая, 
чем характеристика на рабочем участке электродвигателя, так 
как с увелич^ием момента на ведомом валу частота вращения 
Пт заметно падает при незначительном уменьшении частоты 
Пэ. В пределе частота вращения ведомого вала гидромуфты 
равна нулю (точка 7'), а двигатель при этом еще работает со 
значительной частотой Пэ>Пэ.кр, развивая момент близкий к 
максимальному Мэтах (точка 1). Последнее обстоятельство 
благоприятно для пуска двигателя с гидромуфтой, так как 
разгон системы, жестко связанной с турбинным колесом, осу
ществляется при моменте, близком к Мэшах, большем пускового 
Жэ.п, а нагрузка на электродвигатель возрастает по кривой 
М=Цп) при й =  0. ,

Однако выбирать гидромуфту с передаваемым моментом 
при 1 =  0, проходящим через точку максимума кривой Мз — 
=  /(п) или левее ее, нельзя, так как при этом возможно превы
шение момента сопротивления при пуске Мм.п над моментом, 
передаваемым гидромуфтой при ¿' =  0 (точка 5). В результате, 
двигатель не способен развернуть турбинное колесо, хотя он 
будет потреблять значительный пусковой ток, и может выйти 
из стрря. Подобный случай может произойти и в процессе р а 
боты йри Мк>М  этах.

Рабочий режим гидромуфты определяется точкой пересече
ния характеристик Мт=[(п) и Мм =  !(п) (см. рис. 14.11, точка 
а], а электродвигателя (точка в) — пересчетом по уравнениям
(14.24) и (14.25).

Рабочий режим гидромуфты характеризуется большим 
скольжением (значительная разность п„—Пт), для приближе
ния которого к номинальному («ном =  3 5  %) необходимо осу
ществлять пуск муфты при частйчно опорожненной рабочей 
полости с последующим ее заполненяем после разгона системы. 
Например, в данном случае после разгона системы необходимо 
довести характеристику Мт =  /(п) до положения кривой, обоз
наченной штриховой линией (см. рис.. 14.11). Рабочий режим 
гидромуфты при этом определяется точкой с, а двигателя 
точкой ё. Однако, если гидромуфта не самоопоражнивающая- 
ся, то после заполнения рабочей полости она теряет свои за
щитные свойства.

Рассмотренная совместная работа двигателя и гидромуфты 
является упрощенной, так как при неполностью заполненной 
рабочей полости зависимость Х м = /(0  может быть немонотон
ной или, даже, содержать разрывы, что приводит на практике 
к соответствующему течению приведенной характеристики Мт =
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= /(« ) ,  а при пересчете — затрудняет определение значения пе
редаваемого момента [см. уравнение (14.23)].

Для гидромуфт с внутренним самоопоражниванием заполне
ние рабочей полости в процессе пуска изменяется, поэтому на
растание передаваемого ими момента происходит не по квадра
тичной параболе (14.28) с постоянной Ь =  1с1ет, а вследствие 
изменения заполнения рабочей полости переходит с одной па
раболы на другую, соответствующую большему заполнению 
(значение Ь увеличивается).

14.7. Выбор гидромуфт

Расчет конструктивных размеров гидромуфты представляет 
значительные трудности [2], поэтому ее проектируют лишь 
тогда, когда нужен совершенно новый образец, принципиально 
отличающийся от уже известных. В остальных случаях при 
расчете гидромуфты пользуются методом подобия (см. 14.2.4), 
при этом необходимо знать геометрические размеры и приве
денную характеристику гидромуфты (см. рис. 14.6, в), приня
той за модель.

Перед выбором гидромуфты необходимо установить номи
нальную мощность приводного двигателя, его частоту враще
ния, требуемое значение КПД или скольжение гидромуфты, ее 
назначение (предохранительная, пуско-предохранительная и 
т. д.) и условия работы (сочленение с валами двигателя и ма
шины, пожароопасность окружающей среды и т. д.).

Основываясь на техническом задании, выбирают рабочую 
жидкость определенной плотности и вязкости, типовую, конст
рукцию гидромуфты и приведенную характеристику для вы
бранной серии. Далее по приведенной характеристике для за
данного значения скольжения (йном —2-^5%) находят коэффи
циенты мощности Яя или момента Ям и по уравнениям (14.22) 
или (14.23) определяют активный диаметр гидромуфты

5> м
Хл/рга»н ,' У

Остальные размеры проточрюй части определяют из условий 
геометрического подобия относительно активного диаметра 
[2]. Значения активного диаметра для всех гидромуфт регла
ментированы ГОСТ 17172—71. Кроме этого, основные размеры 
регулируемых гидромуфт выбирают по ГОСТ 14151— 69.

После выбора основных размеров регулируемых и пуско
предохранительных гидромуфт рекомендуется определить для 
них максимально допустимую степень заполнения рабочей 
полости, исходя из условий нормального пуска двигателя: 
М т .п < (0 ,9 - ь 0 ,9 5 )м ^т ах , ГДб М .̂п — максимально допустимый 
передаваемый гид$)омуфтой момент при затормо;жевном тур



бинном колесе (см. рис. 14.11). Затем по Мт.п и уравнению 
(14.2,3) определяют максимально допустимый коэффициент 

момента Лмmax =  •/Ит.п/(pЯ^н^?'’)•
Пользуясь приведенной характеристикой (см. рис. 14.6, в) 

и допуская, что коэффициент км при ¿ =  0 прямо пропорциона
лен объел1у заполнения рабочей полости, определяют макси
мально допустимую степень заполнения муфты в момент пуска.

В некоторых случаях необходим расчет гидромуфты по на
греву. Потери мощности в гидромуфте АЛ/' =  Л^н(1— т]). а темпе
ратура гидромуфты при работе

t =  io + AN|{kF), (14.29)

где — температура окружающего воздуха; ^ — коэффициент 
теплоотдачи [для гидромуфт, имеющих окружную скорость 
около 30 м/с, к =  58 Вт/(м2-К)]; /  ̂— площадь поверхности 

охлаждения.
При нормальной нагрузке ¿^80н-90°С. При ¿>90°С необ

ходимо применять специальные средства охлаждения. В част
ности, для регулируемых гидромуфт с переменным заполнением 
следует определить расход рабочей жидкости, циркулирующей 
через охладитель, и степень ее охлаждения [2].

Иногда необходимо построить внешние характеристики выб
ранной гидромуфты. При известной зависимости Лм =  /(0  ха
рактеристика М —Ц{) строится по формуле (14.23), а принцип 
построения остальных характеристик подробно описан в 14.3.2.

П р и м е р .  Выберем предохранительную гидромуфту для шахтного 
скребкового конвейера. • Номинальная, мощность приводного двигателя 
55 кВт, частота вращения 1475 мин~*. Двигатель соединен непосредственно 
с валом насосного колеса.

По условиям пожарной безопасности принимаем водомасляную эмуль
сию плотностью р=10^ кг/м® с присадкой ВНИИНП-117. Согласно ГОСТ 
17172—71 номинальное скольжение для предохранительных гидромуфт 
5„ом =  5%. Для серийных гидромуфт этому значению сооответствует коэф
фициент мощности Я]у =  0,37,

По формуле (14.22)

Р : ^ - | У - 1 5 - 101 : ^ 0 ! Г ^ 0 , 3 9 8  м .
V 0,37-103-14753

Расчетному дйаметру наиболее соответствует серийно выпускаемая гид
ромуфта ГПЭ400 с активным диаметром 400 мм и номинальной передавае
мой мощностью 55 кВт при КПД 97% [12].

Температура гидромуфты, длительно работающей при температуре окру
жающей среды ^о=25°С (ориентировочная поверхность охлаждения 0,66 м^), 
согласно уравнению (14.29)

55 0,03-103
/=з25 + ---- ^ 68, 1 С.

58-0,66

Расчетная температура меньше допустимой ^=90°С, поэт9¥У нет необ- 
зсодчмост{{ в дополнительных средствах охлаждения,
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1. Укажите назначение и перечислите преимущества и недостатки гид

родинамических передач.
2. Что общего между гидромуфтами и гидротрансформаторами и в чем 

их различие? ,
3. Вычертите треугольники скоростей для центробежного насоса и цент

ростремительной турбины.
4. Выведите уравнения моментов и напора.
5. Как при подобных режимах изменяются подача, напор, момент и 

мощность лопастной гидромашины при изменении частоты вращения рабо
чего колеса?

6. Какой момент гидромуфты считается номинальным?
7. Начертите и проанализируйте механические характеристики гидро

муфты: внешнюю, универсальную и приведенную.
8. Перечислите и сравните способы регулирования гидромуфт.
9. Каковы причины разрывов на искусственных механических характе

ристиках? Какие способы применяются для их сглаживания?
10. Как происходит самоопоражниваниё и последующее заполнение ра

бочей полости в предохранительных гидромуфтах?
И . Как осуществляется- тепловая защита гидромуфт с внутренним са

моопоражниванием?
12. Покажите на графике совместной работы асинхронного двигателя 

и гидромуфты как изменяются скорости вращения ведомого и ведущего ва
лов гидромуфты при изменении момента сопротивления.

13. Определите минимальное значение активного диаметра гидромуфты 
при следующих условиях: Мтах=900 Н-м, «„ =  900 мин“ *, р =  900 кг/м^ 
Ям =  0,15.

(Ответ: 1)=0,44 м.)

Вопросы для самопроверки

>5. ПНЕВМОПРИВОД

15.1. Общие сведения

Пневмоприводом называют совокупность устройств, предна
значенных для приведения в движение машин и механизмов 
посредством пневматической энергии. Обычно в пневмоприво
дах горных машин используется сжатый воздух давлением 
0,5-^0,7 М Па и только в некоторых случаях (в воздухово- 
зах) — давлением до 25 МПа [13], Функциональная схема 
пневмопривода аналогична схеме гидропривода (см, рис. 10.1), 
сднако вместо гидроэнергии используется пневмоэнергия, а 
вместо гидродвигателя и насоса используется пневмодвигатель 
и компрессор.

На шахтах и рудниках применяется, главным образом, 
компрессорный пневмопривод, в составе которого: компрессо
ры, пневмодвигатели, пневмоаппараты, кондиционеры, пневмо
емкости и пневмолинии. В компрессоре механическая энергия 
приводного двигателя преобразуется в пневматическую, а в 
пневмодвигателе наоборот — пневматическая в механическую, 
К о м п р е с с о р ы — это машины для сжатия и подачи возду
ха (газа) под д^в.;|ением, степень повышения которого более



трех. Они изучаются в специальных дисциплинах, поэтому в 

данной книге не рассматриваются.
В шахтном пневмоприводе в качестве компрессоров в ос

новном используются поршневые и центробежные^^ машины 
(турбокомпрессоры), а в качестве пневмодвигателеи — объем
ные (поршневые, шестеренные, пластинчатые, винтовые) и 
турбинные машины. Характерная особенность пневматических 
машин по сравнению с гидравлическими-— значительное изме
нение в них в процессе работы плотности газа, а следователь
но, и его температуры. В компрессорах происходит повышение 
температуры, что требует применения холодильников, а в пнев
модвигателях — понижение температуры, что может привести 
к их обмерзанию. Кроме того, резкое расширение сжатого газа 
при выхлопе из пневмодвигателя вызывает шум, что требует 
иногда применения специальных глушителей. При большом 
числе пневмодвигателей и значительных расходах (сотни ку
бических метров в минуту и более) используются стационар
ные компрессоры с большой подачей (того же порядка, что и 
расход), которые устанавливают на поверхности шахты.

Рассмотрим схему шахтного пневмопривода (рис. ,15.1). 
Засасываемый через фильтр / атмосферный воздух сжимается
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в стационарном поршневом компрессоре 2 и далее: пройдя че
рез концевой холодильник 3, воздухосборник 6 (ресивер), зад
вижку 7, кольцевой трубопровод (коллектор) с задвижками 9, 
10, И  и 12, воздухосборник 13 в околоствольном дворе, зад
вижки 14 и 15, участковый воздухосборник 16, задвижку 17,

' фильтр-влагоотделитель 18, маслораспылитель 19, поступает в 
пневмодвигатель 20. Отработавший воздух выбрасывается в 
атмосферу через глушитель шума 21. Таким же путем сжатый 
возДух поступает и к остальным пневмодвигателям.

Важнейшим условием повышения надежности работы и 
долговечности пневмопривода является поддержание необходи
мой чистоты и маслонасыщенности сжатого воздуха. Поэтому 
для защиты пневматического оборудования от попадания воды, 
продуктов разложения компрессорного масла, механических 
частиц, а также для обеспечения смазкой пневмодвигателей 
применяют комплекс кондиционеров и смазочных устройств.
, В концевом холодильнике 3 происходят охлаждение возду

ха и частичная конденсация водяных паров, содержащихся в 
нем. Оставшиеся капли сконденсированной воды и компрессор
ного масла, унесенные воздухом, улавливаются в воздухосбор
нике 6. Таким образом, указанные на схеме воздухосборники 
6, 13 и 16 выполняют одновременно функции пневмоаккумуля
торов (благодаря чему поддерживается нужное давление сж а
того воздуха в пневмодвигателях) и масловлагоотделителей.

Водухосборники оборудуются манометрами 4, предохрани
тельными клапанами 5, кранами 8 для выпуска конденсата и 
специальными люками для удаления твердых осадков. Реко
мендуется устанавливать воздухосборники как можно ближе 
к пневмодвигателям, так как при Движении воздуха по трубо
проводам происходит дальнейшая конденсация влаги и засоре
ние воздуха продуктами коррозии и износа металла. Иногда 
перед пневмодвигателями большой мощности устанавливают 
специальные фильтры, в частности, фильтр-влагоотделитель.

Для обеспечения смазкой трущихся поверхностей црименя- 
ют смазочные устройства различных конструкций, в которых 
масло, попадая в поток сжатого воздуха, распыляется, посту
пает в двигатель и смазывает его.

Иногда пневмодвигатели оборудуются глушителями шума, 
которые подключаются к выхлопному отверстию пневмодвига
теля. Отработавший воздух, проходя через систему камер, рез
ко меняет свою скорость, и энергия звука значительно снижа
ется. Некоторые конструкции глушителей шума улавливают 
большую долю распыленного в воздухе масла, что способству
ет созданию более благоприятных санитарных условий около 
мест работы пневматических двигателей.

Для повышения надежности работы шахтного пневмоприво
да предусматриваются резервные компрессоры и магистраль-
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йые воздухопроводы (см. рис. 15.1). Так, на поверхности шахты 
и в стволе обычно имеются две ветви воздухопровода, одну из 
которых, в случае повреждения, можно отключить для ремон
та, не останавливая работу участков шахты (например, отклю
чить левую ветвь задвижками 9 и 11 или правую ветвь за
движками 12).

Преимущества пневмопривода; пожаро- и взрывобезопас- 
ность пневмодвигателей, простота их конструкции и управле
ния; надежная работа в пыльной и влажной средах, а также 
способность переносить, длительные перегрузки; хорошая ком
пенсация ударных нагрузок (благодаря сжимаемости и малой 
плотности воздуха); работа без отводных- трубопроводов для 
отработавшего воздуха, который непосредственно выпускается 
в атмосферу. Недостатки пневмопривода; низкий КПД; труд* 
ность обеспечения высокой точности и плавности движения вы
ходного звена пневмодвигателя; значительная стоимость пнев
матической энергии (дороже электрической примерно в пять 
раз); высокий уровень аэродинамического шума и необходи
мость (в отличие от гидропривода) в специальных устройст
вах для подачи смазки.

Несмотря на высокую стоимость энергии сжатого воздуха 
положительный эффект от применения пневмопривода нередко 
превосходит энергетические затраты, что способствует распро
странению его в ряде отраслей промышленности. Особенно 
широко применяется пневмопривод на угольных шахтах с кру
тым падением пластов, где по условиям безопасности пока что 
ограничено использование электропривода в забоях. В ряде 
случаев пневмопривод оказывается предпочтительным для ме
ханизации и автоматизации производственных процессов [7].

15.2. Удельная энергия и конечная температура воздуха 
пневмодвигателя

Удельная энергия е, потребляемая пневмодвигателем, равна 
разности полных удельных энергий, воздуха (газа) во входном 
и выходном патрубках пневмодвигателя (см. рис. 15.1, сечения 
/— I  и I I— I I) , которые определяются из уравнения Бернулли
(4.24), т. е.

^ =  ̂ 1 — 62. (15.1)

Принято оценивать удельную энергию воздуха по теорети
ческим процессам. При изотермическом и адиабатном процес
сах расширения воздуха в пневмодвигателе уравнение (15.1) 
будет иметь вид соответственно:

+ + (15.2)
2 Ро Ро Ро Ро
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Чаще всего для пневмодвигателей приращения кинетической 
энергии (а 1012/2— агУг^З) и энергии положения {gZl~-gZ2) 
столь малы, что ими можно пренебречь. Кроме того,, при адиа
батном процессе р\1р\^=р2192’", откуда р1/р2=  (рг/рО“ ’/*.
Это позволяет упростить уравнения (15.2) и (15.3):

е -.Р^ХпЕк. 
Ро Р2

“ад й-1 Р1
Р-̂ (\ _  М1-\

Р1Р2 ;

Р1

к— \9х
1 ( Рг

Рх)

(15.4)

(15.5)

П р и м е р  1. Определим удельную энергию воздуха' при изотермиче
ском и адиабатном процессах расширения при абсолютных: начальном дав
лении воздуха р 1 =  0,4 МПа, температуре Г1 =  293 К, конечном давлении 

Р2=0,1 МПа.
В соответствии с уравнением (1.5) плотность воздуха при начальных 

условиях

Р1=»Р0 1,29
0,4-273 

0 ,101-293 ■
I 4,76 кг/м»,

где ро=1,29 кг/мЗ — плотность воздуха при нормальных атмосферных ус

ловиях (ро=0,101 МПа; Го=273 К).
Согласно (15.4) и (15.5) удельная энергия воздуха:

И̂З- 0.101.10».^^М^Н7000 Дж/кг,
1,2  0. 1  

1,4 0,4-Ю«

1 , 4 - 1  4,76 I  ' . 0,4 ;
1 — = 96 190 Дж/кг.

Как видно из расчета, удельная энергия воздуха при изо
термическом процессе больше, чем при адиабатном. Это объяс
няется тем, что для поддержания постоянной температуры 
воздуха при изотермическом расширении к двигателю извне 
должна подводиться тепловая энергия. В реальных условиях 
преобразование энергии сжатого воздуха в механическую энер
гию в пневмодвигателе протекает столь быстро, что тепловая 
энергия успевает подводиться к нему лишь в весьма незначи
тельном количестве. Поэтому процесс считается практически 

всегда адиабатным.
В процессе расширения температура воздуха в п'невмодви- 

гателе уменьшается. Согласно уравнению Клайперона — Мен
делеева для начального состояния воздуха (см. рис. 15.1, сече
ние /— /) и конечного его состояния (сечение II-—II)  справед
ливы соотношения Р\1д\ =  ВТи р2/р2=^7'2, где Т\ и Гг — на*1аль:- 
ная и конечная абсолютная температура воздуха. Решая сов-
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местно эти уравнейия для адиабатного процесса расширений, 
можно определить конечную температуру

=  (15,6)
Рг9г \ Рг/ .

П р и м е р  2, По данным примера 1 определим конечную температуру 
“уха при адиабатном 
По уравнейию (15.6)

воздуха при адиабатном процессе расширения. 
"  ейи

Тг 2 9 3 j  1= 197 К »= —76 ° С .

В пневмодвигателях конечная температура воздуха Тгшш 
должна быть не ниже — 40°С (233 К) [13], так как в против
ном случае происходит недопустимое повышение вязкости 
смазки и обмерзание выхлопных окон, и двигатель перестает 
работать. Поэтому степень расширения воздуха (степень сни
жения давления) в одной степени пневмодвигателя в соответст
вии с уравнением (15.6) должна быть не менее

 ̂ =0,45. (15.7)(РЛ  = / ' Tzmin kl{k-i) f  2 3 3

« Pl Jmin '. Тг ) 1293;

При полном расширении воздуха в пневмодвигателе от началь
ного давления до конечного (давления окружающей среды) 
условие (15.7) выполняется только за счет уменьшения значе
ния Pl.

П р и м е р  3. По данным примера 1 определим допустимое максималь
ное давление pimax, при котором не будет происходить обмевзание выхлоп
ных окон пневмодвигателя.

Согласно условию (15.7)

Рг 0,1
Pl max г Ъ  «  0.22 МПа.

0,45 0,45

Таким образом, при pi =  0,4 М П а двигатель не может р а 
ботать с полным расширением сжатого воздуха, поэтому все 
пневмодвигатели, как правило, работают с неполным расшире
нием, т. е. часть сжатого водуха сбрасывается в атмосферу, не 
выполнив работу при расширении.

П р и м е р  4. Определим значение промежуточного давления, при кото
ром не будет происходить обмерзание выхлопных окон, если pi =  0,4 МПа.

По условию (15.7)

pnp=0,45pi==0,45.0,4 =  l,8 МПа.

Так как пневмодвигатели в шахтных условиях обычно рабо
тают при абсолютном давлении pi =  0,5-f-0,6 МПа, а подвод 
тепла для их подогрева не осуществляется, то практически все 
шахтные пневмодвигатели также работают с неполным расши
рением сжатого воздуха.
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Рис. 15.2. Теоретические индикаторные диаграммы пневмоцилиндра

В воздуховодах, работающих при высоком давлении, для бо
лее полного использования энергии сжатого воздуха применяют 
двухступенчатое расширение: между ступенями (цилиндрами 
высокого и низкого давления) устанавливают воздухоподогре
ватели, утилизирующие тепло окружающей среды.

15.3. Объемные пневмодвигатели

По своему устройству и принципу действия объемные пневмо
двигатели сходны с объемными гидродвигателями. Кроме того, 
как и гидродвигатели, они являются машинами цикли
ческого действия и разделяются на пневмоцилиндры и 
пневмомоторы. Условные обозначения пневмоцилиндров не от
личаются от условных обозначений гидроцилиндров, а услов
ные обозначения пневмомоторов приведены в прил. б.

15.3.1. Теоретические индикаторные диаграммы

Наиболее рационально рассмотреть принцип действия пневмо
двигателя на индикаторной диаграмме идеальной (теоретичес
кой) машины. Под последней понимают пневмодвигатель, в 
котором: отсутствуют вредное пространство ЛУ (см. рис. 11.2) 
и потери энергии; распределитель пневмоэнергии — безынерци
онный (мгновенного действия); расширение сжатого воздуха 
происходит при постоянном показателе процесса.

Рассмотрим индикаторную диаграмму работы "пневмоци
линдра с полным и неполным расширением сжатого воздуха.

При полном расширении (рис. 15.2, а) сжатый воздух под 
давлением рх по входному каналу поступает в цилиндр двига
теля и перемещает поршень вправо. В положении поршня А 
(точка 2 на диаграмме) наполнение цилиндра сжатым возду
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хом заканчивается, входной канал мгновенно перекрывается 
распределителем (на рисунке не показан), и далее перемеще
ние поршня происходит за счет расширения воздуха (кривая 
■̂“ 5) до конца хода поршня (точка 3). В этот момент выход
ной канал открывается, и поршень под действием внешних сил 
перемеш;а&?ся влево, выталкивая воздух давлением рг в окру
жающую среду, имеющую то же давление. Когда поршень до
стигнет крайнего левого положения, клапан в выходном канале 
закроется, а во входном — откроется, и описанный цикл, состо
ящий из трех процессов, повторится сначала: /-—2 — наполне
ние, 2—3 — расширение, 3—4 выталкивание.

Объем воздуха, потребляемый двигателем за цикл, обычно 
прртодят к определенным условиям окружающей среды, т. е. 
применительно к рассмотренному случаю, Уо =  К , где У о— 
объем воздуха при атмосферных (стандартных) условиях; 
уп —- полезный объем камеры цилиндра.

В соответствии с уравнением (1.5)

Отношение объема сжатого воздуха поступившего в 
камеру двигателя при давлении ри к полезному объему камеры 
Уа 11азывается коэффициентом наполнения

ен=У1/1/п. (15.9)

Из уравнения адиабаты при Уо=-У„ коэффици
ент наполнения

« н - (— ] . , (15Л0)

Решая совместно уравнения (15.8) -- (15.10), получим

I /  I /  ( Т Л (  р1\(к-\)1к ■

Расход пневмодвигателя, приведенный к нормальным уело-
ВИЯМ,

Qя.o =  VonдZ, (15.12)

где Яд— частота вращения вала пневмомотора или число цик
лов .пневмоцилиндра в единицу времени; 2 — число пневмоци
линдров. ■

Работа теоретического пневмодвигателя за один цикл при
полном_расширении воздуха определяется площадью диаграм- 
МЫ /— 2—3—4— т, е.

Х = 1 ,_2  + 1г-»з + 1-?-4+£,4--1, " (15.13)
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где £ i_ 2= p iF i- - работа наполнения; ¿г-з—/ pdF-—работа ра 

сширения; £ 3-4= —P2V1S — работа выталкивания (отрицатель
ная); ¿ 4-1 — работа, связанная с повышением давления в ци
линдре от Р2 до Pi при V=0.

Для изотермического процесса piVi = p2Vn. В этом случае 
уравнение (15.13) примет вид

»'п

J  pdF =  p ,V ,ln - ^  = Р Л 1 п ^ -  (15.14)

Удельная изотермическая работа, т. е. работа пневмодвига
теля, отнесенная к единице массы воздуха,

Pi Рг

Сравнивая (15.15) и (15.4), можно заметить, что удельная 
работа теоретического пневмодвигателя при полном изотерми
ческом расширении, полученная в результате вычисления пло
щади индикаторной диаграммы, совпадает с соответствующей 
работой, полученной в результате расчета по уравнению Бер
нулли. Это справедливо и для адиабатного, и для политропного 
процессов.

Рассмотренная индикаторная диаграмма 1—2—3—4—1 (см. 
рис. 15,2, а) соответствует адиабатному расширению при 
рУ* =  const. При изотермическом расширении (рУ = const) ин
дикаторная диаграмма имеет вид 1—2—3"—4—1, при поли- 
тропном (рУ "«const) с показателем политропы к>п>1 — 
1—2—3'—4—1. Площади индикаторных диаграмм, а следова
тельно, и работы двигателя за цикл — разные; минимальная — 
при адиабатном, максимальная— при изотермическом процес
сах расширения. Однако, практически получить изотермический 
процесс в двигателе трудно.

При неполном расширении воздуха в цилиндре (рис. 15.2, б) 
в точке 3 индикаторной диаграммы происходит выхлоп воз
духа через выходное окно, т. е. воздух, имеющий давление 
рз> р 1, мгновенно расширяется до давления окружающей сре
ды, причем часть его при этом уходит из цилиндра, не совер
шив работы. Индикаторная диаграмма в данном случае имеет 
вид 1-2-3-4-5-1 .

В соответствии с определением и по аналогии с уравнения
ми (15.9), (15.10) при Уо =  ^п, коэффициент наполнения при 
неполном расширении
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Йодста19ляя зяачейк е„ из уравнейия (15.16) в (18.3), йо* 
лучим уравнение объема воздуха, расходуемого двигателем за 
цикл и приведенного к нормальным условиям,

=  Р ' \ (15.17)

Расход пневмодвигателя при этом определяется также по 
уравнению (15.12), но с учетом уравнения (15.17).

Работа за цикл, как и в случае полного расширения, при 
разных процессах — разная и определяется площадью индика
торной диаграммы: при изотермическом ~  1—2—3"■^4'—5—1 \ 
при адиабатном — 1—2—3—4—5—1-, при политропном (к> п >  
> 1 ) — 1—2—3'—4—5— 1. Работа максимальна при изотерми
ческом процессе расширения, и минимальна — при адиабатном. 
Однако разница в значениях работы (площадей индикаторных 
диаграмм) при неполном расширении, (см. рис.15.2, б) менее 
заметна, чем при полном расширении (см. рис. 15.2, а), причем 
она тем меньше, чем больше степень расширения.

Для сравнимых процессов работа пневмодвигателя за цикл 
при.неполном расширении меньше его работы при полном рас 
ширении на величину разности площадей, ограниченных лини 
ями 1 2 3 4— 1 и 1— 2—3—4— 5— 1. Но при неполном рас 
ширении меньше и длина цилиндров, а следовательно, габари 
ты ц стоимость пневмодвигателя. Учитывая эти обстоятельства 
а также повышение температуры при неполном расширении 
пневмодвигатели изготовляют, как правило, с неполным расши 
рением, причем степень расширения воздуха в двигателе обыч 
но ограничивают таким образом, чтобы конечная температура 
воздуха при выхлопе была около — 40°С.

Двигатели с полным расширением воздуха не нашли прак
тического применения. Вместе с тем, если необходима высшая 
компактность двигателей, то их изготавливают без расширения 
воздуха В данном случае на индикаторной диаграмме (см. 
рис. 5.2 б) линия 2-3  отсутствует, и сама диаграмма имеет 
вид I г 4 5 1. Двигатели при этом должны снабжатьсй. 
глушителями шума.

По схеме без расширения воздуха работают отбойные и бу? 
рильные молотки, шестеренные прямозубые пневмомоторы по 
схеме с неполным расширением — в.се остальные пневмоцилин
дры и пневмомоторы (поршневые, пластинчатые, шестеренные 
косозубые и с шевронным зацеплением). Некоторые пневмомо
торы при нормальной нагрузке работают с частичным расшире
нием, а при перегрузках — без расширения воздуха [7, 13]:

15.3.2. Действительные индикаторные диаграммы

Из-за наличия вредного пространства, потерь давления и инер
ционности распределительных устройств индикаторная диаг-
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Рис. 15.3. Действительные индикаторные диаграммы пневмодвигателя

рамма реального пневмодвигателя значительно отличается от 
теоретической. Вместе с тем, благодаря большой быстроходно
сти пневмодвигателей, их рабочий процесс протекает практи
чески без теплообмена, т. е. показатель процесса расширения 
для реального двигателя можно с достаточной точностью при
нять постоянным, равным показателю адиабаты.

Вначале выясним влияние ка теоретические индикаторные 
диаграммы только вредного пространства А К Его наличие 
обусловлено конструкциями камеры, подвижных частей и рас
пределителя. Так, в поршневом пневмодвигателе поршень в 
конце процесса выталкивания воздуха из цилиндра не доходит 
до торцовой стенки цилиндра во избежание удара с ней. Необ
ходим также некоторый зазор между поршнем и крышкой ци
линдра, который бы компенсировал температурные изменения 
длины цилиндра, штока, кривошипа и дрзможные люфты шар
нирных сочленений. Кроме того, в состав вредного пространст
ва входят полости и каналы, связанные с размещением распре
делителя и уплотнений. В двигателях со свободным движением 
поршня (отбойные и бурильные молотки) вредное пространст
во необходимо для создания упругой воздушной подушки, не 
допускающей ударов поршня о крышки цилиндров. Аналогич
ная картина для шестеренных, пластинчатых и винтовых пнев
модвигателей.

Рассмотрим индикаторную диаграмму наиболее распростра
ненного поршневого пневмодвигателя с неполным расширением 
(рис. 15.3, а). В зависимости от момента закрытия выходного 
и открытия входного каналов в цилиндре пневмодвигателя (в 
основном, в объеме вредного пространства) может происходить 
полное или частичное сжатие поршнем (обратное сжатие) ос
тавшегося воздуха. Так, если закрытие входного канала про
изойдет в точке 5 индикаторной диаграммы, а открытие вход- 
ного канала в точке I, то в цилиндре произойдет полное сж а
тие оставшегося воздуха от р 2 до рг по линии $— 1. Индика

278



торная диаграмма при этом будет ограничена линиями 1— й— 
—3—4—5— 1. Причем, вследствие быстроходности двигателя и 
отсутствия теплообмена, кривые 2—3 и 5—1 будут конгруэнт 
ными и практически могут описываться уравнением адиабаты 
Если закрытие выходного канала произойдет в точке 5', а от 
крытие входного — как и раньше, с запаздыванием, то в ци 
линдре произойдет частичное сжатие воздуха — линия 5'—1 
(причем линии 5'—Г  и 2—3 по-прежнему конгруэнтны). Индика
торная диafpaммa в этом случае будет ограничена линиями 
1—2—3—4—5'— / '— 1. Двигателей без обратного сжатия воз
духа, работающих по индикаторной диаграмме 1—2—3—4— 
—5"— 1, практически не встречается, так как при этом закры
тие выходного и открытие входного каналов должно происхо
дить одновременно, и из-за немгновенного срабатывания расп
ределителя во время его манипуляций возможна утечка сжато
го воздуха из пневмосети через двигатель в окружающую сре
ду. Вместе с тем, в пневмодвигателях со свободным поршнем 
(отбойных и бурильных молотков) для создания воздушной 
подушки во вредном пространстве с повышенным давлением 
проектируют запоздалое открытие входного и преждевременное 
закрытие выходного каналов, вследствие чего происходит 
избыточное обратное сжатие воздуха в цилиндре линия 5 '"  — 
— 1"). Индикаторная диаграмма в этом случае ограничена ли
ниями 1—2—3—4—5"'—Г'—1.

Сравнивая диаграммы (см. рис. 15.2,6 и 15.3,а), видим, что 
площадь индикаторной диаграммы, а следовательно, и работа 
пневмодвигателя за цикл при наличии вредного пространства 
всегда меньше, чем при его отсутствии. Это объясняется тем, 
что при наличии вредного пространства в цикл добавляется 
отрицательная работа на сжатие воздуха двигателем, а полез
ная работа за цикл тем меньше, чем больше обратное сжатие 
воздуха. Поэтому в практике, за исключением двигателей со 
свободным поршнем, чаще всего применяют двигатели с не
полным обратным сжатием.

Кроме этого, при наличии вредного пространства при пол
ном обратном сжатии расход сжатого воздуха за цикл умень
шается на величину ДУ (см. рис. 15.3, а), но так как при этом 
уменьшается и площадь индикаторной диаграммы, то удель
ная энергия пневмодвигателя остается почти неизменной. При 
неполном обратном сжатии расход сжатого воздуха за 
цикл несколько увеличивается (за счет повышения давления 
во вредном пространстве от точки 1' до точки /), площадь ин
дикаторной диаграммы при этом также увеличивается, следо
вательно и в этом случае удельная энергия двигателя почти 
не изменяется.

Таким образом, вредное пространство существенно влияет 
на габариты пневмодвигателя (увеличивает их) и его мощность
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(уменьшает ее), но почтй не влияет на удельную энергию, й 
следовательно, и КПД двигателя.

Вследствие наличия потерь давления в каналах и в рас
пределительном устройстве линия наполнения в действитель
ной индикаторной диаграмме расположена ниже линии давле
ния в сети р\ (рис. 15.3,6), а линия выталкивания — выше ли
нии давления окружающей среды ра (особенно для двигателей 
с глушителями шума). Из-за неравномерности движения порш
ня в цилиндре потери давления пропорциональные, как прави
ло, квадрату скорости ^воздуха — также переменные, что при
водит к кривизне линий наполнения и выталкивания в реаль
ной диаграмме. Потери давления также пропорциональны рас
ходу двигателя или частоте вращения его вала Лд (или числу 
двойных ходов пневмоцилиндра в единицу времени). Поэтому, 
чем больше Лд (на рис. 15.3, б Лд2>Яд]), тем больше потери 
давления и тем меньше площадь индикаторной диаграммы, а 
следовательно, и мощность двигателя.

Из-за инерционности распределительного устройства четкого 
разграничения между процессами цикла (наполнением, расши
рением, выталкиванием и обратным сжатием) в реальной ин
дикаторной диаграмме не существует — линии, характеризую
щие процессы, плавно переходят одна в другую.

Так как температура воздуха в пневмосети, как правило, 
выше температуры стенок двигателя, при входе сжатого воз
духа в цилиндр температура его понижается, что, однако, не 
влияет на работу за цикл. Но снижение температуры приводит 
к увеличению плотности воздуха, а следовательно, и к увели
чению его массового расхода при неизменном объемном (1/,=
— сспз1). Это, в свою очередь, приводит к увеличению расхода 
нз сети и к снижению экономичности работы двигателя.

Утечки  ̂сжатого воздуха, имеющие место при работе пневмо- 
даигателей, также приводят к снижению их экономичности. 
Однако, последние два фактора не оказывают влияния на фор
му реальной индикаторной диаграммы.

15.8.3. Основные Технические показатели 
и характеристики пневмодвигателей

Основными техническими показателями пневмодвигателей, как 
и гидродвигателей (см. 11.8.2 и 11.9), являются; давление рд; 
расход Уд; мощноть на валу Л̂д.в; КПД т̂ад; момент Мд и ча
стота вращения Лд — для пневмомоторов; усилие на штоке 
"д и его скорость Кд (вместо и %) — для пневмоцилиндров.

Так как выхлоп отработавшего воздуха в пневмодвигателе 
происходит в окружающую среду, стандартное давление кото
рой ро постоянно, в каталогах вместо р^—рх—ро указывают
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абсолютное подведенное давление Рь Т- е. р^-ри  В этом слу
чае полезно используемое давление рд.п=р1—Ро—Ард, где 
Ард — суммарные потери давления в двигателе (рис. 15.3,б).

Вследствие изменения плотности воздуха при изменении 
давления объемный расход двигателя тоже изменяется, поэто
му в целях унификации расход пневмодвигателей (как и для 
компрессоров) принято оценивать по стандартному воздуху и 
определять-^о формуле (15.12): Сдо=Ко%г, где V"o, в зависи
мости от расширения воздуха в двигателе, вычисляют по урав
нению (15.11) или (15.17). Полезно используемый двигателем 
расход меньше объемного на величину утечек.

Потребляемую пневмодвигателем мощность Жд.„ из-за изме
нения давления за цикл нельзя рассчитывать так же, как для 
гидродвигателя — по формуле Л^д.п=РдСд. Она определяется, в 
основном, термодинамическим процессом двигателя, поэтому 
Л/̂д.п принято оценивать удельной энергией двигателя при пол-̂  
ном расширении, т, е.

Выходная мощность (на валу или штоке) меньше
Л̂д.п на величину всех потерь (см. 15.3.2). Суммарные потери 
принято оценивать условным адиабатным КПД г]ад. который на
иболее достоверно определяется только экспериментальным пу
тем. Для объемных пневмодвигателей т)ад =  0,35-f-0,55 [13].

Таким образом, выходная мощность пневмодвигателя

•̂ д.в =  Л̂д.п'Пад =  йадроСдО'Пад. (15.19)

Момент на валу пневмомотора Л1д вычисляют так же, как 
для гидромотора — по уравнению (11.41): УИд=]Уд.в/(Од=Л/’д.в/ 
/(2ялд). По аналогии с гидроцилиндрами (см. 11.47) усилие на 
выходном звене пневмоцилиндра Рд =  Л̂ д.в/уд.

Иногда, для сравнительной оценки пневмодвигателей вво
дят показатель qn — удельный расход воздуха, т. е. расход воз
духа на единицу мощности, qN =  Q/iolN .̂e.

Наименьший удельный расход и наибольший адиабатный 
КПД имеют шестеренные пневмодвигатели с шевронными зуб
чатыми колесами (табл. 15.1). Однако, они сложнее в изготов
лении, поэтому вместо них чаще применяют шестеренные пря
мозубые пневмодвигатели. Радиально-поршневые пневмодвига
тели используют при малой частоте вращения вала, а пластин
чатые, из-за малой относительной массы, как правило, — на пе
реносных установках.

Под механическими характеристиками пневмодвигателей 
понимают зависимости — Л^д.в~/(Яд) и Т)ад =  /(Яд) при
Рд= const, ТI =  const и постоянной влажности сжатого воздуха.

Основной является характеристика Мд==/(пд). Подставляя в



Т а б л и ц а  15.1. Технические характеристики пнешодвигателей [13]

Тип пневмодвига» 
теля

Мощность,
кВт

Рабочее
давление,

МПа

Частота В1>а- 
щения (ра

бочая), мин-'

Удельный
расход

воздуха,
м®/мии
кВт

Относитель
ная масса, 

кг/кВт

Радиально-порш-
невой
Шестеренный:

0,2—25 0 ,3-0 ,8 600— 1500 0,9 2 6-15

прямозубый и
косозубый
шевронный

2—60 0,3—0.6 1500—2000 1.1--!,4 

0 ,8-1 ,2

8-15

Пластинчатый 0,05— 15 0,3—0,6 2000-15 000 1-2 1,5-4

уравнение момента значения мощности из уравнений (15.18) и 
(15.19) и расхода из (15.12), получим

Р1 1
\Р1

(15.20)

Как видно из уравнения (15.20), теоретический момент пневмо
двигателя (при 'Пад=1), как и для гидродвигателя, не зависит 
от частоты вращения Лд. Реальный момент с pocfoм Лд значи
тельно уменьшается за счет гидравлических потерь, которые, в 
пневмодвигателе возрастают более интенсивно, чем в гидродви
гателе, из-за расширения сжатого воздуха (рис. 15.4). Значе
ние момента максимально Л1дтах при Пд = 0 (гидравлические 
потери отсутствуют). Имея характеристику Мд=/(пд), легко 
построить характеристику мощности =  по формуле
Л̂д.в =  2пЛ1дЛд. Из-за значительных потерь мощности характе
ристики КПД Т1ад —/(Лд) имеет почти такой же вид, как и 
Л*д.в=/(лд). Достоверно характеристики можно получить только 
опытным путем. Технические показатели пневмодвигателя, соот
ветствующие максимальному значению КПД -Падтах, называ
ются оптимальными: Лопт, Л̂опт и Модт. Номинальные (паспорт
ные) значения, обычно, близки к оптимальным.

Частота вращения иневмодвигателей из-за «мягкости» ха
рактеристики в большой степени зависит от нагрузки Мд — при 
Л1д«гО частота вращения достигает максимального значения 
« д т а х , что может привести к «разносу» двигателя: для поршне- 
вых,^а также для прямозубых и косозубых шестеренных двига
телей Лдтах= (2,0-ь2,8)Лдопт ДЛЯ шевронных шестеренных — 
«дтах= (I,5-^J,8)лд.oпт. Поэтому цневмодвигатели, работающие 
с переменной нагрузкой, снабжаются регуляторами, обеспечи
вающими поддержание заданной частоты вращения или огра
ничивающие ее при снижении нагрузки.

Важным эксплуатационным показателем пневмодвигателя 
является пусковой момент, развиваемый им при Лд =  0, Наи-



Рис. 15.4. Характеристики объемного 
дневмодвигателя

большие пусковые моменты имеют поршневые, пластинчатые 
и шевронные шестеренные двигатели — .Мдтах= (115-5-2) Л1д.опт. 
Для прямозубных и косозубых шестеренных двигателей Мдтах= 

=  ( 1 ,15^ 1,2)Мд.0ПТ-
Монотонность характера изменения момента пневмодвига

телей (см. рис. 15.4) является важным фактором для обеспе
чения устойчивых режимов их работы.

Если момент Мд заменить усилием на штоке Рд, а частоту 
вращения Пд линейной скоростью выходного звена цилиндра 
Уд, то получим характеристики пневмоцилиндра Рд—/(од), 
Л̂д.в =  /(г:'д), т)ад'=/(1Уд), которые по внешнему виду ничем не 
отличаются от характеристик пневмомотора.

15.4. Турбинные пневмодвигатели

Турбинные пневмодвигатели в соответствии с классификацией 
являются пневмомоторами. Однако, по установившейся тради
ции, их называют пневмодвигателями. Турбинные пневмодвига
тели могут быть активными и реактивными. Преобразование в 
них пневматической энергии в механическую происходит бла
годаря силовому взаимодействию лопаток колеса турбины с 
потоком воздуха.

В реактивных двигателях (по аналогии с гидродинамичес
кими передачами) указанное силовое взаимодействие возника
ет вследствие обтекания потоком лопаток турбины (см. 14.2). 
Для получения высокого КПД перепад давления на лопатках 
колеса должен быть сравнительно небольшим, а скорость — 
значительной. Поэтому, в соответствии с уравнением (11.39) 
для получения значительной мощности необходимы большие 
расходы, а следовательно, и габариты двигателя.

В горном машиностроении применяются только активные 
пневмодвигатели, использование которых особенно эффективно 
при больших скоростях потока (см. 9.1). Преобразование в 
них пневматической энергии в механическую происходит вслед
ствие натекания струи воздуха на преграду — лопатки турби
ны. Так как лопатки колеса находятся под атмосферным дав
лением, силовое воздействие осуществляется искл!С)чительно за
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Рис. 15.5. Турбинный пневмодвигатель с одноступенчатым (а) "и многоступен
чатым (б) колесами и его характеристики (в)

счет кинетической энергии потока. Преобразование потенциаль
ной энергии сжатого воздуха в кинетическую осуществляется 
в соплах-насадках, расположенных равномерно по окружности 
колеса.

Ротор шахтного осевого вентилятора местного проветрива
ния с турбинным пневмодвигателем (рис. 15.5, а) состоит из 
ступицы 1 с закрепленными на ней лопастями 2 вентилятора и 
обода 3 с лопатками 4 турбинного пневмодвигателя. Обод 
жестко связан с концами лопастей вентилятора. Сжатый воздух 
подводится к соплу 5 с косым срезом, направляющим поток 
на лопатки. Поток воздуха натекает на лопатки с большой 
скоростью и вызывает вращение ротора (см. 9.1). Для более 
полного преобразования энергии потока воздуха в механичес
кую лопатки выполняют в виде дужек и располагают на ободе 
так часто, чтобы энергия потока передавалась одновременно 
нескольким лопаткам. Ковшовые лопатки Д2] более эффектив
ны для преобразования энергии струи в механическую, но они 
не применяются в пневмодвигателях, так как сложны в изго
товлении.

Чем меньше скорость отработавшего воздухаг* после лопа
ток, тем полнее преобразование энергии потока в механичес
кую и выше КДП двигателя. Несмотря на большую частоту 
расположения лопаток на ободе и их специальный профиль,
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Передача эйергии происходит со значительными потерями. 
Поэтому в двигателях большой мощности иногда применяют 
многоступенчатые колеса (рис. 15.5,6). Для раскручивания по
тока воздуха после первого колеса и придания потоку нужного 
направления перед последующим колесом между ними уста
навливают неподвижный спрямляюще-направляющий лопаточ
ный аппарат (С.H.A.).

Расхбд воздуха пневмодвигателем в принципе можно опре
делить по формуле (8.4) для расхода насадок. Однако, из-за 
изменения плотности в насадке следует пользоваться уравне
нием Бернулли (4.24).

Записав уравнение Бернулли для сечения 1~ ! и I I—I I  и ре
шив его относительно скорости (значением кинетической 
энергии в сечении 1—1 пренебрегаем), получим теоретическую 
скорость

Pl 1 - ( Рг 

Pt

2k Рг
1 -

* ”~1 Pl U l /

I Р1 I

Действительная скорость меньше теоретической на величи
ну потерь в насадке: .

г /и- \(к-1\1к-л
(15.21)

где 1)3 — коэффициент скорости.
Объемный расход двигателя [см, формулу (8.4) ]

0д0 =  |1(ОнО2Л (15.22)

где ц — коэффициент расхода через насадок; «„ — живое сече
ние насадка; г — число сопел в пневмодвигателе.

Сила воздействия струи на лопатки [см. уравнение (9.3)]

Pл=’poQяo{v2 — и)гт, (15.23)

где и — окружная скорость лопаток; г — число лопаток, вос
принимающих натекание потока от сопла; т  — коэффициент 
участия лопаток в восприятии силы.

Момент на валу пневмодвигателя

Мд =  Рд^/2, (15.24)

где В — средний диаметр колеса пневмодвигателя.
Мощность на валу пневмодвигателя

Л^д.в=Мд(0д=2яЛдЛ1я. (15.25)

Температура воздуха после насадка определяется по урав
нению (15.6).

Механическая характеристика турбинного двигателя 
(рис. 15,5, в), как и объемного, представляет собой совокуп-



HÖCtb зависимостей А|д =  ДЛд), л̂ д.в =  /(«д ) и Т1ад^/(% ) прй 
Pi =  const, 7'i =  const и постоянной влажности сжатого воздуха. 
Так как ы = о)д/)/2 =  яПд0, из уравнений (15.12) — (15.24) сле
дует, что зависимость Мд =  / (п д )— линейная, причем М д = т а х  

при, Пд =  0 и Л4д =  0 при u =  V2. По характеристике Мд=/(яд) и 
уравнению (15.25) легко построить зависимость Л^д.в=/(«д)- 
Л̂д в =  тах при U — V2I2 (см. 9.1). При Лд =  0 и Мд =  0 мощность 
на валу Л̂д.в =  0. Зависимость Цза-Цпд) практически повторяет 
форму кривой мощности. Так же, как для объемных пневмо
двигателей, значения момента, мощности и частоты вращения
при Т)адтах НаЗЫВаЮТСЯ ОПТИМаЛЬНЫМИ (М д .опт , Л^д.в.опт, % о п т )-

при давлении рд=р( =  0,4-ь0,6 М'Па скорость истечения 
О2 =  400-ь470 м/с. в ТО же время, для материалов, из которых 
изготовляются колеса, по условиям прочности допускается 
Мтах'«125 м/с. Поэтому прзвые части всех кривых — условные 
(см. рис. 15.5,3, штриховые линии). Чтобы не было «разноса» 
турбинных двигателей при сбросе нагрузки, их, как и объемные 
пневмомоторы, оснащают регуляторами, ограничивающими 
частоту вращения.

Преимущества турбинных двигателей: высокая быстроход
ность, отсутствие трущихся частей, малая масса на единицу 
мощности, простота регулирования за счет изменения скорости 
1'2. Недостатки: низкий КПД, малый диапазон экономичных 
режимов, большой шум.

В шахтной практике турбинные пневмодвигатели применя- 
ются для привода вентиляторов местного проветривания и за
бойных насосов (турбонасосов). Мощность этих пневмодвига
телей находится в пределах 5— 10 кВт, д ав л ен и е0,4-f- 
~ь0,6 МПа, расход — 5— 7 м?/мин, рабочая частота вращения — 
5000-5-6000 мин~ ,̂ адиабатный КПД — 0,3-ь0,5 [13].

15.5. Регулирование пневмодвигателей

По аналогии с гидроприводом (см. 13.2) регулирование пнев
мопривода можно осуществлять за счет регулирования ком
прессоров или пневмодвигателей. Ниже рассмотрен только по
следний способ регулирования.

Объемное регулирование пневмодвигателей не применяется, 
так как это усложняет их конструкцию (см. 13.4), а для дви
гателей с неполным расширением, и особенно, для двигателей 
без расширения оно неэкономично — приводит к уменьшению 
КДП. Это объясняется тем, что при уменьшении рабочего 
объема двигателя доля потерянной работы расширения за цикл 
остается неизменной, а полная работа уменьшается (см. 
рис. 15.3, а). Дроссельное регулирование с параллельным 
включением дросселя и двигателя тоже не применяется, так 
как этот способ, в отличие от такового в гидроприводе (см. 
13.3.2), не привадит к уменьшению мощности компрессора.
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Рис. 15.6. Регулирование .режима пневмодвигателя

Таким образом, из всех возможных способов регулирования 
применяется только дроссельное с последовательным включени
ем дросселя и пневмодвигателя, причем оно пригодно как для 
объемных, так и для турбинных двигателей. Характеристики 
объемного двигателя при этом способе регулирования не зави
сят от места установки дросселя; до двигателя или после него 
(см. 13.3.1). Так как давление сжатого воздуха сравнитёльно 
невелико, то от места установки дросселя не зависят также 
прочность его конструкции, а следовательно, и его стоимость. 
Вместе с тем, если для регулирования ̂ используется дроссели
рующий распределитель, установленный перед двигателем, то 
он удачно сочетает функции управления и регулирования дви
гателем. В практике широко применяется именно данная схема.

Регулирование пневмомоторов сводится к изменению мо
мента [см. уравнения (15.20) к (15.21) — (15.24)] за счет из
менения подводимого к двигателю сжатого воздуха давлением 
Рд=Р1—Дрдр, где Ардр — потери давления в дросселе (регулиру
емая величина). Так как потери в дросселе в соответствии с 
уравнением (13.4) пропорциональны расходу воздуха (Ардр= 
=  р^адрС'"др),а следовательно, и частоте вращения вала пнев
момотора Лд [см. уравнение (15.12)], с умейьшением Яд автомати
чески уменьшаются Ардр и увеличивается момент Мд. Поэтому 
при малых расходах в дросселе при Лд =  0 момент Мд искусст
венной характеристики почти не отличается от соответствую
щего момента естественной характеристики (рис. 15.6, а). 
Регулирование рабочего режима двигателя при этом — плав
ное бесступенчатое, осуществляемое простыми средствами. Если 
давление уменьшается от р\ до рд2, то частота вращения двига
теля при работе с нагрузкой, характеризуемой зависимостью 
Мм =  [(пд), также уменьшается от %1 до %2- 1

При дроссельном регулировании пневмоцилиндров характе
ристики их практически не отличаются от характеристик при 
регулировании гидроцилиндров (см. рис. 13.1,6).

Рабочий режим турбинных пневмодвигателей можно изме
нять ступенчато за счет изменения числа работающих сопел
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(рис. 15.6, б), taк, рабочий режиМ Дйй̂ ателя с вентилятором 
при одном сопле определяется точкой 1, при двух — точкой 2.
В отличие от дроссельного этот способ более экономичный, так 
как отсутствуют потери энергии в дросселе.

15.6. Пневмоаппаратура. Элементы пневмоавтоматики

По назначению, классификации, принципу действия и услов
ным обозначениям пневмоаппараты, работающие при давлении 
не менее 0,14 МПа, как правило, не отличаются от соответст
вующих гидроаппаратов. Всю пневмоаппаратуру по назначе
нию разделяют на направляющую и регулирующую. К послед
ней относятся регуляторы давления и расхода. Запорно-регули- 
рующие элементы пневмоаппаратов выполняют в виде кранов, 
золотников и клапанов, а также из гибких мембран.

Из-за упругости воздуха отпадает необходимость в анало
гах гидрозамков, относящихся к направляющей пневмоаппара
туре, и в переливных клапанах, регуляторах потока и клапа
нах соотношения расходов, относящихся к регулирующей пнев
моаппаратуре. Вместе с тем, для повышения быстродействия 
пневмодвигателей часто применяют клапаны быстрого выхлопа 
в атмосферу, отсутствующие в гидроприводе.

Эти клапаны устанавливают как можно ближе к патрубку 
двигателя и, иногда, снабжают глушителями. При включении 
пневмораспределителя сжатый воздух проходит по трубопрово
ду через клапан быстрого выхлопа в поршневую полость пнев

моцилиндра. При выключении пневмораспределителя давление 
в трубопроводе и клапане падает, и клапан выпускает воздух 
из пневмоцилиндра (под действием сжатого газа) в атмосфе
ру, минуя трубопровод и распределитель. Следовательно, кро
ме увеличения скорости перемещения поршня цилиндра, кла
пан быстрого выхлопа позволяет использовать трубопроводы 
и распределители с уменьшенным проходным сечением, так как 
объем сжатого воздуха меньше, чем его объем после двигате
ля. Это, в свою очередь, способствует снижению массы и габа
ритов всего привода, повышает КПД двигателя благодаря от
сутствию потерь давления в пневмолинии и распределителе 
при выхлопе.

.Рассмотрим одну из возможных конструкций клапана быст
рого выхлопа (рис. 15.7, а), который состоит из двух крышек 
/ и <?, между которыми защемлена гибкая мембрана 2 с отвер
стием. Крышка 1 служит для подсоединения клапана к пнев
мосети. При подаче сжатый воздух свободно проходит через 
отверстия в крышке 1, мембране 2, крышке 3 и аоступает далее 
к пневмоцилиндру. При прекращении подвода давления рас
пределителем к крышке 1 мембрана 2 под действием сжатого 
воздуха в пневмоцилиндре прогибается в противоположную

?88



Рис. 15.7. Клапан быстрого выхлопа (а) и пневмореле (б)

сторону, и сжатый воздух из пневмоцилиндра выходит через 
отверстия в крышке 3, в атмосферу. Иногда к патрубку крыш
ки 3 подключается глушитель шума.

Автоматизация процессов в пневмоприводе, как и в гидро
приводе, базируется, в основном, на использовании вышерас
смотренных аппаратов. Существует несколько серийно выпус
каемых промышленностью систем автоматики [7], однако, наи
большее распространение получила универсальная система эле
ментов повышенной пневмоавтоматики (УСЭППА), которая по 
своим функциональным и монтажно-коммутационным данным 
близка к современной промышленной электротехнике. Элеь^н- 
ты аппаратуры работают при избыточном давлении 0,14 МПа., 
Передающим сигналом от одного элемента к другому является 
импульс энергии сжатого воздуха. Номенклатура устройств 
УСЭППА — функционально полная, что позволяет реализо
вать на ее базе релейные (дискретные), аналоговые (непрерыв
ные) и аналогово-релейные схемы.

УСЭППА состоит из устройств центральной части, вход
ных, выходных, вспомогательных устройств и монтажно-комму
тационных деталей [7]. Входные устройства предназначены 
для приема информации .от рабочих органов объекта автомати
зации и датчиков, а также от устройств автоматического ввода 
программы. К входным устройствам относятся пневмокнопки, 
пневмотумблеры, переключатели сигналов и командоаппараты, 
конечные выключатели и датчики (давления, температуры, 
уровня жидкости и т. д.). Устройства центральной части пере
рабатывают информацию, поступающую от входных устройств, 
и реализуют заданную последовательность работы исполни
тельных механизмов (пневмодвигателей) автоматизируемого 
объекта, выдавая им команды и информацию оператору через 
выходные устройства. К элементам центральной части относят
ся пневмореле, логические клапаны («И», «ИЛИ»), обратные
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клапаны, усилители, повтарители, дроссели и пневмоемкоет-й, 
а к выходным устройствам — усилители, пневмоэлектропреоб
разователи, индикаторы давления.

В большинстве перечисленных устройств основным элемен- I 
том, преобразующим импульс давления сл<атого воздуха в ме- / 
ханическое перемещение, является гибкая (резинотканевая) 
мембрана толщиной 0,2~0,3 мм.

В качестве примера рассмотрим устройство и принцип дей
ствия трехмембранного пневматического реле (рис. 15.7, б), со
стоящего из двух корпусов / и 5, двух промежуточных секций
2 и 3 и мембранного узла 4. Последний состоит из трех мем
бран, соединенных с помощью жесткого центра. Торцы жестко
го центра и сопла в корпусах 1 я 5 образуют пневматические 
контакты типа «сопло — заслонка». Мембранный блок при 
отсутствии командных сигналов находится в неопределенном 
нейтральном положении. Сигналы команды в виде импульсов 
давления сжатого воздуха подаются в камеры А к Б через от
верстия в секциях 2 я 3.

При подаче сжатого воздуха в камеру Б мембранный узел 
поднимается вверх и закрывает верхнюю контактную пару, в 
корпусе 1 — воздух не может пройти от бокового отверстия че
рез торцовое. В то же время нижний пневмоконтакт в корпусе
5 остается открытым. При подаче сжатого воздуха в камеру А 
мембранный узел опускается вниз, закрывает нижний контакт 
и открывает верхний. На этом принципе работает реле других 
типов, пневмоусилители, повторители, преобразователи и т. д.

Условные графические обозначения клапана быстрого вых
лопа и трехмембранного реле приведены в прил. 6.

Вопросы для самопроверки

1. Перечислите основные элементы пневмопривода и укажите их назна
чение.

2. Перечислите преимущества и .недостатки пневмопривода.
3. Запишите и проанализируйте уравнения удельной энергии пневмодви- 

гателя при адиабатном и изотермическом процессах расширения воздуха. 
Какой из процессов ближе к реальному и почему?

4. Каким фактором и почему ограничивается степень расширения сж а
того воздуха в пневмодвигателе?

5. Начертите теоретические индикаторные диаграммы с полным и не
полным расширением сжатого воздуха и срав'нйте их между собой по фак
торам — работа за цикл и габариты двигателя.

6. Почему расход пневмодвигателя приводится к нормальным условиям 
окружающей среды?

7 Укажите влияние вредного пространства к  индикаторную диаграм
му. Какое влияние оно оказывает на расход, мощность и КПД пневмодви
гателя? ■

1/ппт  потери энергии в пневмодвигателе учитывает адиабатный
КИД? . '
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9. Начертите и проанализируйте механические характеристики объемного 
и турбинного пневмодвигателей. Сравните их между собой.

10. При каких условиях возможен «разнос» пневмомотора и как его 
можно предотвратить?

П. Начертите и проанализируйте моментные характеристики пневмомо
торов при дроссельном регулировании.

12. Каково назначение клапана быстрого выхлопа? Начертите его ус
ловное обозначение на схеме.

13. Каково назначение .пневмореле в УСЭППА?
14. Определите конечную температуру воздуха пневмодвигателя при 

адиабатном расширении, если начальная температура 20 °С, абсолютное 
давление сжатия 0,6 МПа, а расширения — 0,4 МПа.

(Ответ: — 12°С.)
15. Определите теоретический расход четырехцилиндрового поршневого 

пневмомотора при частоте вращения 700 мин-‘, если объем сжатого возду
ха, перемещаемого одним поршнем за цикл, составляет 0,5 дм^ абсолютное 
давление сжатия 0,6 МПа, давление выхлопа 0,4 МПа, температура сжатого 
воздуха 300 К.

(Ответ: 5,7 м^мин.)
16. По данным примера 15 определите адиабатный КПД и момент пнев

момотора, если мощность на валу 7,4 кВт.
(Ответ: Т1ад=0,5; Мд=0,1 кН-м.)

17. Определите расход турбинного пневмодвигателя, если абсолютное 
давление сжатого воздуха 0,5 МПа, а его температура 20 °С., Двигатель 
имеет два сопла с насадками диаметром 24 мм. Коэффициент расхода на
садка 0,92, коэффициент скорости 0,95.

(Ответ: 22 м^/мин.)

16. ЭКСПЛУАТАЦИЯ И АВТОМАТИЗАЦИЯ 
ГИДРОПНЕВМОПРИВОДОВ

16.1. Основы эксплуатации гидропневмоприводов

Горные машины и механизмы эксплуатируются в условиях 
большой запыленности и значительной влажности рудничной 
атмосферы, ограниченного рабочего пространства горных вы
работок, неравномерных нагрузок на исполнительных органах 
машин. Все это предъявляет повышенные требования к конст
рукциям гидропневмоприводов и их обслуживанию.

Нормальная работа, гидропривода зависит прежде всего от 
состояния рабочей жидкости, которая должна соответствовать 
предъявляемым к ней требованиям (см. 10.5), важнейшее из 
которых — чистота рабочей жидкости. Наличие твердых час
тиц, в жидкости приводит к износу трущихся пар и, как след
ствие, к ухудшению характеристик гидропривода, а попадание 
крупных твердых частиц между клапаном и седлом — к потере 
герметичности клапана. Поэтому доставлять жидкость к гидро
приводам для заливки необходимо только в закрытой таре, а 
заливку осуществлять через фильтры. В процессе эксплуата
ции следует систематически проверять состояние фильтрующих 
элементоа. ' ,
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Обычно, не реже одного раза в год все элементы гидропри
вода рекомендуется промывать керосином. При этом открытые 
концы труб закрывают деревянными пробками. Промывку сле
дует проводить в чистом помещении. При ремонтах гидропри
водов в шахтных условиях необходимо принимать меры, иск
лючающие возможность попадания воды и грязи в гидросисте
му.

При доставке, замене и заливке рабочей жидкости и, про
мывке элементов гидропривода следует соблюдать требования 
экологии. Отработавшую жидкость и продукты промывки ре
комендуется подвергать регенерации с целью повторного их 
использования. При невозможности регенерации жидкость сле
дует использовать как топливо. Не допускается сливать жид
кость в окружающую среду, закапывать промасляный обтироч
ный материал в землю и т. д.

Водомасляные эмульсии необходимо приготовлять строго по 
инструкции с применением соответствующих средств [8, 12]

Контроль уровня при заливке жидкости обычно осуществ 
ляют визуально с помощью уровнемера, встроенного в бак 
При заполнении гидросистемы с длинными гидролиниями еле 
дует обращать особое внимание на удаление проникшего 
ЖИДКОСТЬ' воздуха, так как наличие последнего нарушает нор 
мальную работу гидропривода — выходное звено гидродвигате 
ля начинает перемещаться рывками. Часто для удаления воз 
духа из гидромагистрали в наиболее высоких ее местах уста 
навливают специальные вентили (вантузы) или отверстия с за
глушками. Однако, как правило, заполнить всю гидросистему 
жидкостью с первого раза не удаётся, поэтому после пробного 
включения проводят дозаливку.

Степень заполнения гидромуфты определяется местом рас
положения на ней заливочного отверстия, которое не позволяет 
заполнить всю рабочую полость. Так, гидромуфта с постоян
ным заполнением считается полностью заполненной если объ
ем жидкости составляет 90—95% объема рабочей полости. 
Свободное пространство необходимо для расширения жидкости 
при нагревании щ выделения из нее паров и газов во время ра
боты гидромуфты. В гидромуфтах с внутренним самоопоражни- 
вани«м степень заполнения с учетом объема дополнительной 
полости еще меньше. Объем жидкости, необходимый для лор- 
мального заполнения гидромуфты, указывается в паспорте.

Для нормальной работы пневмопривода необходим чистый 
воздух. При транспортировании по трубам воздух загрязняется 
конденсатом, твердыми частицами (ржавчина и др.). Попадая 
в пневмодвигатель, твердые частицы вызывают ускоренный 
абразивныи износ его трущихся частей. Для предотвращения 
этого в воздухопроводе должны устанавливаться масловлаго- 
отделители, а перед потребителями — специальные фильтры.
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в местах сосредоточения потребителей пневмоэнергйи, напрй- 
мер, на добычных участках в угольных шахтах с крутым паде
нием пластов, в качестве масловлагоотделителей, обычно, ис
пользуют небольшие резервуары (0,75— 1,5 м®), которые уста
навливают перед группой потребителей. Эти же резервуары 
служат для выравнивания давления перед потребителями.

В отличие от гидропривода, где рабочая жидкость одновре
менно выполняет и функции смазки, трущиеся поверхности ра
бочих органов пневмодвигателей необходимо смазывать. Так 
как в процессе расширения температура сжатого воздуха зна
чительно понижается, для смазки необходимо применять масла 
с низкой температурой застывания (не выше — 10®С). Обычно, 
применяют масдо индустриальное И-ЗОА. В некоторых случаях 
для понижения температуры застывания в масло вводят специ
альные присадки.

В двигателях, не имеющих собственной системы смазки, 
подача масла к трущимся поверхностям осуществляется из 
автомасленок, включаемых перед пневмодвигателями ¡з трубо
провод, подающий сжатый воздух.

Пуск и остановка установок с гидропневмоприводом доволь
но просты, в установках с нерегулируемым приводом и инди
видуальным насосом или компрессором эти операции сводятся 
к включению и выключению приводного двигателя (электро
двигателя и др.). Для гидропневмодвигателей, питающихся от 
общей насосной или компрессорной станции, пуск и остановка 
при наличии давления в магистрали производятся перестанов
кой,запорного элемента распределителя.

Поломки гидропривода наиболее часто происходят при 
первом его запуске, поэтому необходимо строго соблюдать оп
ределенный порядок запуска. До пуска насоса следует произ
вести внешний осмотр всего гидропривода и убедиться в от
сутствии внешних поломок, проверить уровень рабочей жид
кости в гидробаке, наличие пломбы на предохранительном кла
пане, положение запорного элемента гидрораспределителя (он 
должен находиться в нейтральном положении). Перед пуском 
рекомендуется сначала вручную провернуть вал насоса на 
один — два оборота и только потом на мгновение включить 
приводной двигатель и проверить правильность направления 
вращения вала.

После пуска насоса необходимо осмотреть все узлы гидро
привода, убедиться в отсутствии утечек. После проверки реко
мендуется плавно нагрузить систему, следя за показаниями 
приборов. Затем, под нагрузкой следует проверить работу всей 
направляющей аппаратуры, а по возможности — и отсутствие 
ценообразования жидкости.

в установках с регулируемым гидропневмоприводом процес
сом пуска можно управлять, изменяя величину момента (уси
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лия) на выходном звене гидропневмодвигателя. Уравнение мо
ментов привода — /

+ (16.1)

где — момент сопротивления машины или механизма; /  — 
момент инерции всех движушихся масс привода, приведенный 
к валу гидропневмодвигателя; (Зсо/с!/ — угловое ускорение.

Из уравнения (16.1) видно, что необходимым условием для 
трогания с места и разгона гидропневмодвигателя до номи
нальной скорости вращения является наличие положительной 
разности Мдг-Ми, которую принято называть избыточным мо- 
ментом: Мш — Млг-Ми. С другой стороны, Следо
вательно, чем больше избыточный момент, тем быстрее закан
чивается пуск установки, имеющей /  =  1(1ет.

Значение избыточного момента можно увеличить двумя 
способами: уменьшением момента сопротивления за счет 
снижения нагрузки на исполнительном органе машины и уве
личением момента Мд на валу гидропневмодвигателя.

Первый способ является довольно простым и приводит к 
ускорению пуска любого привода, в том числе нерегулируемо
го. Однако, он не всегда применим, так как момент сопротив
ления определяется условиями работы машины.

Второй способ широко используется для установок с регу
лируемым гидроприводом, в котором с уменьшением подачи 
насоса увеличивается значение пускового момента (см. рис.
13.6). Это позволяет осуществлять пуск установок, работающих 
в самых тяжелых условиях (механизмы подач очистных ком
байнов). Некоторые регулируемые насосы имеют специальный 
механизм (нуль-установитель) для автоматической установки | 
нулевой подачи после выключения насоса. Включение такого 
насоса происходит всегда при нулевой подаче.

В установках с регулируемыми гидромуфтами пусковой 
момент возрастает при увеличении степени заполнения жид- ' 
костью рабочей полости гидромуфты (см. рис. 14.11).

Можно добиться некоторого увеличения пускового момента 
(усилия) и при дроссельном регулировании в случае установки 
дросселя параллельно гидродвигателю (см. 13.3.2). Для этого 
увеличивают сопротивление дросселя, а максимальное значение 
пускового момента ограничивают настройкой предохранитель
ного клапана.

При последовательном включении дросселя и гидродвигате- 
ля значение его максимального момента (усилия) определяется 
настройкой переливного клапана (см. 13.3,1) и остается посто
янным в процессе работы, не зависящим от сопротивления 
дросселя и величины нагрузки. Поэтому пуск таких установок 
аналогичен пуску установок с нерегулируемым гидроприводом, ;
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Желательно сокращение времени пуска привоДного электро
двигателя, так как при этом сокращается время протекания 
по его обмоткам пускового тока, значительно превышающего 
номинальный. Однако форсированный пуск должен быть огра
ничен допустимым ускорением ёш/с!  ̂ по условиям механичес
кой прочности элементов всего привода. Помимо этого, пуск 
установки с гидропневмоприводом более благоприятный, чем 
без него, вследствие отсутствия жесткой связи приводного дви
гателя с исполнительным органом машины.

В процессе работы гидропневмоприводов рекомендуется 
систематически контролировать давление рабочей жидкости в 
напорной гидролинии, так как оно характеризует нагрузку на 
выходном звене.

Давление контролируют манометром, который устанавли- 
вают^на основании, свободном от вибрации, и обязательно — 
с демпфером для сглаживания пульсации давления. Работа 
гидропневмоприводов при повышенном давлении приводит к их 
преждевременному износу.

При срабатывании предохранительного клапана необходи
мо уменьшить нагрузку на исполнительном органе. Длительная 
(более минуты) работа гидропривода с открытым предохрани
тельным клапаном недопустима, так как при этом происходит 
резкое повышение температуры рабочей жидкости и, следова
тельно, всего гидропривода. С повышением температуры увели
чиваются утечки, уменьшается вязкость рабочей жидкости, 
происходит более интенсивное ее окисление и выделение смо
листых осадков, в результате чего изменяются проходные от
верстия дросселей, щелей золотников и т. д.

Диапазон рабочих температур наиболее распространенных 
жидкостей весьма значительный — от —20°С до +80°С [8, 
12]. Однако, верхним пределом температуры рабочих жидкос
тей, применяемых в шахтном объемном гидроприводе, включая 
и гидрокрепи, считается 55—60 °С. Для жидкостей гидромуфт 
эта температура может быть значительно выше — o0-^90°C.

Минимально допустимая рабочая температура жидкости 
определяется температурой ее застывания, так как при засты
вании жидкости увеличивается вероятность появления кавита
ции и подсосов воздуха. Оба эти явления недопустимы при 
нормальной работе, поэтому необходимо систематически прО; 
верять чистоту фильтра на всасывающем трубопроводе, уро
вень жидкости в баке, не допускать работу привода при темпе
ратурах близких к температуре застывания жидкости.

В разомкнутой системе циркуляции попавший в масло воз
дух можно заметить по молочному цвету потока на конце слив
ной гидролинии. В замкнутых системах циркуляции такой кон
троль невозможен, поэтому необходимо систематически контро
лировать давление РО всасывающей гидролинии. Наступление



кавитации в некоторых случаях можно зарегистрировать йо 
специфическому шуму в насосе.

Работа пневмодвигателей, как правило, сопровождается 
значительным охлаждением воздуха. Так как полного осуш,е- 
ния воздуха в пневмоприводе добиться нельзя, охлаждение 
иногда приводит к обмерзанию выхлопных патрубков. Обмер
зание становится особо интенсивным при повышенном давле
нии воздуха (Р2//О1 уменьшается), поэтому такие режимы до
пускаются только как кратковременные (несколько минут). 
Масловлагоотделители в пневматических сетях следует систе
матически освобождать от конденсата. Для этого на них долж
ны быть установлены соответствующие вентили.

В процессе эксплуатации гидропневмоприводов вследствие 
износа трущихся поверхностей увеличиваются утечки рабочей 
жидкости, которые в объемных гидроприводах можно снизить, 
заменяя рабочую жидкость новой с повышенной вязкостью 
(например, масло индустриальное марки И-ЗОА заменить мар
кой И-40А). При .правильной эксплуатации гидропривода не
обходимо иметь график контроля и замены рабочей жидкости. 
Средний срок службы индустриальных масел — 6 мес., турбин
ных ~  2 года.

16.2. Общие сведения об автоматическом управлении

В общем случае любая система управления состоит из двух 
основных частей: объекта управления (машина или отдельная 
операция) и управляющего устройства (аппарата). Система 
может управляться вручную или автоматически. Часто приме
няется дистанционное и полуавтоматическое управление. Сис
тема, в которой управление сводится только к регулированию 
объекта, называется элементарной. Элементарные системы на
шли широкое распространение в качестве элементарных регу
ляторов давления и расхода как прямого, так и непрямого дей
ствия (см. 12, 15.6).

Состояние объекта управления характеризуется рядом ве
личин X, у, г, ш, из которых одни являются контролируемыми, 
т. е. измеряемыми в процессе управления, другие — неконтро
лируемыми. Контролируемые величины у, по которым ведется 
управление, называются управляемыми, или в элементарной 
системе, — регулируемыми. Величины х, которые управляют 
объектом, называются управляющими. Воздействия, не завися
щие от управляющего устройства, называются возмущениями. 
Возмущения подразделяются на два вида: нагрузка г и помехи 
•ш. Если в объект входят только по одной из указанных вели
чин X, у, г, ш, то его называют односвязным или простым (рис.
16.1, а), если большее число каждой величины — жногосвязкыд 
или сложнрш (рис. 16.1,6),
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Рис. 16.1. Объекты уцравления и их устойчивость

В общем случае характеристика объекта описывается с т а 
т и ч е с к и м  уравнением у — Цх, у, г, пи). Если хотя бы одна из 
этих величин зависит от времени /, то характеристика называ
ется д и н а м и ч е с к о й .  Если указанное уравнение является 
линейным, то и вся система управления — л и н е й н а я, если 
нет — нелинейна я .

Все системы управления разделяются на разомкнутые и 
замкнутые. Первые — более простые.

В разомкнутых системах управляющее воздействие х зада
ется без учета действительного значения управляемой величи
ны у. Управление при этом — жесткое, по программе. В такой 
системе должны отсутствовать влияния неконтролируемых воз
мущений хю. Разомкнутые системы применяются для стабилиза
ции управляемой величины у или программ«ого управления 
ею по жесткой программе, а также для дистанционного управ
ления. Элементной базой этой системы является практически 
вся рассмотренная выше гидро- и пневмоаппаратура (см. 12 и
15.6).

В замкнутых системах управляющее воздействие х форми
руется в непосредственной зависимости от управляемой вели
чины у. Обычно эта зависимость осуществляется через обрат
ную связь (связь между последующими и предыдущим по на
правлению воздействия звеном в системе управления), назна
чение которой —̂ исключить перерегулированиеОбъекта. Эта сис
тема может применяться без ограничений для управления лю
быми объектами, в частности, в следящих системах и в систе
мах с самонастройкой на оптимум управляемой величины.
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Рис. 16.2. Функциональные схе
мы регулятора

При управлении системой очень важно знать динамическую 
характеристику объекта, который может быть устойчивым,

если после оювчаиия внеш

него воздейЬтвия ( Д * ,  или Д г , или Д » )  он с течением време-
ни возвратится в исходное состояние или весьма близкое к не 
MV ÍAt/“>-0) Иногда устойчивый объект называется объектом с 
с ^ м о в ы р  а в н и в  анием.  Механическим аналогом такого 
объекта является шарик на вогнутой поверхности.

В неустойчивом объекте по окончании воздействия (Ах, или 
Дг или АйУ), каким бы малым оно ни было, управляемая вели
чина продолжает изменяться и не возвращается в исходное со
стояние (рис. 16.1, г). Механический аналог — шарик на выпук-

^^^нЛтральньш объектом называется такой в котором после 
окончания воздействия (Ах, или А., или Аш) устанавливается 
новое, отличное от первоначального, значение г/. Последнее за 
висит только от произведенного воздействия (рис. 16.1, а). Ме 
ханический аналог — шарик на горизонтальной плоскости.

Статические характеристики имеют только устойчивые объ
екты Неустойчивые объекты без дополнительных специальных 
устройств, делающих систему искусственно устоичивои, -  неуп-

’̂ ^^Графически системы управления могут быть_̂  представлены 
двумя схемами — структурной и функциональной. СтРУ'^турти 
называется схема, в которой каждой математической операции 
преобразования сигнала управления соответствует определен
ное звено. Структурные схемы изучают в специальных дисцип
линах по теории автоматического управления.

Финкциональной  схемой называется такая, в которой каж
дому функциональному элементу системы соответствует опреде
ленное звено. Характерным примером функциональной схемы 
является схема гидропривода (см. рис. 10.1).

Рассмотрим типовую функциональную схему системы регу
лирования (рис. 16.2, а), состоящую из объекта регулирования 
/, измерительного устройства 2, устройства задания уставки
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(3aÂât4HKa $)> устройства сравнения (сумматора) 4 усилителя 
сигнала S, исполнительного устройства (механизма) 6 и уст
ройства коррекции (на схеме не показано). 
элементов системы без объекта Î называется у п р а в л я ю- 
щ и м у с т р о й е т ю м  или просто р е г у л я т о р о м .  Регуля
тор работает следующим образом. Из измерительного уетрой- 
етм I  выдается сигнал, соответствующий ршгулируемои 8еЛичй= 
Hè и Этот сигнал в устройетйе ермнений 4 Ёычитаетея из уе  ̂
тавки tJo, выдаваемой задатчйком 5. РазноетЬ ày ^ÿ o ^y  усили
вается в уеилит1л® I  й подается в исполнительное устройство 
ё, ËôTôpOi &Мра|атЫвает регулирующую^ величину ж.

1 еиетёме могут отсутствовать устройства 2 и 6. Ьсли на 
йых&де из усилителя 5 управляющая величина х ™еет доста
точна мощный сигнал, то отсутствует устройство 6. Ьсли вы
ходная управляемая величина у непосредственно подается на 
устройство сравнения 4, то отсутствует устройство 2. Усили
тель 5 является неотъемлемым элементом каждого регулятора 
непрямого действия. Устройство коррекции улучшает характе
ристики системы. Связь между звеньями 2, 5, 6 называется об
ратной и также является неотъемлемым элементом всякой зам
кнутой системы. Сигналы измерительных и усилительных уст
ройств могут быть н е п р е р ы в н ы м и  или д и с к р е т н ым и ,  
а устройство сравн ен и я— соответственно а н а л о г о в о г о  или

ц и ф р о в о г о типа. п о и
В системах гидропневмоавтоматики элементы 2., d, 4 иногда 

объединяют в один чувствительный элемент, а функциональную 
схему регулятора представляют упрощенно (рис. 1о.2, о): 1 
чувствительный элемент, 2 — гидропневмоусилитель, 3--гидро
пневмодвигатель, 4 — объект регулирования. Между объектом 
4 и чувствительным элементом 1 показана обратная связь.

Чаще всего регуляторы называют по типу гидроусилителя, 
которые могут быть золотниковыми, дроссельными и струй

ными.

16,3, Регуляторы с гидроусилителями

Регуляторы с гидроусилителями применяются, как правило, 
в замкнутых системах. Устойчивость системы автоматического 
управления — необходимое, но недостаточное условие рацио
нальности ее применения. Важно также, чтобы управление бы
ло качественным. К основным показателям качества относятся: 
точность управления, оцениваемая рассогласованием между за
данной командой и ее выполнением; быстродействие управле
ния, оцениваемое временем отработки сигнала на управление; 
плавность протекания переходных процессов, оцениваемая сте- 
nçHi?io перерегулирования объекта в процессе управления.
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Рис. 16.3̂  Регуляторы с гидроусилителями

Важный показатель для регуляторов— усиле
ния гидроусилителя — отношение мощности на выходе усили
теля к мощности на входе. Практически это отношение можно 
определить как отношение мощности на входе исполнительного 
механизма регулирующего органа к мощности на. выходе, чувст
вительного элемента. Значение коэффициента для гидроусилите
лей обычно колеблется от нескольких сотен до нескольких де
сятков тысяч единиц.

16.3.1. Регуляторы с золотниковыми гидроусилителями

Основным элементом золотникового гидроусилителя является 
дросселирующий золотниковый распределитель, который соче* 
тает функции дросселя переменного сопротивления и распреде
лительного урройства. Дросселируя поток жидкости, идущий 
к гидродвигателю,-золотник изменяет значение давления по
следнего, а следовательно и усилие, перемещающее регулирую
щий орган. Изменение йаправления движения жидкости, рас
пределителем позволяет реверсировать исполнительный орган. 
Распределители обычно выполняются разгруженными, что по
вышает чувствительность регулятора.

Рассмотрим схему регулятора с золотниковым гидроусили
телем (рис. 16.3, а).

Чувствительный элемент, воздействуя на рукоятку 1, приво
дит в движе|!и^  ̂ зрло|ник 3. К золот1̂ 1(ковому распределителю
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подключены напорная линия (давлением рх) и сливная (давле
нием рг). Распределитель, в свою очередь, соединен гидроли
нией с цилиндром^, который является гидродвигателем испол
нительного органа. При повороте рукоятки 1 вправо рычаг 2, 
повернувшись относительно точки с по часовой стрелке на ве
личину аа ’, сместит золотник 3 также вправо, благодаря чему 
жидкость начнет поступать в правую полость гидроцИлиндра, 
а из левой будет вытесняться в сливную линию. Поршень 5 
гидроцилиндра под давлением переместится влево и повернет 
рычаг 2 относительно точки а' из положения в точке Ь' в ис
ходное положение — точка Ь. При этом золотник 3 также смес
тится} влево и перекроет окна в гильзе корпуса золотника— 
жидкость перестанет поступать в гидроцилиндр 4. Таким обра
зом, рычаг 2 выполняет функции обратной связи. Прл повороте 
рукоятки управления 1 влево поршень гадроцилиндр« начнет 
перемеидаться вправо. Следовательк-в, поршень гндроцйлайдра 
будет «следить».за перемещением золотника, а с помощью |зы- 
чага 2 будет осуществляться жесткая обратная связь между 
поршнем 5 и золотником 3. Причем, благодаря обратной связи 
поршень все время стремится уменьшить рассогласование меж
ду своим движением и движением золотника. В этом заключа
ется главная особенность системы регулирования с обратной 
связью.

Существует целый ряд других систем автоматического регу* 
лирования с золотниковым усилителем иных конструкций 
[9, 10]. Все они имеют высокую точность и быстродействие, но 
недостаточную плавность регулирования. Коэффициент усиле
ния обычно не превышает нескольких сотен единиц. Регулято
ры с золотниковыми усилителями широко применяются в ма
шиностроении. В горной практике их используют для управле
ния, тормозными системами шахтных подъемных машин и ле
бедок.

16.3.2. Регуляторы с дроссельными гидроусилителями

В литературе по автоматическому управлению усилитель та
кого регулятора чаще упоминается под названием «сопло-за
слонка». Регулятор (рис. 16.3, б) состоит из камеры 1 подво
да жидкости от источника питания, дросселя 2 постоянного со
противления, камеры 3 питания гидродвигателя исполнительно
го механизма, сопла 4 и заслонки 5. Сопло и заслонка образу
ют регулируемый дроссель. Камера 1 предназначена для под
держания постоянного давления перед гидроусилителем. В не
которых случаях ее заменяет редукционный клапан. Дроссель
2 уменьшает расход жидкости в системе и совместно с каме
рой 1 поддерживает постоянное давление перед регулируемым 
дросселем. При наличии редукционного клапана Дроссель 2 
отсутствует,
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Из камеры 5 часть подаваемой в усилитель жиДкбеТи посту
пает в гидроцилиндр б, а часть идет на слив через зазор между 
соплом и заслонкой. Чем больше этот зазор, тем больше ухо
дит жидкости на слив и меньше поступает на перемещение 
поршня цилиндра 6. Величина зазора зависит от положения 
заслонки, которая перемещается чувствительным элементом ре
гулятора, и обычно составляет 0,01—0,03 мм.

При перемещении заслонки изменяется давление р в камере 
3, что вызывает перемещение поршня цилиндра 6. Таким об
разом, шток поршня (выходное звено регулятора) «следит» за 
движением заслонки (входного звена). Как и в регуляторах с 
золотниковым гидроусилителем, здесь можно ввести обратную 
связь между штоком гидроцилиндра и заслонкой.

Регуляторы с дроссельными гидроусилителями отличаются 
высокой точностью и плавностью. Недостатком их является 
большой расход жидкости через сопло, а следовательно, низ
кая экономичность. На принципе действия этого регулятора 
работают устройства, уравновешивающие осевые усилия в ро
торах секционных центробежных насосов и турбокомпрессоров.

16.3.3. Регуляторы со струйными гидроусилителями

Основным элементом такого регулятора является полая труб
ка 1 с конически сходящимся насадком на конце (рис. 16.3. в). 
К трубке подводится жидкость с постоянными давлением (0,4— 
0,8 МПа) и расходом (0,05-^0,13)10-3 (3 — з л/мнн)

[ И ] .
Струя жидкости, с большой скоростью (25—30 м/с) выте

кая из насадка, попадает на плитку 3 с приемными соплами 2 

и 5. Последние представляют собой конически расходящиеся 
каналы, поэтому скоростной напор в них преобразуется в ста
тический. Приемные отверстия 2 и 5 соединены гидролинийми 
с цилиндром ^ ,  который является гидравлическим двигателем 
исполнительного органа. Если конец струйной трубки располо
жен посредине между приемными соплами 2 и 5, то давление 
в них, а следовательно, и в цилиндре по обе стороны поршня, 
будет одинаковым, и шток поршня останется неподвижным. При 
смещении трубки из симметричного положения относительно 
отверстий 2 к 5 (под действием импульса от . чувствительного 
элемента) струя жидкости поступит в одно из этих отверстий 
и далее в соответствующую полость цилиндра ^. Поршень нач
нет перемещаться, вытесняя жидкость из противоположной по
лости цилиндра через соответствующее отверстие 2 или 5. Для 
устранения реактивного действия струи, выходящей из прием
ных отверстий, на трубку 1 плитку 3 располагают на некото
ром удалении от конца трубки, а оси отверстий 2 и 5 выполня
ют в разных плоскостях, не совпадающих с плоскостью кача
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ния трубки /. Обычно мощность входного сигнала, воздейству
ющего на перемещение струйной трубки, меньше мощности на 
выходе регулятора в несколько десятков тысяч раз. Регулято
ры обладают высокой точностью и плавностью, но мало эко
номичны, Они широко применяются в системах автоматическо
го регулирования различных технологических процессов, в̂  ча
стности, в защите шахтных турбокомпрессоров от неустойчи
вых режимов (антипомпажная защита) [13].

Если при заданной точности гидроусилитель не обеспечива
ет достаточной выходной мощности для управления исполни
тельным органом, то применяют регулятор с д в у х к а с к а д 
ным г и д р о у с и л и т е л е м ,  в котором последовательное уси
ление входного сигнала происходит дважды. Причем, чаще 
всегА ступени гидроусилителя выполняются неоднотипными. 
Например, двухкаскадный гидроусилитель типа УДКГ-2 состо
ит из первичного струйного усилителя, в котором вместо при
емной сопловой плитки установлен вторичный золотниковый 
усилитель (сопловые отверстия находятся непосредственно в 
корпусе золотника). Первичный гидроусилитель создает только 
усилие, необходимое для перемещения золотника. Чтобы 
уменьшить расход рабочей жидкости, ее подводят к трубке пер
вичного гидроусилителя под давлением около 0,3—0,5 МПа, 
Ко вторичному золотниковому гидроусилителю жидкость под
водят уже под давлением 0,8— 1,2 МПа. Двухкаскадные гидро
усилители этого типа применяют в регуляторах подачи шахт
ных турбокомпрессоров [13].

В практике используются также регуляторы с трехкаскад
ными гидроусилителями [10, 11].

16.4. Применение гидропривода в горной промышленности

Основу современного очистного комплекса составляют гидро- 
фиц'ированная крепь, узкозахватный очистной комбайн (иног
да струг), скребковый конвейер и крепь сопряжения. В каж
дом из этих элементов неотъемлемой частью конструкции явля
ется гидропривод: гидропривод с гидроцилиндрами — во всех 
механизированных крепях; гидропривод с гидромотором — поч
ти в каждом механизме подачи очистного комбайна; гидромуф
ты— в скребковых конвейерах [12].

Гидропривод с гидроцилиндрами широко применяется так
же в проходческих комбайнах и буровых станках, гидропривод 
с гидромоторами — в проходческих и нарезных комбайнах, в не
которых предохранительных лебедках.

Механизированная гидрокрепь очистного комплекса , пита
ется рабочей жидкостью от унифицированной насосной стан
ции, установленной в штреке, просеке или другой аналогичной 
горной выработке. Наибольшее распространение получила на-
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Рис. 16.4. Гидравлическая схема иасосной станции СНТ-32

соснйй станций типа СНТ-32 {8, 12], состоящая из двух насос- 
йш установок — высокого и низкого давления (рис. 16.4). Ус
тановки расположены на платформах (каждая — на своей) и 
Соединены между собой щлангами.

Установка высокого давления состоит из насоса и привод
ного двигателя. Горизонтальный трехплунжерный эксцентрико
вый насос 1 с номинальной подачей 30 л/мин, давлением 
32 МПа, мощностью 55 кВт и КПД 0,87 имеет свободные плун
жеры, не связанные жестко с приводным эксцентриковым ме
ханизмом (см. рис. 11.2). При наличии подпора на входе в на
сос не менее 0,3 МПа плунжеры прижимаются указанным дав-
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лением к толкателям шатунов и составляют с ними как бы еди
ное целое. Насос в этом случае обеспечивает нормальную подачу 
жидкости. При недостаточном давлении подпора плунжеры те
ряют контакт с толкателями, и подача насоса прекращается — 
насос работает вхолостую, почти не потребляя энергии.

Установка низкого давления (подпиточная) предназначена 
для автоматического управления работой насоса высокого дав
ления. Основными ее элементами являются: центробежный на
сос /7, клапаны автоматического управления плунжерами 27 
и 28, разгрузочный клапан 3, гидробак 20, гидроаккумуляторы
6, фильтры 19, направляющая, регулирующая и измерительная 
аппаратура.
I Центробежный насос 17 (200 л/мнн; 0,45 МПа; 2480 мин~‘; 

4,5 кВт) предназначен для создания необходимого подпора при 
работе насоса высокого давления. В отличие от объемных 
центробежный насос имеет нежесткую напорную характеристи
ку, поэтому может нормально работать не только при номи« 
нальной подаче, но и при подаче близкой к нулевой, что очень 
важно в данной системе при переводе насоса высокого давле
ния на холостой ход.

Клапан автоматического управления плунжерами насоса 1, 
по существу, состоит из двух клапанов — основного 27 и вспо
могательного (управляющего) 28. Последний может быть вы
полнен в двух вариантах ~  с электромагнитным управлением 
от электроконтактного манометра 7 или с гидравлическим уп
равлением (рис. 16.4,6).

При электрическом управлении (см. рис. 16.4, а) оба кла
пана 27 и 28 до поступления сигнала к электромагниту закры
ты. Включенный электромагнит, преодолевая сопротивление 
пружины клапана 28, открывает его, соединяя тем самым ли
нию управления клапана 27 со сливной гидролинией. Из-за пе- 

, репада давления на дросселе клапана 27 сила давления жид
кости на нижний торец этого клапана превышает суммарную 
силу давления пружины и пониженного давления жидкости 
после дросселя. В результате этого клапан 27 открывается, и 
рабочая жидкость от насоса 17 через клапан 27 и гибкий 
шланг 30 подводится к насосу /. При снятии сигнала от мано
метра 7 электромагнит клапана 28 обесточивается, и клапан 
под действием пружины закрывается. После закрытия клапана 
28 давление жидкости на торцах запорного элемента клапана 
27 выравнивается, и он под действием пружины также закры
вается.

Электроконтактный манометр 7 настраивают таким обра
зом, чтобы электромагнит клапана 28 включался при давлении 
26 МПа и выключался при давлении 32 МПа. Частого включе
ния и выключения клапана 28 при этом не происходит благо
даря наличию в системе гидропневмоаккумуляторов 6.
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при гидравлическом управлении (см. рис, 16,4,6) электро
магнитный манометр 7 в схеме отсутствует, а импульс на уп
равление клапаном 28 поступает непосредственно от гидрома
гистрали высокого давления (из той же точки, где стоял мано
метр 7). Если сила давления жидкости на клапан не превыша
ет силы сжатия пружины, то клапан 28 открыт, а следователь
но, открыт и клапан 27. В итоге, насос 1 получает подпор от 
насоса 17. Если сила давления жидкости на клапан превысит 
силу сжатия пружины клапана 28, он закроется, а следователь
но, закроется и клапан 27. Насос 1 начнет работать вхолостую 
при работающем насосе 17. Верхнее давление срабатывания 
клапана 28 равно 32 МПа, нижнее — на 20% меньше.

Манометры 26 и 29 показывают значения давления перед 
и после клапана 27. При открытом клапане 27 они регистриру
ют практически одинаковое давление после насоса 17 и перед 
насосом 1, а при закрытом — манометр 26 показывает давле
ние насоса 17, а манометр 29 — на нуле.

Дренажная гидролиния после клапана 27 предназначена 
для слива жидкости из низконапорного шланга 80 при нерабо
тающем насосе 1, а перед клапаном 27 — для слива рабочей 
жидкости после насоса 17 в сливную гидролинию во избежание 
перегрева жидкости при неработающем насосе 1 в теченре 
длительного времени. Разумеется, утечки через дренаж будут 
и при работающем насосе 1, однако они не будут влиять на его 
работу, так как подача насоса 1 значительно меньше подачи 
насоса 17, а давление последнего мало изменяется при измене
нии подачи.

Разгрузочный клапан 3 предназначен для сброса рабочей 
жидкости из высоконапорного шланга 2 и насоса 1 после его 
выключения. Это, как и дренаж перед насосом 1, предотвраща
ет стук плунжеров о толкатели во время работы насоса вхолос
тую. При работе насоса 1 под нагрузкой золотник клапана 3 
силой давления жидкости сжимает пружину и открывает про
ход рабочей жидкости в гидромагистраль через обратный кла
пан 4. При выключении насоса 1 пружина клапана 3 возвра
щает золотник в исходное положение и, таким образом, сооб- 
щает насос 1 с дренажной гидролинией. Обратный клапан 4 
при этом исключает утечки рабочей жидкости из гидромагист
рали.

Обратный клапан 9 предназначен для отсечки гидромагист
рали от насосной станции и дублирует клапан 4. Манометр 10 
показывает давление в гидромагистрали. Предохранительный 
клапан 5 предназначен для защиты станции от высоких дав
лений, Давление настройки клапана — 36 МПа,

Электроконтактный манометр 8 предназначен для защиты 
станции от чрезмерно низких давлений (например, при разры
вах гидромагистрали), а также от чрезмерно больших (в этом
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случае он дублирует предохранительный клапан 5). Давление 
настройки этого клапана: нижнее — 2-^4 МПа, верхнее — 
38 МПа. В обоих случаях контактный манометр 8 отключает 
двигатели насосов.

Реле давления 15 предотвращает работу насосов в режимах 
с отклонениями от нормального. При давлении менее 0,3 МПа 
реле 15 отключает двигатели насосов.

Контроль состояния фильтров 19 осуществляется маномет
ром 13 и реле давления 14. При засорении фильтров и повы
шении давления перед ними свыше 0,3 МПа реле отключа
ет двигатели насосов.

Крановый распределитель 12 предназначен для отключения 
.станции от напорной гидромагистрали при выполнении ремонт
но-профилактических работ на станции. Дроссель 11 служит 
для разгрузки напорной гидромагистрали от давления жидкос
ти при ремонтных работах, а также для проверки зарядки гид
роаккумуляторов, нагружения станции в предпусковом опробо
вании, заливки жидкости в бак 20 из напорной магистрали со
седней станции. Крановый распределитель 18 предназначен для 
отключения насоса 17 от бака 20 при ремонтных работах. С по
мощью этого распределителя также производят заполнение 
гидробака 20 рабочей жидкостью из посторонней емкости 23 
через шланг с фильтром 24. При этом необходимо соответству
ющим образом переключить распределитель 16.

Кран 25 служит для выпуска воздуха из насоса 17, а 
фильтр-сапун 22 — для выравнивания давления воздуха в гид
робаке 20 с давлением окружающей среды. Вместимость бака 
1600 л. В баке расположен поплавковый уровнемер 21.

Для включения станции необходимо нажать кнопку «Пуск» 
и удерживать ее в нажатом состоянии 2—3 с. Этого времени 
достаточно для создания давления подпитки более 0,3 МПа и 
достижения давления в гидромагистрали более 2—4 МПа. При 
этом размыкается контакт нижнего давления манометра 8, 
давление в станции медленно нарастает до верхнего предела, 
а сама станция работает автоматически.

Как упоминалось выше, большинство очистных комбайнов 
имеет гидравлическую систему перемещения. Существует нес
колько типов принципиально разных механизмов подачи 
(1Г405, Урал 37 и др.). Считается, что наиболее перспективны
ми из них являются механизмы подачи комбайнов типа РКУ 
[12]', обладающие рядом преимуществ: бесценная цевочная си
стема с двумя механизмами подачи и тормозная система, обес
печивающая работу комбайна на наклонных пластах без пред
охранительной лебедки. Гидравлический механизм подачи по
зволяет плавно, бесступенчато регулировать скорость переме
щения комбайна в широком диапазоне, надежно удерживать 
комбайн от сполз^ция по корейерному ставу на наклонных
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пластах, управлять комбайном как автоматически, так и вруч
ную. Основной насос данной системы снабжен нуль-установите- 
лем, а сама система обладает надежной защитой, оснащена 
устройствами охлаждения и очистки рабочей жидкости.

Рассмотрим гидравлическую схему комбайна РКУ (рис. 16.5, 
показана часть схемы).

Аксиально-поршневой насос 1 типа РНАС (номинальные 
значения параметров — 32 , МПа, 178 л/мин, 1480 мин~', 
102 кВт) работает в замкнутой системе циркуляции с двумя 
параллельно включенными аксиально-поршневыми гидромото-
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рами /5. Каждый гйДромотор через систему зубчатых передач 
приводит во вращение цевочное колесо, находящееся в зацеп
лении с цевочной рейкой, смонтированной на раме конвейера. 
Применение двух одинаковых механизмов подачи, расположен
ных по краям корпуса комбайна, повышает надежность его 
работы. Комбайн может перемещаться и при одном действую

щем механизме подачи.
Механизмы подачи снабжены тормозными системами, пред

назначенными для удержания комбайна от сползания по кон
вейерному ставу при нормальной работе и в аварийных ситуа
циях. Тормозная система каждого механизма продублирована 
и состоит из двух гидрозамков 12 и двух фрикционных муфт 
15 Гидрозамки включены таким образом, что при любом на-

Ж
 явлении потока рабочей жидкости в линии гидропередачи 
ин из них работает в качестве обратного клапана, а дру

гой— в качестве гидрозамка. При выключении насоса 1, чрез
мерном падении давления в гидроприводе, уменьшении перепа
да давления на гидромоторе 13 оба гидрозамка срабатывают 
и затормаживают ротор гидромотора.

При нормальной работе комбайна из гидролинии подпитки
11 насоса 1 подводится давление к гидроцилиндрам 16. Это 
давление сжимает пружины в гидроцилиндрах и тем самым 
растормаживает фрикционные муфты 15. При снятии давления 
в гидролинии 11 пружины гидроцилиндров разжимаются и за
тормаживают фрикционные муфты 15. Передача тормозного 
момента от фрикционных муфт к цевочным колесам осуществ
ляется через роторы гидромоторов 13. Указанное торможение 
можно осуществить и вручную с помощью механизмов 14.

Подпитка основного насоса 1 рабочей жидкостью осуществ
ляется от шестеренного насоса (на рисунке не показан) через 
гидролинию 5 и один из обратных клапанов 7, а именно, тот, 
который во время подпитки соединен со всасывающей гйдроли- 
нией. Обратный клапан 7, подключенный к напорной гидроли- 

I НИИ, закрыт в результате высокого давления создаваемого на

сосом 1.
Перед поступлением в гидропередачу из подпитки масло 

предварительно фильтруется и охлаждается. Отвод масла из 
гидропередачи для охлаждения и очистки осуществляется из 
всасывающей гидролинии через распределитель 8. Подключе
ние распределителя к всасывающей гидролинии осуществляется 
автоматически под действием давления в нагнетательной гид
ролинии. Слив масла из гидрораспределителя происходит через 
подпорный клапан 9 (давление подпора 1 МПа). Этот клапан 
гидролинией 10 соединен также с системой управления насо
сом /.

Защита гидропередачи от перегрузок (недопустимого дав
ления) осуществляется предохранительным клапаном непрямо-
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го действия 3 (давление настройки 22,5 МПа), а подключение 
клапана 3 к напорной гидролинии--одним из обратных кла- 
пзнов

предохранительный клапан ^  настроен на меньшее давле
ние, чем клапан 3, и, по существу, выполняет функцию оеле 
давления, так как при срабатывании он не сбрасывает жид-

^ ® 1'ИДРОлинию управления
& насосом I. При этом подача последнего автоматически сни
жается. Таким образом, клапан 3 открывается только в том 
случае, когда срабатывание клапана 4 не приводит по какой- 
либо причине к уменьшению давления в гидропередаче. Регули
ровать подачу насоса 1 можно и вручную.

нуль-установителем, который при каждой 
остановке насоса автоматически возвращает систему его регу- 

исходное состояние, соответствующее нулевой по- 
образом, всякии последующий пуск насоса осу

ществляется с нулевой подачи, т. е. вхолостую.

16.5. Техника безопасности

1? гидроприводов с высоким давлением (более
МПа) необходимо создать безопасные условия для обслу

живающего персонала от поражения струей жидк^ти. £ я  
этого ограждают кожухом все участки гидролиний которые не 
заключены в общий корпус машины. При обнаружении вГеш^ 
них утечек жидкости немедленно останавливают насос и устра
няют утечки. При высоком давлении в гидросистеме к ат ^оп !

устранения утечек подтягивать соеди^- 
ния трубопроводов, штуцеры и т. д.

Гибкие рукава и шланги не должны перекручиваться в ппп- 
цессе эксплуатации. Контролировать их с к р у ч Е и е

„ Т Г т “ ,?  параметргв (диаметр? давле-
ние и т. Д.), наносимым заводами-изготовителями Пои обнапу 
жении местных вздутий наружного покрова Га рукавах и 
шлангах или при появлении хотя бы небольших утечек повоеж- 
денные участки немедленно заменяют новыми ^

эксплуатировать гидропривод высокого давле- 
манометра или при его неиспра^ости. На шкале или 

корпусе манометра должна быть нанесена красная метка со-

то^е  КоГпп". «"«больн1ему допустимому давлениГв ’этой 
очке. Контроль за давлением в гидромагистпали кпрпрй пг>

Е о Т с т а ^ и и  Т н Г Г  ""^иометру, установленному на на- 
нции, а на местах — по индикатору давления

Следует периодически проверять работу поедохоани^еякнкт^
клапанов. В случае отклонения д а в л ^ и Г с р а б ^ н и Г к л а п “ ^

Гене^ Должен"бы?ь за
менен новым. Запрещается настраивать клапаны 9 шахтных



условиях. Настройка их доЛйкна производиться только на спе
циальных стендах.

Гидроприводы с гидроаккумуляторами должны иметь уст
ройства для отключения от гидросистемы. Гидропневмоаккуму
ляторы, работающие при давлении свыше 1,6 МПа, следует 
заряжать нейтральным газом.

Шум, возникающий при работе насосных агрегатов с уста
новленной мощностью до .12,5 кВт, не должен превышать уро
вень звуковой мощности 75—95 дБ при частоте 63—8000 Гц, а 
с установленной мощностью свыше 12,5 кВт — 85— 100 дБ при 
тех же частотах.

Если гидропневмопривод может работать в полуавтомати
ческом или автоматическом режиме, то на пульте управления 
должно быть предусмотрено устройство для переключения при
вода на ручное управление в наладочном режиме и соответст
вующая сигнализация об этом.

При соблюдении необходимых мер предосторожности от 
поражения высоконапорными струями работа с нефтяными ма
слами и другими жидкостями гидроприводов безопасна. Одна
ко, при длительной работе с маслами необходимо пользоваться 
зукавицами или применять защитные мази, пасты для рук. 
Закрытие тары с маслом нельзя производить инструментами, 
издающими при ударе искрообразование. После окончания ра
боты с маслами необходимо вымыть руки теплой водой с мы
лом.

При загорании масел допускаются все средства тушения, 
кроме воды, поэтому в местах хранения масел и расположения 
насосных станций необходимо иметь огнетушители, ящики с 
песком и лопаты. Промасленную ветошь следует складывать в 
металлические ящики с крышками, которые необходимо систе
матически освобождать от использованной ветоши.

Предельно допустимая концентрация масляного тумана в 
воздушной среде составляет 5 мг/м^, предельно допустимая 
концентрация паров углеводородов масла в воздухе — 300 мг/м®.

Весьма опасны ожоги рабочей жидкостью. По этой причине 
категорически запрещается заменять плавкие защитные пробки 
в гидромуфтах неплавкими заглушками. Несоблюдение этого 
требования может привести к ожогам даже при соприкоснове
нии с кожухом гидромуфты, а иногда и к возникновению по
жара.

Все вращающиеся и быстродвижущиеся элементы гидро- 
пневмоприводов вне корпуса машины должны быть закрыты ко
жухами или, в крайнем случае, иметь ограждения.

Корпуса электродвигателей и их пусковую аппаратуру не
обходимо заземлять. Заземление должна иметь и шахтная 
пневматическая сеть, которая может попасть под напряжение 
при соприкосновении с оголенными кабелями, контактным про-
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и т. д. Шахтная пневматическая сеть должна иметь та
кую коммутацию, чтобы ее можно было использовать для до
ставки воды при тушении пожаров.

При снятии нагрузки пневмодвигатель может развить не
допустимо большие обороты. В целях предупреждения «разно
са» такие пневмодвигатели снабжаются регулятором скорости 
(см. 15.3, 15.4).

Для снижения аэродинамического шума на пневмодвигате
лях необходимо устанавливать соответствующие глушители, 
конструкции которых должны быть рассчитаны также на улав
ливание попавшего в воздух масла.

Вопросы для самопроверки

1. Почему ухудшаются характеристики гидропривода при попадании 
воздуха в рабочую жидкость?

2. По каким параметрам рекомендуется контролировать загрузку гид
ропневмопривода? Почему?

3. К каким последствиям приводит перегрев рабочей жидкости гидро
привода?

4. Перечислите возможные способы увеличения пускового момента (уси
лия) гидродвигателя.

5. Дайте определение системы управления. Приведите примеры таких 
систем.

6. Какими величинами в общем случае характеризуется система управ
ления?

7. Дайте определение устойчивости объекта. Приведите пример.
8. В чем отличие структурной и функциональной схем управления?
9. В чем отличие замкнутой и разомкнутой систем управления? При

ведите примеры той и другой системы.
10. Начертите и объясните функциональную схему регулятора.
11. Перечислите и объясните показатели качества регулятора.
12. Дайте определение обратной связи для регулятора.
13. Начертите и объясните схему регулятора с золотниковым гидроуси

лителем.
14. Сравните между собой регуляторы с золотниковым, дроссельным и 

струйным гидроусилителями.
15. Перечислите основные элементы насосной станций СНТ-32.
16. Как осуществляется разгрузка насоса высокого давления в стан

ции СНТ-32?
17. Объясните по гидравлической схеме механизма подачи комбайна 

РКУ принцип действия гидравлических тормозов.
18. Почему запрещается тушение загоревшегося масла водой?
19. Почему запрещается устранять утечки в элементах гидропривода 

при наличии в нем высокого давления?
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П РИ Л О Ж ЕН И Я

П р и л о ж е н и е  1. Физические свойства жидкостей [при »»=101,3 кПа 
(В=7в0 мм рт. ст.) и Г=293 К (<=20 “С)]

Жидкость

Вязкость Коэффициент

R- 
•Л S I

“ 92

I

С

! uea

в t>
S.,

gs*

Вода
Этиловый спирт
Ртуть
Глицерин
Керосин
Воздух
Метан

998,2 
790 

13 546 
1260 
820 
1,2 

0,668

1
1,2
1,54
1059
2,05
0,0179
0,0111

1,006
1,52
0,114
870
2,5

14,9
16,6

0,2
1.1
0,18
0,49
0,96

0,49
0,78
0,039
0,25
0,77

72.3
22.3 

491
63.4 
26.1

П р и м е ч а н и я .  1. Значения р. ц и V для воздуха и метана приведены при отно
сительной влажности ф=0.5. 2. Для технических расчетов допускается принимать плот
ность воды рз=1000 кг/м®, плотность ртути Рр^=иб00 кг/м*.

П р и л о ж е н и е  2. Физические характеристики рабочих жидкостей (масел), 
применяемых в гидроприводах

Кинематиче
Температура, °С

Масло
ская вяз
кость при

м7с
вспышки 
(не ниже)

застывания 
(не выше)

Плотность,
кг/м»

Индустриальное 
(ГОСТ 20799--75): 

И-12А 10— 14 165 —30 880

ш ш 17—23 885

И-25А 24--27
ОЛА

И-ЗОА 28--33 190
—1о о90

И-40А 35—45 200 895
И-50А

АМГ-Ю
(ГОСТ 6794--75) 

Трансформаторное 
(ГОСТ 982—80) 
Веретенное АУ

47—55
10

300
92

—20
—70

910
850

9,6

12— 14

135

163

«.45

884

888—896
Турбинное:

22 20—23 — 15
30 28-.32

дои

— 10
900

46 44®™48 195



п р и л о ж е н и е  3. Обозначение фиэ№ее№ величин н их ёдннщ

Наименование Обозначение (русское) единицы
Соотношение с едн- 
цицей, не входящей 

в СИвеличины единицы СИ
си  и крат
ных от нее не входящей в СИ

Давление паскаль Па кгс1ы̂ 9,806 65 Па
кгс/см“=ат 9,806 65-10« Па
мм вод. ст.= 9,806 65 Па
=  10“ ’ М БОД. ст.
мм рт. ст.=Торр 133,322 Па
бар МО» Па
атм 1.013 25 Па

Вязкость:
динамиче паскаль-се П а с кгс-с/м^ 9.806 25 Па-с
ская кунда дин-с/см*= 0,1 Па-с

=  П (пуаз)*
сП (сантипуаз)* 10~® Па-с=

кинемати квадратный шУс =  1 мПа с
ческая метр в се

кунду

йм’/с Ст (стокс)* Ю-» мУс
мм*/с сСт (сантистокс)* 10-« иУс

• Наименование единицы, не входящей в СИ.



П р и л о ж е н и е  4. Виды и коэффициенты местных сопротивлений 
(при квадратичном законе сопротивлений)

У

л « “?!?* -

С торцовой 
^стенкой (Л) ■

\

а

ЁиХГ
\\

<Л1
ч . ' . .

\
,5

0 30 1

т

БО й0 12:0в(.1гоад'

З.Вмезапное расширение;■шг
4. Внезапное сужение; 

Плавное расширение:

V♦ 0,0 

1  1 NNк
\ 1 - « .—  

е»---------- ■& 0,2 \
1

Л
Х^Ч*Кгр / ,

в.Плавное сужение:
Г

JL-

1

<̂|оа

г

'<42!
11
11

30 40«,ф.;ц,е
(3«*мен«е »“ епределлете* ка« ^  щ



Ирв9влж»Ш »^ил@тии»4

7. Колено

5 _ _ _

кйГн

А

8. Отвод 

______

<̂4
(при й / й >0,0005)

9. Тройники : ^
«-разделение й>-слияние 

потока ПОТОКО& 1*2

5 1 Е °б Ж ^С 1

Чют.б 
где

Симдечсы:С П̂ОТОК о бо- .1 
боковом отверстии;

“7Р -,транзитмый поток»
<0. Клапаны:.

12 -Л

60 90 120 ©.грааде

И _ _

Чо
__ .1
...7.

“

и/^ШШТТГ!
а-тарельчатый ^-конусныйс 5-конусный г-шаровой 

конусообраз- с плоской с шаровой 
ной опорной нижней опорной
поверхностью поверхностью поверхность»®

0100,12 0.14 0.16 Шв 0,20 0^2 0,1* ЬН

И. Клапан 
дроссельный

<2.-Кран  ̂
пробочный

(2,

1 1ПГ?

/ ю
/

/ ю/ /
/у

б
<0 20Дфвд^30 40 50дград^

317



ПроВолтенив прилвжения 4

5̂ Вентили: 
а -с та н д а р тн ы й

б-прямоточный

§■",«0683“

г - . р е й "

^5
4
3

2

<,0

0,5
0,4
0,3

б ' '

В

\
ч

О 50 100 150 200 2504мм
14 З адвиж ка  „Л удл о“  .'5.06ратный клапан 16. Приемное устройство

. (сетка с обратным клапаном]

I  е  д

318



п р и л о ж е н и е  5. Обобщенные параметры для расчета неновых стальных 
бесшовных горячекатаных и электросварных прямошовных 
водопроводных труб (при квадратичном законе сопротивления 

и 1,2 м/с)

Размеры трубы, мм Обобщенные параи1етры

-«У S ^ви "Р

Коэффици
ент Дарси 

Л-10<
К*-10*. 
мв/с2

^дл*
С2/М®

Л„.с2/м5

2,5 65 64 479 0,272 3690 4925

50 70 3 64 63 481 0,249 4010 5245

3,5 63 62 484 0,229 4360 5590

ч 83 82 445 1,01 991 1830

75 89 3 5 82 81 446 0,945 1060 1920

4 81 80 448 0,885 ИЗО 2020

3 5 114 113 404 5,52 181 507

100 121 4 5 112 111 406 5,02 199 544

5,5 110 109 408 4,56 219 585

Й 5 133 132 336 12,6 79,5 272

125 140 5 130 129 388 11,1 89,7 298

7 126 125 392 9.4 106,0 338

4 160 159 365 33,7 29,6 129

150 168 6 156 155 367 29,5 33,9 143

8 152 151 370 25,7 39,0 159

5 209 208 336 140 7,14 44,1

200 219 7 205 204 338 126 7,91 47,7

10 199 198 341 108 9,27 53,8

6 261 260 315 457 2,19 18,1

250 273 8 257 256 316 421 2,37 19,2

И 251 250 318 371 2,69 21,2

7 311 310 298 1 160 0,861 8,95

300 325 10 305 304 300 1 050 0,955 9,67

14 297 296 303 909 1,1 10,76

7 363 362 285 2 640 0,379 4,81

350 377 И 355 354 287 2 350 0,426 5,26

15 347 346 289 2 080 0,481 5,76

8 410 409 275 5 040 0,198 2,95

400 426 12 402 401 276 4 540 0,22 3,2

18 390 389 279 3 870 0,259 3,61

П р и м е ч а н и я .  1. X, К*, Д„ вычислены по формулам Шевелева для рас

четных диаметров dj,=:d„-2d-l’=d^„—í. 2. При скорости потока и<1,2 м/с приведенные 

в таблице X н Лд^ необходимо умножить, а К® разделить на поправочный коэффици

ент k¡:
а м/с 1.1 1.0 0,9 0,8 0,7 0,6 0.5 0.4 0,3 0,2

1 ;  ; . , Ь О Н  l.OS? 1.043 ь о е г  1.08S 1 .U 4  í . is g  1.204 1,2S1 1.408

3J9



Пралвжённе 6. 
и пневматических сете:

Графичесше обозначения элементов гидравлических

Графвчеатеобозетеше

елиж

е щтеттт^ачЫ е

шр1̂я1р|̂ык
в(

£Д
тпт

рвутруат̂ едцт
ттш е иш ти то а

¡рмны! с лпиым упрзыв •

рдкны! е пгрштпееюш 
Птютш

«вхв̂еммтрткпн

Шрннтт

ЛвГММй!

бФ
Офф' 

N 00

а д

- ш -

Суммлгервотиа

Фияьтр

Твад*«

югрсше»

ГилрВал:
ошрыпмпиапюсфгршш
«аышен

шрышмелавлешен;

. шжеашжферного 

»мушор

Кшиешрегвш»»»

-Е

ФФФ
I_______I

С = 5

1Ц З0
д
аа
ОФ

т



АЛФАВИТНЫЙ УКАЗАТЕЛЬ

Активный диаметр 251 

Аппарат теплообменный 218 

Аксиомы теории размерностей 70

Баланс мощности гидрепередачи 155

Вискозиметр 13 

Вихревая линия 44 

~  нить-шнур 44 

л Вихрь 43 

Водослив 137 

Воздухосборник 270 

Высота всасывания вакуумметриче- 

ская 184
---- геометрическая 106, 107, 182

■--- допустимая 184

~  — нагнетания геометрическая 

106

Вязкость жидкости 12, 82

— динамическая 13, 79

— кинематическая 13

— турбулентная 91

— условная 14

Гидравлическая крупность 142, 145 

Гидравлический удар 126, 167

— уклон 65 

Гидроаккумулятор 219 

Гидроаппарат 149, 194, 238 

Гидроаппаратура направляющая 194

~  регулирующая 194 

Гидробак 218, 238 

Гидродвигатель 151, 237 

—■ поворотный 160 

Гидродинамика 52 

Гидроемкость 149, 218 

Гидрозамок 201, 202 

Гидроимпульсатор 127 

Гидролиния 149, 219, 220 

Гидромашина 151 

винтовая 160

2|,̂ 643

— гидродинамическая 153

— объемная 153

— многократного действия 161

— однократного действия 161

— пластинчатая 160

— поршневая 159

— роторная 160

— шестеренная 160, 174

—■ циклического действия 161 

Гидромотор 160, 189, 237 

Гидромуфта 244, 252

— предохранительная 260, 262 

нерегулируемая 260, 261

— регулируемая 260 

Гидроочиститель 215 

Гидропередача 149

— гидродинамическая 154 

~  объемная 154

Гидропривод 222, 291

— аккумуляторный 148

— магистральный 148 

-- насосный 148

Гидростатика 16 

Гидротрансформатор 243 

Гидроусилитель 299, 301, 302 

Гидроцилиндр 160, 190, 191, 237 

Гладкость относительная 92 

Глушитель шума 270 

Градус условной вязкости 14 

График подачи 167

Давление абсолютное 23 

-- гидромотора 187 

~  динамическое 67

— избыточное 24, 185

~  манометрическое 24, 31, 185

— насоса 162 

Делитель потока 213, 214 

Депрессия естественной тяги 30 

Двигатель реактивный 283 

Движение вихревое 43
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~  брйщательное 4й 

ламинарное 88

— неравномерное 45

•— неустановившееся 42, 121

— плавноизменяющееся 45
— поступательное 42 

~  равномерное 45, 119

— турбулентное 88

— установившееся 41, 79, 247 

~  фрикционное безнапорное 86

Диаграмма индикаторная 274, 277 
Диаметр активный 251, 266 

Диапазон регулирования 224 

Длина эквивалентная 100 

Дроссель 210, 224

— втулочный 210 

~  игольчатый 210
— щелевой 210

Естественная тяга 29

Жидкость 7

— газообразная 7

— идеальная 52, 53

— капельная 7

— рабочая 156, 238, 293

Запас кавитационный 183 

Запирание жидкости 160 

Закон сохранения энергии 60 
Золотник 195

— напорный 201

Интенсивность вихря 45

Кавитация 11, 254 ;

Камера рабочая 158

Капиллярность 11
Клапан быстрого выхлопа 288

— выдержки времени 203

— логический 202

— непрямого действия 207
— обратный 200, 306 

~  переливной 207, 208

— поддерживающий 201
— предохранительный 127, 203 204 
295

~  разгрузочный 306

— редукционный 208 

Колесо рабочее 242, 245, 252 

Колпак воздушный 168 

Компрессор 268 

Кондиционер 149, 215 

Коэффициент Дарси 75

— Кориолиса 64, 81

— местного сопротивления 98 

" •  момента 252, 255

— мощности 252, 255

— наполнения 275

~  неравномерности подачи 168
— полезного действия 155 

 гидравлический 162

— ~  — механический 162, 188 

- г объемный 232

— — — полный 188

— расхода отверстия 130, 137 

 дросселя 211

— скорости 61, 130 

сопротивления 142, 143

— трансформации момента 156, 253

— циркуляции 250 

~  Щези 75, 96

Кран 195, 307 

Критерии подобия 72

Линия тока 43 

Лопатка колеса 242, 252

Метод Лагранжа 39 

~  Эйлера 40 

•— подобия 266 

Момент 

247
количества движения 246,

— пусковой 282, 294

Мощность входная 162, 187, 192, 235 
~  выходная 162, 187

— полезная 154

— потока 65

— потребляемая 155

Напор 60

— геометрический 60, 152 

—• гидромашины 154

— относительный 250, 251



— пс»;^ный 60, 10б, 107, 152
— пьезометрический 60, 152

— скоростной 60, 64, 152

— статический 60, 249 

Насадки 134, 135, 284 

Насос 151, 166, 168, 178, 238

~  гидродинамический 153

— объемный 153

Облитерация 84, 87, 199 

Объект управления 296, 298 

Объем вредный 164, 180
— рабочий 161, 166, 170, 172, 173, 

176, 187
Отверстие в стейке большое 136

— затопленное 131

1 -  малое 128, 129, 132

— эквивалентное 131

Параметр регулирования 161 

Параметры обобщенные 104 

Передача гидродинамическая 242, 

244
Периметр смачивания 47 

•— смоченный 210 

Плотность 8
— относительная 8 

Плоскость сравнения 56, 68, 152 

Пневмоаккумулятор 270 

Пневмоарматура направляющая 288

— регулирующая 288 

Пневмодвигатель активный 283

— объемный 269, 274

— турбинный 269 

Пневмопривод 268

' ~  компрессорный 268 

Пневмосеть 280

Поверхность равного давления 21 

свободная 21 

Подача насоса 161, 167, 171, 176, 180 

Подобие геометрическое 72, 249

— динамическое 72, 249

— кинематическое 72, 249

— потоков 

Подпор 182

ГЦодслой ламинарный 90j 91, 93

Показатели технические гйдрбмбтйра 
187

----гидромуфты 252

---- гидроцилиндра 191, 192

--- - насоса 161, 162, 163, 250

----- пневмодвигателя 280, 281

Полость поршневая 150, 159

— рабочая 254
— штоковая 150, 159 

Порог гидромуфты 259
Потери мощности гидравлические 154, 

162
— — механические 154, 162

— объемные 154

— — суммарные 233

— напора 62, 65, 74, 85, 99. 123. 

139, 245
-----в местных сопротивлениях

74, 78

----по длине 74, 82, 178

Поток безнапорный 46

— напорный 46

~  турбулентный 90 

Процесс адиабатный 57, 271 

~  изотермический 57, 271 

Пульсация скорости 89 

Пьезометр 60

Радиус гидравлический 47, 77 

Распределение жидкости 160, 166 

Распределитель дросселирующий 212

— золотниврвый 199

— клапанный 200

— крановый 195, 197, 307 

Растворимость 10

Расход 47, 48
— воздуха удельный 281, 285

— гидромотора 187

— гидроцилиндра 191

— массовый 48

— объемный 48, 284

— пневмодвигателя 275, 277

— путевой 115

— транзитный 116

— эквивалентный 116 

Реактор 244

323



Регулятор 282, 2$9, 301, 302
— давления 203

~  непрямого действия 194

— прямого действия 194

— расхода 211, 212

Режим гидромотора рабочий 233, 287 

~  гидромуфты рабочий 264, 265

— движения ламинарный 77, 78, 

142

— — турбулентный 77, 143

— насоса рабочий 179 

Реле давления 307

— пневматическое 290

Тело давления 34, 36 

Теорема Вариньона 32 

Тормоз гидравлический 254 

Трубка вихревая 44

— Пито 60

— Пито-Прандтля 61

— тока 43

— черпательная 260 

Трубопровод длинный 103

— короткий 103 

—• простой 102

— сложный 103 

Турбина 242

Сечение живое 46

— меридиональное 249 

Сжимаемость жидкостей 9 
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МОСКОВСКИЙ ГОРНЫЙ ИНСТИТУТ
ОБЪЯВЛЯЕТ ПРИЕМ СТУДЕНТОВ 

ПО СПЕЦИАЛЬНОСТЯМ

•  Маркшейдерское дело, подземная разработка месторожде
ний полезных ископаемых;
•  обогащение полезных ископаемых;
•  шахтное и подземное строительство;
•  открытьге работы;
•  физические процессы горного производства;
•  экономика и управление в отраслях горной промышленности 
и геологии;
•  горные машины и оборудование;
•  электропривод и автоматизация промышленных установок и 
технологических комплексов;
•  электроснабжение горных предприятий;
•  технология машиностроения;
•  автоматика и управление в технических системах;
•  автоматизированные системы обработки информации « уп
равления;
•  системы автоматизированного проектирования; 

организация производства (вечерняя форма на базе среднего
образования).

При институте работают платные вечерние 
и заочные подготовительные курсы, 

подготовительное отделение 
с дневной и вечерней формой обучения.

Дополнительные справки можно получить 
в приемной комиссии.

Правила приема в МГИ — общие для всех 
технических вузов.

Адрес: 117049, Москва, Ленинский пр., 6. Тел. 2369510



ВНИМАНИЮ СПЕЦИАЛИСТОВ!

Днепропетровский 
ордена Трудового Красного Знамени

горный институт им. Артема

ПЕРЕНОСНАЯ ПНЕВМАТИЧЕСКАЯ ЗАКЛАДОЧНАЯ 
ПЕРЕМЫЧКА

Предназначена для изоляции закладываемых камер от рабочих 
выработок. Заменяет стационарные одноразового использова
ния бетонные и деревянные перемычки. Повышает производи
тельность их воздействия примерно в четыре раза, исключает 
расход дефицитных материалов (леса, бетона), обеспечивает не
прерывность ведения закладочных работ.

Техническая характеристика

Размер перекрываемой выработки, м^, не более 
Допустимое давление жидкой закладки на перемычку
МПа, не б о л е е ............................ .......
Рабочее давление сжатого воздуха в мягких оболоч
ках, МПа .........................................................................
Габариты мягкой оболочки, м : ............................

диаметр . . . . . . .  . . . .
длина . , . . ......................................... .......

Масса одной оболочки, к г ........................................

10

0,15

0,2

0,6
2,5
23

Отечественных и зарубежных аналогов нет.
Область применения — подземные рудники Минцветмета и Мин- 
чермета СССР, добывающие руду системами разработки с твер
деющей закладкой. Приемочные испытания проведены на 
подземном руднике Гайского ГОКа (Оренбургская область). 
Принята к серийному производству с 1989 года. Стоимость од
ного образца — 5 тыс. руб. с учетом экспериментального про
изводства. Расчетный экономический эффект— 1500 руб. в год 
на перемычку. Изготовитель ■— Уфимский завод резино-техни- 
чвских изделий им. Фрунзе.
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dpAéHo Трудового Красного Знамени 
горный институт им. Артема

МАГНИТНАЯ ГИДРОСЕПАРАЦИЯ — НОВЫЙ СПОСОБ 
ОБОГАЩЕНИЯ ТОНКОИЗМЕЛЬЧЕННЫХ 

ЖЕЛЕЗНЫХ РУД

Способ магнитной гидросепарации (МГС) осуществляется в слое магнетито- 
вой суспензии, помещенной в щелевые магнитные системы одноименной 
пол?:рности. Реализуется в магнитных классификаторах, а также в существую
щих на обогатительных фабриках дешламаторах, в ваннах которых устанав
ливаются специальные обечайки для подачи в них исходного питания и 
однополярные магнитные системы, где в качестве разделяющей среды 
используется магнетитовая суспензия текущего производства секций обога
тительной фабрики.

Дешламатбры в режиме магнитной гидросепарации работают на секции № 6 
О Ф -2 Полтавского ГОКа, а магнитные классификаторы— на секциях № 6, 
7 ОФ-1 этого ГОКа, где их используют в операциях доводки конечного кон
центрата магнитной сепарации, что дало значительный экономический эф
фект.

Испытания схемы с применением МГС показали, что дешламаторы, работаю
щие в режиме магнитной гидросепарации в сочетании с магнитными класси
фикаторами, позволяют уменьшить число стадий магнитной сепарации в схе
мах обогатительных фабрик и расширить в 2 раза фронт дешламации без 
реконструкции секций. При этом существенно уменьшаются потери металла 
с отходами обогащения и на 1— 1,5% увеличивается против достигнутого 
уровень качества концентрата, а следовательно и значительно (до 8— 10%) 
возрастает извлечение металла в концентрат.

В настоящее время отрабатывается технология обогащения смешанных 
и окисленных железных руд с применением магнитной гидросепарации, в ос
нову которой положен способ изменения магнитной восприимчивости желе
зорудных минералов, путем наведения поверхностной ферромагнитной вос
приимчивости на тонких частицах слабомагнитных оксидов железа.

На секциях обогатительных фабрик № 1 и № 2 Полтавского ГОКа техно
логия МГС внедрена в промышленное производство и находится в настоя
щее время в постоянной эксплуатации.

Способ магнитной гидросепарации и устройства для его реализации за
щищены 14-ю авторскими свидетельствами СССР.




