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Вступ

Враховуючи наявність значних переваг гідроприводу і, в деякій мірі, пневмоприводу перед електромеханічним приводом, він знайшов широке застосування в металургії. Це пояснюється значним спрощенням конструкції, високою енергетичною напруженістю, особливо в гідроприводах, простотою управління і регулювання швидкості робочих органів, легкістю гальмування.

Особливо часто використовується привод поступальної дії: гідроциліндри, плунжери і пневмоциліндри. Наприклад, механізми підйому і повороту склепіння електродугових печей для випуску сталі, врівноваження валків прокатних станів і засоби проти вигинання валків; моталки і розмотувачі. 

Значне використання даних приводів визначається і в допоміжному обладнанні: гідравлічних гальмах мостових кранів, приводах скіпових лебідок доменних печей; толкачах печей нагрівання злитків, механізмах закріплення вагонів у вагоноопрокидувачах та ін.

Для розробки і проектування нових конструкцій механізмів з використанням гідро- та пневмоприводів, вдосконалення діючих схем необхідне детальне вивчення не тільки теорії приводу, але і базових основ гідравліки: статики і динаміки рухливої рідині, її властивостей. Необхідно враховувати дію основних законів гідравліки: Архімеда, Паскаля, Бернуллі, нерозривності потоку, загального гідростатичного закону та ін.

В першому розділі посібника розглянуті основні закони та поняття з гідравліки, наведені приклади розрахунків трубопроводів. В другому та третьому розділах детально розглянуті гідравлічний та пневмопривод  механізмів і машин, приведені основні розрахунки. Лабораторний практикум, що міститься в даному посібнику, дозволить студентам на практиці перевірити гідравлічні закони та зробити висновки.

1 Гідравліка. Основні закони і поняття

Гідравліка – це прикладна технічна наука, яка вивчає закони рівноваги та руху рідин, а також методи застосування цих законів в різноманітних областях інженерної практики.


Як в класичній механіці в гідравліці можна виділити загально прийняті складові частини: гідростатику, яка вивчає закони рівноваги рідини, кінематику, яка описує основні елементи рідини, що рухається, та гідродинаміку, що вивчає основні закони руху рідини та розкриває причини її руху.


Основними напрямами практичного застосування гідравліки можна вважати:

- гідротехнічні споруди;

- перекачування, транспортування рідин, водопостачання;

- плавання тіл в рідині та обтікання тіл рідиною;

- системи змащування машин та обладнання;

- застосування енергії рідини в якості одного з видів приводів машин і механізмів та в системах автоматичного управління приводами машин і роботів.

Гідравліка як наука базується на понятті основних законів гідростатики.

Закон Архімеда: тіло, занурене (повністю або частково) в рідину, зазнає з боку рідини сумарний тиск, що направлений знизу до гори, який дорівнює вазі рідини в об’ємі зануреної частини тіла.


Загальний гідростатичний закон: повний (абсолютний) тиск у будь-якій точці спочиваючої рідини дорівнює зовнішньому тиску, складеному з тиском стовпа рідини висотою 
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.


Закон Паскаля: тиск на вільну поверхню передається в усі точки спочиваючої рідини без змін. 


Слідство із закону Паскаля: на будь-якій горизонтальній площині, що перетинає розглянутий спочиваючий об'єм однорідної рідини або газу, тиск постійний.

Гідравліку можна вважати базовою теоретичною дисципліною, в якій досліджуються процеси, що супроводжують роботу гідравлічних машин та гідроприводів.

1.1  Тиск і його види

Тиск  –  величина скалярна і є силою поділеною на площу. Одини​ця виміру тиску в системі СІ - Н/м2 , Па (Паскаль). Часто користую​ться одиницею МПа = 106 Па. Одиниці, які допускалися раніше: мілі​метр ртутного стовпчика (мм.рт.ст.); метр водяного стовпчика (м. вод.ст); фізична атмосфера (атм ), яка відповідає 760мм.рт.ст; технічна атмосфе​ра (ат) - 1 кгс/см2 .

Співвідношення між одиницями тиску:

1 ат                   = 98,0665 кПа;       
1 м. вод. ст      = 9,80665 кПа;        

1 мм. рт. ст     = 133,3234 Па;       

І атм                = 101,325 кПа.       

При розрахунках гідравлічних і пневматичних систем  найчасті​ше використовуються такі назви тиску: атмосферний (барометричний), манометричний (надлишковий); вакуумметричний; абсолютний. Розгляне​мо їх взаємодію по відношенню до основного рівняння гідростатики:

            р = р0 + ρ·q·h,
                                   (1.1)

де     р  -  абсолютний тиск у точці, що перебуває всередині рідини, Па;

       р0 - тиск газоподібного середовища на вільну поверхню рідини, Па;

       ρ
- густина рідини, кг/м3;

       q 
- прискорення вільного падіння, м/с2;

      h 
- висота стовпчика рідини, м.

Якщо абсолютний тиск (при р0 =  pб , де рб - барометричний тиск) більший за барометричний, то їх різницю називають манометри​чним тиском (рман); тобто манометричний тиск є надлишком  тиску у даній точці над барометричним. Тому його називають також надлиш​ковим тиском. Якщо абсолютний тиск менший від барометричного, то їх різницю називають вакуумметричним тиском чи просто вакуумом (роз​рідженням).    

При  розрахунках  пневмо -   і гідросистем   необхідно враховувати такі положення:

1. У замкненій ємкості,  що з'єднана   з лінією нагнітання, тиск  у відповідності з законом Паскаля, діє у всі боки з однаковою  величиною (рис.1.1,а).


2. У замкненій ємкості з декількома поршнями (плунжером) (рис.1.1,б) на всі поршні (плунжери) діє однаковий тиск, проте величина
зусилля на кожному поршні (плунжері) буде пропорційна його робочій площі S,  тобто F1=p·S1    , F2=p·S2   і т.д.
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Рисунок 1.1 -  Схема дії тиску рідини

3. Зусилля на поршні (плунжері) не залежить від конфігурації його   поверхні і дорівнює добутку тиску й робочої площі (рис.1.1,в).

4. Через опір у гідросистемі величина тиску в кінці магістра​лі буде завжди меншою від початкового тиску (рис.1.1,г).

5. При підвищенні тиску робочої рідини потужність гідроприводу за інших однакових умов пропорційно підвищується.

6. Тиск газу при сталій температурі пропорційний тиску молекул газу, який перебуває в даному об'ємі, тобто масі газу. Згі​дно з законом Бойля-Маріотта при сталій температурі добуток тиску газу, який міститься у замкненій посудині, і об'єму є постійна величина, тобто

p·V= Const
Звідси випливає рівняння

р1 : р2 = V2 : V1,
                                       (1.2)

де    p1  , р2     - відповідно початковий і кінцевий тиск; 

      V1 ,  V2     - відповідно початковий і кінцевий об'єми.

7. Повний тиск у будь-якому потоці складається із статичних і динамічних тисків. Відповідно до закону Бернуллі сума цих тисків зберігається. При зростанні швидкості потоку динамічна складова зростає, а статична - зменшується.

8. Величини тиску для гідросистем регламентуються ДСТУ. Зо​крема, ГОСТ 12445-80 встановлює такий ряд надлишкових тисків (МПа): 0,1; 0,16; 0,25; 0,4; 0,63; 1; 1,6; 2,5; 4; 6,3; 10; 12,5; 16; 20; 25; 32; 40; 50; 63; 80; 100; 125; 160; 200; 250.

     1.2 Властивості рідини і газів

Робочим середовищем у гідросистемах бувають різні сорти мінеральних рідин, а саме: дистилятні масла з добавкам загус​ників у вигляді твердих вуглеводів (парафін, церезин тощо) і рід​ше рідини на основі органічних і кремнійорганічних сполучень. Осо​бливо широко використовуються суміші мінеральних масел, виготовле​них із малов’язких продуктів з високов'язкими компонентами (загус​никами). Серед мінеральних масел частіше використовуються індустрі​альні (ІС-12; ІС-20; ІС-30; ІС-45; ІС-50; ІГП-Г8; ІГП-38; ІГП-49 і інші), турбінні (Т22; ТЗО; Т46; Т57) й циліндрові (ІІ; 24; 38; 52) масла. Поряд з маслами використовуються й водомасляні емульсії двох видів: "масло у воді" і "вода у маслі".
Основними показниками для оцінки якості робочої рідини є в'язкісно-температурні та антикорозійні властивості, мастильна здатність, неагресивність до ущільнюючих деталей.
Робочим середовищем у пневмоприводах частіше буває стиснене  повітря, яке виробляється компресорами.

1.2.1 Густина і питома вага 

Густина - фізична величина, яка виражає відношення маси m рідини (газу) до її об'єму V,  кг/м3 :

                                        ρ = m/V,                                                           (1.3)

Питома вага (Н/м3) може бути виражена через густину і прискорення вільного падіння  q:
                                                 γ = ρ·q,                                                         (1.4 )

Густина мінеральних масел - 830 - 940 кг/м3. Для практичних розрахунків приймають 900 кг/м3. Для точних розрахунків врахову​ють той фактор, що густина рідин і газів певною мірою залежить від температури й тиску.

1.2.2
В'язкість
В'язкість робочого середовища - це властивість чинити опір ковзанню шарів рідини, що враховується при розрахунках режимів руху рідини. Розрізняють динамічну й кінематичну в'язкості. Фізична сутні​сть полягає в тому, що при русі рідини (газу) вздовж твердої стінки швидкість її шарів в результаті гальмування потоку буде різною, внаслідок чого між шарами виникає сила тертя. Ця сила визначаєть​ся за рівнянням, яке характеризує закон рідинного тертя Ньютона:
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де F- сила рідинного тертя, Н;
S - площа поверхні стичних шарів, м2 ; 
dv/dy  - поперечний градієнт швидкості, с-1 ;      
μ - коефіцієнт пропорціональності (динамічна в'язкість),Н·с/м2  (Па·с). 

Кінематичну в'язкість ν (м2/с) визначають шляхом ділення динамічної в'язкості μ на густину, тобто

                                                  ν=μ/ρ                                  (1.6)

В'язкість, як і густина, залежить від температури й тиску. Ра​ніше її розмірністю служив пуаз (П) і кілограм-сила-секунда на ква​дратний метр (кгс·с/м2 ), а розмірністю кінематичної в'язкості - стокс (Ст) і сантистокс (сСт).

Співвідношення між одиницями в'язкості: 

І пуаз (П)    = 0,1 Па·с = 0,1 Н·с/м2;

I стокс (Ст)  = 10-4 м2/с;

I сСт             = 10-6 м2/с = 1 мм2/с.

1.2.3 Стисливість

Усі рідини, крім ідеальної, і  особливо гази змінюють свій об'​єм при зміні тиску.  Характеристикою відносної зміни об'єму є коефі​цієнт стисливості β (коефіцієнт відносного стиснення), який при умові, що стиснення підкоряється закону Гука, може бути визначений за формулою:
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де    ∆ р=р2-р1  - зміна тиску, що діє на робоче середовище, МПа;

∆ V=V0-V - зміна об'єму робочого середовища при зміні ти​ску на величину ∆ р, м3;

V0, V    - початковий об'єм робочого середовища при атмо​сферному тиску і об'єм при зміні тиску на величину ∆ р ,  м3. 

Величина, зворотна β, називається об'ємним модулем пружності робочого середовища при всебічному стисненні, МПа:   
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Величина модуля залежить від типу рідини, тиску й температури. При 20°С і атмосферному тиску модуль пружності мінеральних масел дорівнює 1350 - 1750 МПа (для розрахунків приймають Е  = 1500 МПа), води 2000 МПа, силіконової рідини - 1050 МПа. Найбільш високий мо​дуль пружності з рідин органічного походження має гліцерин: Е = 4000 МПа.

Стисливість рідини враховується при вивченні гідравлічних ударів, коливальних процесів, стійкості й точності руху, часу запізнення початку руху робочого органа. Зокрема, час запізнення початку руху гідроциліндра можна визначити за формулою, с:
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 EMBED Equation.3  [image: image7.wmf],                                                (1.9)
де  Q - кількість робочої рідини, яка надходить у порожнину гідроциліндра за одиницю часу (подача), м3/с.
В інших випадках стисливість не враховують.
Стисливість газів і, зокрема, повітря значно вища від стисливості рідин і при їх стисненні в ізотермному режимі модуль пружно​сті газу у числовому виразі дорівнює тому тиску, під яким перебу​ває газ. Тому насичення рідин нерозчинними газами може істотно знизити об'ємний модуль рідини, внаслідок 

чого підвищується податли​вість вихідної ланки гідромотора під дією зовнішнього навантажен​ня. У цьому випадку модуль рідинно-газової суміші при тиску буде:
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де   Vп=Vоп/(Vоп + Vор) -  відносний об'єм повітря;

Vоп - початковий об'єм повітря; 

Vор - початковий об'єм рідини; 

Ер  - модуль пружності рідини;

Vр = Vор/(Vор- Vоп) - відносний початковий об'єм рідини.

 Разом з тим врахувати об'єм газу у рідині практично неможливо. Тому доцільніше не допускати його проникання в гідроциліндр. Для цього необхідно дотримуватись таких умов:
· перед заправленням гідросистеми потрібно вилучити гази з рі​дини;

· у гідроциліндрах, трубопроводах і елементах гідросистеми необхідно передбачати пробки для випуску газів;

· необхідно зберігати потрібний рівень рідини у посудині;

· не допускати контакту рідини з газом, який є під надлишко​вим тиском;

· бак гідросистеми необхідно розділяти перегородкою на камери всмоктування і нагнітання;

· відвертати підсмоктування повітря в місцях з'єднання насоса і труби всмоктування.

Величину сумарного модуля, який враховує пружність стінок гідроциліндра (трубопроводу) і рідини, яка є в ньому, визначають за формулою:
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де    Ем - модуль пружності матеріалу циліндра;
dо - внутрішній діаметр циліндра (трубопроводу); 

δ - товщина стінки циліндра (трубопроводу).

1.2.4 Теплоємкість і теплопровідність
Теплоємкість характеризує кількість тепла, необхідного для нагрівання 1кг робочого середовища до 1°С. Теплоємкість мінеральних масел в діапазоні температур від 0 до 100°С складає приблизно 1,9 кДж/ кг·К , а води - 4,2 кДж/ кг·К.

Теплоємкість мінеральних масел в залежності від температури визначають за формулою, кДж/ кг·К:
                   C=(0,345+0,000886·t)(2,1-0,001·ρ15 )·4,2,                              (1.12)
де t – температура масла, оС;

ρ15 – густина рідини при 15 оС, кг/м3.

Теплоємкість суміші масел:
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де С1, С2, С3…Сn – теплоємкості компонентів суміші, кДж/ кг·К;

m1, m2, m3…mn – маси компонентів, кг. 

Теплопровідність характеризує здатність робочого середовища проводити тепло. Вода при 50°С має теплопровідність 6,5·10-4 кВт/м·К , мінеральне масло при температурі 15 - 20°С - 1,3·10-4  кВт/ м·К .

Теплопровідність визначається за формулою, кВт/м·К:
                                        λ=420·a(1+0,012·t),                                             (1.14)

де а – коефіцієнт, що залежить від сорту масла: для машинних масел а=0,00027, для веретенних масел – 0,0003.

Ці величини використовуються при теплових розрахунках систем охолодження чи обігрівання рідин в баках або інших ємкостях.

1.2.5 Кавітація
Під кавітацією розуміють місцеве виділення з рідини в зонах пониженого тиску парів рідини й газів (закипання рідини) з подальшим руйнуванням парових і газових бульбашок при попаданні їх в зону підвищеного тиску (до 150-200 МПа). Руйнування бульбашок супроводжується місцеви​ми гідравлічними мікроударами частої повторюваності з місцевим підвищенням температури до 1000-1500 оС. В свою чергу кавітація призводить до місцевих руйнувань деталей гідромашин і гідроапаратури. Частіше руйнуються деталі насосів, золотників і клапанів. Руйнування виражаються дірчастістю поверхні деталей.

Основним засобом боротьби з кавітацією є максимальне зниження розрідження в зонах можливої кавітації (за рахунок підвищення навколишнього тиску. Другим важливим способом є застосування металів із підвищеними механічними та хімічними властивостями. Найбільш стійким серед них є титан.

Незважаючи на вищеназвані негативні властивості, кавітаційний ефект використовується в практичних цілях для стабілізації потоку рідини при її проходженні через вузькі канали (наприклад, в підси​лювачах типу сопло-заслінка), очистки деталей від окалини та іншо​го забруднення.

1.2.6 Рекомендації щодо вибору робочих рідин
При виборі робочих рідин необхідно враховувати такі фактори:
1. У гідросистемах машин, які працюють при стійких температур​них умовах і при тисках менших 10 МПа, застосовуються масла з в’язкістю 20 -40 мм2 /с (при 50°С), при тиску до 20 МПа - з в'язкістю 40-60 мм2 /с, а при тиску 50-60 МПа (гідропреси) - з в'язкістю до 110-150 мм2/с.

2. Мінеральні рідини придатні для роботи при температурах не вище 150°С.

3. При температурі 150°С і вище без спеціального охолоджуючо​го обладнання використовуються синтетичні рідини (полісилоксанові, кремнійорганічні та інші), В закритих системах без доступу повітря їх можна довго використовувати при температурі до 360 - 380°С.

4. Температура застигання рідини має бути на 15 - 20°С нижче від мінімальної робочої температури гідросистеми. Синтетичні ріди​ни допускають роботу гідросистеми при температурах до -60°С і нижче, а деякі мінеральні (приладні МВП і АМГ-10) можуть використову​ватись при температурах не нижче -50 °С.

5. Не рекомендується використовувати суміші масел в гідросис​темах при високому тиску.

6. Синтетичні рідини розчиняють практично всі пластифікатори синтетичних каучуків. Тому ущільнення, виготовлені із синтетичних каучуків, у цьому випадку не використовуються через те, що вони через втрату еластичності будуть мати нетривалий строк роботи.

1.3 Режими руху рідини. Втрати тиску

Розрізняють два режими течії рідин у трубопроводах: ламінарний і турбулентний (табл.1.1). Кожний з них характеризується числом Рейнольдса Re, яке для труб круглого перерізу визначається за формулою:
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де  Vср - середня швидкість потоку, м/с;


    d - внутрішній діа​метр трубопроводу, м;

Таблиця 1.1 - Основні відмінності ламінарного й турбулентного плину (рух в трубі круглого перетину)

	Ознака
	Ламінарний режим
	Турбулентний режим

	Число Рейнольдса
	Re ( Reкр
	Re ( Reкр

	Структура потоку
	     Рідина рухається окремими шарами, що не перемішуються між собою
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	     Структура потоку може бути представлена у вигляді наближеної двошарової моделі (схеми).

     Поблизу твердої стінки перебуває дуже тонкий (його товщина 
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 близько 0,01 радіуса труби 
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) в΄язкий підшар, де переважають сили в'язкості. Основна частина потоку – турбулентне ядро, де відбуваються інтенсивні пульсації швидкості й перемішування часток рідини
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	Дотичні напруження
	     Дотичні напруження залежать тільки від в΄язкісних властивостей рідини. Розраховуються за законом в΄язкого тертя Ньютона
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- динамічний коефіцієнт в'язкості. Враховує молекулярну структуру рідини.
	     Виникають додаткові дотичні напруження, викликані пульсацією потоку 
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, які повинні бути додані до в΄язкісних:
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- коефіцієнт турбулентного перемішування  (турбулентна в'язкість). Враховує особливості турбулентного руху. Не є константою для даної рідини, тому що обумовлений турбулентним перемішуванням часток.

     У в΄язкому підшарі в΄язкісне молекулярне тертя переважає в порівнянні з турбулентним. У ядрі турбулентного потоку турбулентна в'язкість у десятки разів перевищує молекулярну в'язкість. В΄язкі напруги не роблять безпосереднього впливу на розподіл середньої швидкості.

	Розподіл швидкостей у поперечному перерізі потоку
	     У поперечному перерізі швидкості розподіляються за законом параболи з максимальною швидкістю umax на осі трубопроводу


[image: image22.wmf])

(

4

2

2

0

r

r

i

g

u

-

×

×

×

×

=

h

r


або


[image: image23.wmf])

4

`

1

(

2

2

max

d

r

u

u

×

-

=


де 
[image: image24.wmf]0

r

 - радіус трубопроводу;

       d – діаметр труби;
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- відстань від осі до даної крапки;
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 - динамічний коефіцієнт в'язкості;

        i – гідравлічний ухил.
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	     У в΄язкому підшарі швидкість різко зростає від нуля на твердій стінці до (0,6...0,8) v. Профіль швидкості змінюється за законом прямої лінії
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де у – відстань від стінки труби до даної точки.

     В основному перетині (турбулентному ядрі) закон розподілу швидкості близький до логарифмічного з максимальною швидкістю на осі потоку. Профіль швидкості описується, наприклад, рівнянням Никурадзе
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де uдин – динамічна швидкість, що характеризує турбулентність потоку.
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	Співвідношення середньої v і максимальної umax швидкостей
	Співвідношення постійне. Середня швидкість потоку в перетині дорівнює половині максимальної

v = 0,5·umax.
	     Залежність між середньою й максимальною швидкістю не характеризується постійним числом, а визначається турбулентністю потоку uдин. Залежність має вигляд

v = umax – 3,75· uдин.

     У більшості практичних випадків це співвідношення становить  v = (0,9...0,99)·umax
Часто  приймають v = 0,9·umax.

	Втрати енергії на тертя по довжині трубопроводу
	Втрати енергії на тертя пропорційні середній швидкості потоку в першому ступені (n = 1)
	Втрати енергії по довжині пропорційні середній швидкості потоку в ступені n = (1,75...2)


    ν - кінематична в'язкість, м2/с; 

    Q - витрати масла, м3 /с.
Для кільцевих щілин (d1 і d2 - зовнішній і внутрішній діаметр щілини): 
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Межу між ламінарним і турбулентним режимами виражає критичне число Рейнольдса Reкр.  Якщо Re < Reкр,  то потік ламі​нарний, якщо Re  >Reкр,  то потік - турбулентний. Для круглих гладких труб Reкр = 2000-2320, для гнучких рукавів - 1550-1650, для гладких кільцевих щілин - 1000-1100, для вікон золот​ників - 250-270, для клапанів – 30-100, для вентилів - 500-700.

Розрізняють втрати тиску у трубопроводах і втрати тиску в гідроагрегатах і арматурі (місцевий опір). Втрата тиску ∆р  на  відрізку трубопроводу діаметром d (м) і довжиною l (м),  обумовле​ною опором тертя рідини, визначається при ламінарному режимі за формулою, Па:
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де      
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 ( коефіцієнт гідравлічного тертя (коефіцієнт Дарсі);
v – середня швидкість плину рідини в перетині потоку, м/с.

Коефіцієнт гідравлічного тертя 
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 залежить від в'язкості й густини рідини 
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, діаметра трубопроводу d, шорсткості внутрішніх стінок трубопроводу kе й середньої швидкості руху рідини v. У загальному випадку коефіцієнт залежить від двох безрозмірних параметрів – числа Рейнольдса Re і відносної шорсткості 
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 ( абсолютна еквівалентна шорсткість стінок труби, м.  

Детальніше це питання розглянуто в лабораторному практикумі.             
Втрати напору в місцевих опорах можна визначити за формулою, Па:

                                             
[image: image41.wmf]å

×

=

D

n

ср

1

2

2

x

g

n

r

g

,                                                (1.18)

де 
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 - коефіцієнт опору для ряду послідовно розташованих місцевих опорів.

Для стандартних елементів і арматури приймають такі значення коефіцієнтів місцевих опорів:

· розподільні золотники в залежності від характеру руху й кількості поворотів рідини   2 – 4;

· розподільні і зворотні /запірні/ клапани без урахування зусилля    пружини   2 – 3;

· штуцери, які з'єднують труби з агрегатами, і перехідники, які з'єднують відрізки труб  0,1 - 0,15.

В деяких випадках визначають не втрати тиску ∆р, а – втрати напору Δh. Між цими величинами має місце така залежність:
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Втрати напору доцільно визначити при істотній різниці висот​них рівнів гідростанції і робочого органа (10 м і більше), коли втрати тиску на підняття стовпа масла будуть сумірні із втрата​ми тиску в трубопроводах і місцевих опорах.

1.4 Гідравлічний удар у трубах

У зв'язку з використанням високих швидкостей течії рідин у трубопроводах і застосування в них швидкодіючого розподільного обладнання важливе значення набувають питання, пов'язані з гідравлі​чним ударом, при якому виникають тиски в декілька разів більші від номінальних. В окремих випадках ці тиски можуть призвести до руйнування гідросистем.

Гідравлічним ударом називають підвищення тиску рідини, яка протікає по трубі, при швидкому перекритті заслінки. Він обумовле​ний стисливістю рідини і пружною деформацією трубопроводу. Ударне підвищення тиску руд  можна визначити за формулою, Па:
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де Q – витрати рідини у трубі, м3/с;
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 - швидкість поширення  хвилі в пружній рідині, яка заповнює пружний трубопровід, м/с;

d,δ   - внутрішній діаметр і товщина стінки труби, м;
Етр,Ер - модуль пружності матеріалу труби й рідини, Па.

До основних засобів боротьби з гідравлічним ударом відносяться: збільшення часу закриття заслінки чи переключення розподільно​го золотника й встановлення на трубі компенсаторів.

Регулювання часу швидкості закриття розподільного чи відсічного золотників звичайно здійснюється дросельним реле, завдяки якому час перекриття трубопроводу може тривати при необхідності протя​гом декількох секунд.

Потрібний час t закриття чи відкриття заслінки, при якому бу​де допустиме підвищення тиску, визначається за формулою, с:
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де L – довжина трубопроводу, м. 
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Компенсатори гідравлічного удару звичайно мають з'єднану з трубопроводом ємкість з пружним елементом. Ударний тиск тут компенсується за рахунок часткового поглинання енергії пружним елементом. Схеми найбільш поширених компенсаторів показані на рис.1.2.

         а)                     б)                           в)                                г)

а – пружинний; б – пневматичний; в – із запобіжним клапаном; 

г - мембранний

Рисунок 1.2 – Схеми компенсаторів гідравлічного удару

1.5 Рух рідини у напірних трубопроводах

Відрізок трубопроводу, який з'єднує насос з баком, при​йнято називати всмоктуючою магістраллю (лінією), а відрізок трубо​проводу, яким рідина надходить від насоса до гідромотору, - напір​ною (робочою або нагнітальною) магістраллю. Відрізок, яким рідина відводиться від гідромотору в бак, - зливною магістраллю (злив). До напірної магістралі відносять і ті трубопроводи, що перебувають під робочим тиском.

 Величина витрат Q рідини, яка проходить через трубопровід
з площею перерізу ω із швидкістю V, визначається за виразом, м3/с:


                                                                       Q = ω·V .
                                                         (1.22)

Із цього виразу видно, що витрати будуть тим більшими, чим  більшими будуть прохідний переріз трубопроводу і швидкість руху рідини. Разом з тим, потрібно враховувати, що збільшення швидкос​ті спричиняє до збільшення втрат тиску в гідросистемі, а збільше​ння перерізу погіршує характеристики привода за показниками жорст​кості, викликає необхідність застосування більш дорогої апаратури тощо.

На підставі багаторічної практики встановлена така залежність для нагнітальних трубопроводів між величинами тиску та швидкості руху:
Тиск, МПа                           1,0      2,5     5,0     10      15       20 

Допустима швидкість         1,3      2,0    3,0     4,5     5,5      6,0

руху рідини, м/с

Для всмоктуючих трубопроводів швидкість дорівнює 0,5-1,5 м/с, а зливних - до 2 м/с.
У загальному випадку швидкість вибирають таку, щоб втрати ти​ску у трубопроводі не перевищували 5-6% робочого тиску.
Перерізи всіх елементів гідросистеми мають задовольняти вимогам закону про нерозривність потоку, згідно з яким витрати у рі​зних перерізах потоку при сталому русі мають бути однаковими:
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де  V1, V2    - середні швидкості потоку в перерізах ω1  і ω2.
Перерізи трубопроводів, гідроапаратури характеризуються вели​чиною умовного проходу Dу (округлена до найближчого значення з установленого ряду величина діаметра кола, площа якого дорівнює площі характерного прохідного перерізу каналу труби чи обладнання). ГОСТ 16516-80 установлює такий ряд основних умовних проходів /мм/: 1; 1,6; 2; 2,5; 3; 4; 5; 6; 8; 10; 12; 16; 20; 25; 32; 40; 50; 63; 80; 100; 125; 160; 200; 250.
1.5.1 Короткі та довгi трубопроводи
Рух рідин и у трубопроводі описується рівнянням Бернуллі:
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де       z – положення центру тяжіння перетину відносно площини порівняння,м;

        
р – манометричний  тиск у центрі розглянутого перетину потоку, Па;

         
[image: image50.wmf]a

 ( коефіцієнт Кориоліса (коефіцієнт кінетичної енергії), що характеризує нерівномірність розподілу швидкостей по перетині потоку;

         v – середня по перетину потоку швидкість руху рідини, м/с;

         g – прискорення сили ваги, м/с2.

Розрахунки трубопроводiв виконують за рiвнянням Бернуллі з урахуванням місцевих втрат напору та втрат за довжиною. Трубопровід може складатися з кількох ділянок, що мають piзнi дiаметри труб, або з труб з рiзних матерiалiв, а також мати piзнi місцеві опори. В цьому разi в праву частину рiвняння Бернуллi слід вводити суму втрат напору за довжиною на рiзних ділянках i суму мiсцевих втрат напору:
              [image: image52.png]


                                      (1.25)
Якщо довжина трубопроводу велика, то втрати напору за довжиною можуть виявитися значно більшими, нiж місцевi втрати напору. В цьому разi мiсцевими втратами можна знехтувати. Такі трубопроводи називаються довгими.
У коротких трубопроводах місцевi втрати напору cyмірнi iз втратами напору за довжиною, i тому в розрахунках слід брати до уваги обидва види втрат напору.
На практиці трубопровід вважають коротким, якщо місцевi втрати становлять більше ніж 5-10% втрат за довжиною.
Для орiентовних розрахунків трубопроводiв можна приблизно вважати трубопровід коротким, якщо його довжина[image: image53.png]1<50m,



i довгим, якщо його довжина[image: image54.png]1>100 .



 Якщо[image: image55.png]1=50...100 1,



 трубопровід  може   бути  як довгим, так i коротким.
1.5.2 Розрахунки трубопроводiв

Напірний резервуар iз трубопроводом, який складається з двох ділянок різного перерізу. Посередині другої ділянки  встановлений вентиль. Площину порiвняння  проведемо  через   вісь труби     (рис.   1.3).  
[image: image286.png]



Рисунок 1.3 – Напірний резервуар з трубопроводом різного перерізу

Рiвняння Бернуллi запишемо для nepepiзiв 0-0 на поверхні резервуара i 2-2 в кінці другої ділянки:
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Згідно з рiвнянням нерозривності:
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Тоді:
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.                  (1.26)

При розрахунках довгих трубопроводiв мiсцевими втратами напору в рiвняннi Бернуллi можна знехтувати через їх незначну величину порiвняно з втратами напору за довжиною
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Якщо для водопровідних мереж взяти z як відмітку землі над даним перерізом трубопроводу, то величина    p/ρg  - п’єзометрична висота в цьому перерізі – називається вільним напором    Hв= p/ρg    (тобто напором над поверхнею землі).

П’єзометричний напір:

H= z +Hв.   
Вільні  напори для водопроводу вибирають залежно від  кількості поверхiв приміщення, але не менше як 10м. Тому п'езометричні напори теж будуть більшими за 10м.
Швидкісні  напори  при  звичайних  швидкостях  руху  води  в  тpyбi V=1...3м/с   зменшуватимуться  в діапазоні
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Звідси бачимо, що швидкісними напорами також можна знехтувати, оскільки вони дуже малi порiвняно з п'езометричним напором [image: image63.png]H

=z+—.
Pg




Отже, рівняння Бернуллі матиме вигляд:

[image: image64.png]
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При вирішенні  практичних завдань частіше потрiбно знайти витрату, або дiаметр труби, або втрати напору. Для цього зручно подати останні в такому вигляді:
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де  So— питомий oпip труби, який залежить вiд її дiаметра i гідравлiчного коефіцієнта тертя λ:
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3   урахуванням   викладеного   довгі   трубопроводи   розраховують   за формулою:

                                             H1 - H2=∑S0Q2l .                                             (1.27)

Як і λ,  питомий onip залежить також від відносної еквiвалентної  шорсткості труби      
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В  окремому випадку для водопровідних  труб   So   можна подати залежно від матерiалу труби i дiаметра D, а також вiд середньої  швидкості.

 При швидкості руху води в сталевих i чавунних трубах [image: image68.png]V<1,2%/



(перехідна   область   опору)   питомi   опори   таких   труб   обчислюють   за формулою:

                                             S0=S0 квθ,                                                (1.28)

де S0 кe — питомий oпip в квадратичній областi опору [   ],
θ- коефіцієнт, який  визначають залежно від швидкостi руху рідини V:

швидкість V, м/с  1,2       1,1         1,0         0,9         0,8         0,6         0,4         0,2

 коефіцієнт   θ     1,0       1,015     1,03     1,04         1,06       1,11       1,2        1,41
2 ГІДРАВЛІЧНИЙ ПРИВОД МЕХАНІЗМІВ І МАШИН

2.1 Загальні відомості

За масштабністю сфер застосування серед  різних  типів  приводів  на першому місці є електропривод, на другому - гідропривод і на третьому - пневмопривод.

Гідропривод у порівнянні з електроприводом має певні перева​ги й недоліки. До переваг можна віднести такі:

· значно більша силова напруженість;

· малі габарити й маса;

· низька інерційність;

· висока плавність регулювання швидкості в широкому діапазоні;

· простота захисту від перевантажень;

· можливість широкого використання стандартних елементів. 

Основними недоліками є:

· чутливість до якості робочої рідини;

· більш низький ККД;

· підвищена пружність гідропередачі.

За характером руху вихідної ланки  гідродвигуна  розрізняють гідроприводи обертального, поворотного (менше 360°) і поступального рухів. За видом джерела енергії гідроприводи  поділяють на магістра​льний (в якому робоча  рідина подається в  гідродвигун  від  магістра​лі,  що не входить до складу привода і живить декілька гідроприводів), насосний (насос не входить до складу привода), акумуляторний, насос​но-акумуляторний.

За характером  управління рухом вихідної ланки розрізняють при​води з дросельним, об'ємним та об'ємно-дросельним регулюванням і гідроприводи з управлінням приводним двигуном, який змінює частоту обертання насоса.

Поряд із гідроприводами в металургійних машинах і механізмах використовуються і пневмоприводи. Їх застосування має переваги в тих  випадках, коли потрібно здійснювати швидкі переміщення вихідної ланки, а також коли застосування гідроприводів з масляним робочим середовищем неприпустиме. До основних переваг пнемоприводів можна віднести надійність і довговічність, швидкодію й простоту. До недо​ліків — високу стисливість газу, нерівномірність ходу, невисоку си​лову напруженість, більш низький ККД у порівнянні з гідроприводом.

2.2 Гідронасоси

2.2.1 Поршневі насоси

Поршневі і плунжерні насоси належать до об'ємних насосів, в яких переміщення рідини здійснюється шляхом витіснення її з робочих камер витискувачами. Під робочою камерою об'ємного насоса розуміється обмежений простір, що поперемінно сполучається з входом і виходом насоса. Робочий орган насоса, що безпосередньо здійснює роботу витіснення рідини з робочих камер, а також часто роботу всмоктування рідини в ці ж камери, називається витискувачем. Конструктивно витискувач може бути виконаний у вигляді поршня, плунжера, пластини і так далі.

 Згідно нормативів, об'ємні насоси по характеру руху витискувачів, а отже, і по характеру процесу витіснення діляться на зворотно-поступовi, роторнi і крильчатi. 

Зворотно-поступовий насос — це об'ємний насос, в якому витіснення рідини здійснюється з нерухомих робочих камер в результаті лише прямолінійного зворотно-поступального руху витискувачів. 

По вигляду витискувачів зворотно-поступові насоси діляться на поршневі і діафрагмові. До поршневих насосів в широкому сенсі цього терміну відносяться також і плунжерні насоси. Відмінність між ними полягає в конструкції витискувача і характері ущільнення. У подальшому викладі під поршневими насосами розумітимуться як власне поршневі, так і плунжернi насоси. Поршневі і плунжернi насоси класифікуються по декількох основних ознаках. 

1. По характеру руху провідної ланки розрізняють насоси:

а)
прямодiючi, в яких провідна ланка здійснює зворотно-поступальну ходу (наприклад, парові прямодiючi); 

б)
вальні, в яких провідна ланка здійснює обертальний рух (кривошипні і кулачкові насоси).

 2. По числу циклів нагнітання  і всмоктування  за  один подвійний хід розрізняють насоси:

а)
односторонньої дії; 

б)
двосторонньої дії. 

3. По кількості поршнів або плунжерів насоси бувають:

а)
однопоршневі; 

б)
двопоршневі; 

в)
трьохпоршневі; 

г)
багатопоршневі. 

На рис. 2.1 приведена проста схема однопоршневого насоса односторонньої дії. У циліндрі 1 здійснює зворотно-поступальний рух поршень 2, сполучений штоком 3 з провідною ланкою насоса (на схемі не показано). До циліндра приєднана клапанна коробка 7, в якій знаходяться всмоктуючий клапан 6 і напірний клапан 8. Простір між клапанами і поршнем є робочою камерою насоса. До клапанної коробки знизу підведений всмоктуючий трубопровід 5, що сполучає насос з витратним резервуаром 4. Над клапанною коробкою знаходиться напірний трубопровід 9.
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Рисунок 2.1 - Схема однопоршневого насосу односторонньої  дії

У сучасних поршневих насосах найбільшого поширення набули клапани, навантажені пружинами; рідше застосовуються клапани, що діють під впливом власної ваги. Конструктивне виконання їх може бути різним.

На рис. 2.2 дана проста схема однопоршневого насоса двосторонньої дії, на рис. 2.3 - схема диференційного плунжерного насоса. У подальшому викладі прийняті наступні умовні позначення: D і S — діаметр і площа поршня; d і s — діаметр і площа поперечного перетину штока; l — хід поршня; q — робочий об'єм насоса; п — число подвійних ходів поршня або зворотів валу в хвилину; Q — подача насоса.
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Рисунок 2.2 - Схема однопоршневого насосу двосторонньої дії
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Рисунок 2.3 - Схема диференційного плунжерного насосу
Для насосів односторонньої дії 

 q=iSl,                                                       (2.1)

де i—число поршнів.

Для насосів двосторонньої дії 
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Усереднена в часі секундна подача   насоса 
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де Qід — ідеальна секундна подача насоса; 

(0— об'ємний ККД насоса, залежний від його конструкції, частоти ходів, тиску і абсолютних розмірів насоса. Орієнтовні значення (0 поршневих насосів залежно від розмірів насосів приведені в табл. 2.1.
Таблиця 2.1 - Орієнтовні значення (0 поршневих насосів

	Розмір насосу
	D, мм
	Q, м3/год
	(0

	Малий

Середній

Великий
	Менше 50

50 – 150

Більш 150
	0,5 – 20

20 – 300

Більш 300
	0,85 – 0,90

0,90 – 0,95

0,95 – 0,99


Максимально допустиме число подвійних ходів n в хвилину поршневих насосів змінюється залежно від типа клапанів і визначає їх швидкохідність.
Залежно від швидкохідності насосів вибираються відповідні співвідношення довжини ходу робочого органу l до його діаметру D. У табл.  2.2 приведені ці співвідношення (=l/D залежно від  n для поршневих і плунжерних насосів.

Таблиця 2.2 - Співвідношення довжини ходу робочого органу l до його діаметру D
	Тип насосу
	n, об/хв
	(

	Тихохідний

Нормальний

Швидкохідний
	40 – 80

80 – 150

150 - 350
	2,5 – 2,0

2,0 – 1,2

1,2 – 0,5


У табл. 2.3 показані допустимі значення n залежно від типа клапанів.

Таблиця 2.3 - Допустимі значення n
	Тип клапана
	п, об/хв

	Ваговий 

Пружинний залежно від конструкції

Спеціальної конструкції
	60—80 

100—200 

300—500


Поршневі насоси можуть бути включені в паралельну роботу і з іншими об'ємними насосами (наприклад, з шестерінчастими), причому характер їх спільної роботи в принципі не відрізнятиметься від розглянутого випадку паралельної роботи двох поршневих насосів, оскільки характеристики інших об'ємних насосів мало відрізняються від характеристик поршневих насосів.

2.2.2 Плунжерні насоси

В кулачкових насосах (рис. 2.4,а) поршень (плунжер) 3 пружиною або іншими засобами притискається до кулачка (ексцентрику) 4. Вісь обертання кулачка (точка О2) зміщена відносно його геометричної осі (точка О2) на величину ексцентриситету е. При обертанні кулачка поршень здійснює в циліндрі зворотно-поступальний рух на величину шляху l=2е, при цьому через всмоктуючий клапан 1 відбувається всмоктування рідини, а через напірний клапан 2 — нагнітання.
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Рисунок 2.4 – Основні типи плунжерних насосів

Подача цих насосів така ж, як і звичайних поршневих насосів односторонньої дії з шатуново-кривошипним механізмом. Для вирівнювання подачі застосовуються насоси багатопоршневі з числом циліндрів z=3—11 в одному ряду і із зсувом фаз їх робочих циклів на кут ( = 360/z. 

Схема трьохциліндрового насоса приведена на рис. 2.14, б. Кулачки а розташовані в ряд на приводному валу; поршні b притискаються до кулачків за допомогою пружин (останні на схемі не показані). 

Для досягнення більшої компактності насоса циліндри часто розташовують радіально з пересіченням їх осей в загальному центрі О (рис. 2.4, в).  Поршні 1 в цих насосах також приводяться в рух кулачком 4. Прижим поршнів до кулачка здійснюється пружинами 2. Центр О обертання кулачка у даній схемі зміщений відносно його геометричної осі на величину ексцентриситету е. Зменшення контактного тиску між поршнями і кулачком здійснюється за допомогою «башмаків» 3. Насоси виготовляють в одно- і багаторядном (не більше п'яти) виконанні. Розподіл рідини здійснюється за допомогою клапанів, які на схемі не показані.

Подача насоса визначається по формулі
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де (0—об’ємний ККД насоса, рівний 0,75—0,95; 

S — робоча площа циліндра; 

е — величина ексцентриситету; 

z — число робочих камер; 

п — число зворотів валу насоса в хвилину. 

Кулачкові поршневі насоси здатні створювати високий тиск. Вони набули значного поширення в будівельних і дорожніх машинах. Деякі типи насосів використовуються для нагнітання рідини у гідравлічні преси, а також як паливні насоси дизелів. 

Основні технічні дані деяких типів кулачкових поршневих насосів приведені в табл. 2.4.

Таблиця 2.4 - Основні технічні дані деяких типів кулачкових поршневих насосів
	Марка насоса
	Подача, л/хв

	Робочий тиск,    МПа (кгс/см2)

	Частота  обертання, об/хв
	Потужність елек​тродвигуна, кВт

	Н-400
	5
	20(200)
	1500
	2,8

	Н-401
	18
	30(300)
	1500
	11,5

	Н-403
	35
	30(300)
	1500
	23,5

	ПО-83
	3
	50(500)
	2200
	3,8


2.2.3 Шестеренчасті насоси

Шестеренчасті насоси виконуються з шестернями зовнішнього і внутрішнього зачеплення. Найбільше поширення мають насоси з шестернями зовнішнього зачеплення. На рис. 2.5 приведена схема такого насоса. Він складається з двох однакових шестерень — ведучої 2 і ведомої 3, поміщених у корпусі, що щільно охоплює їх, — статорі 1. При обертанні шестерень в  напрямі,   вказаному  стрілками,  рідина,   що заповнює  западини між зубами, переноситься з порожнини всмоктування в порожнину нагнітання. Унаслідок різниці тиску (p2>p1) шестерні схильні до дії радіальних сил, які можуть привести до заклинювання роторів. Для урівноваження останніх в корпусі насосів інколи владнують розвантажувальні канали 4. Такі ж канали можуть бути виконані і в самих роторах.
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Рисунок 2.5 - Насос з шестернями зовнішнього зачеплення

У шестеренчастих насосах високого тиску передбачається гідравлічна компенсація торцевих зазорів, здійснювана спеціальними «плаваючими втулками», які тиском рідини притискаються до шестерень. На рис. 2.6 приведена схема шестеренчастого насоса з гідростатичним притиском. Підведення тиску нагнітання по каналу 4 і дренаж через канали 3 в корпусі 6 дозволяють забезпечити компенсацію торцевого зазору між шестернями 1 і бічними щоками 2 і 5.
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Рисунок 2.6 - Схема шестеренчастого насоса з гідростатичним притиском
Найчастіше застосовуються насоси, що складаються з пари прямозубих шестерень із зовнішнім зачепленням і з однаковим числом зубів евольвентного профілю. Для збільшення подачі інколи вживаються насоси з трьома і більш шестернями, розміщеними довкола центральної провідної шестерні. 

Для підвищення тиску рідини застосовуються багатоступінчасті шестеренчасті насоси. Подача кожної подальшої ступені цих насосів менше подачі попередньої ступені. Для відведення надлишку рідини кожен рівень має перепускний (запобіжний) клапан, відрегульований на відповідний максимально допустимий тиск. 

Окрім прямозубих шестерень, виконуються насоси з косозубими і шевронними шестернями. Кут нахилу зубів в шевронних шестернях зазвичай складає 20—25°.
Сучасні шестерінчасті насоси можуть розвивати тиск до 10—20 МПа.
Для наближених розрахунків секундної подачі насосів з двома однаковими шестернями можна користуватися формулою 
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де  (0— об'ємний  ККД насоса,  залежний  від конструкції, технології виготовлення  і тиску  насоса  і  що приймається  рівним  0,7—0,95; 

 А — відстань між центрами шестерень, рівна при однакових шестернях діаметру початкового кола Dп;

Dг — діаметр кола голівок зубів; 

b—ширина шестерень; 

n — частота обертання ротора в хвилину. 

Для шестерень з нормальним евольвентним некоригованим зачепленням 

А= DH =тz, висота головки зуба h = m та Dr=m(z+2),  
де т — модуль зачеплення і z — число зубів шестерні. Для таких шестерень формула набирає вигляду
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Коефіцієнт нерівномірності подачі (Q, визначається вираженням
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 яке для шестерінчастих насосів з циліндровим евольвентним зачепленням зводиться до виду 
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2.2.4 Пластинчасті насоси

Пластинчастий насос — різновид шиберних, тобто роторно-поступальних, насосів з витискувачами у вигляді шиберов — пластин. Пластинчасті насоси бувають однократної, двократної і багатократної дії. Насоси однократної дії можуть бути регульованими і нерегульованими. Насоси двократної і багатократної дії нерегульовані. На рис. 2.7 приведена проста схема пластинчастого насоса однократної дії.

У корпусі насоса — статорі 1, внутрішня поверхня якого є циліндровою, ексцентрично розташований ротор 2, що представляє циліндр з прорізами (пазами), виконаними або радіально, або під невеликим кутом α до радіусу. У прорізах знаходяться прямокутні пластини — витискувачі 3, які при обертанні ротора здійснюють відносно нього зворотно-поступальний рух. Під дією відцентрових сил або спеціальних пристроїв пластини своїми зовнішніми торцями притискаються до внутрішньої поверхні статора і ковзають по ній.
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Рисунок   2.7 - Схема пластинчастого насоса однократної дії

При обертанні ротора у напрямі годинникової стрілки рідина через вікно, розташоване на периферії статора, поступає в насос зі всмоктуючого патрубка 4 і через протилежне вікно подається в нагнітальний патрубок 6  (вікна на  рисунку не  показані). Робочі   камери  в насосі обмежуються двома сусідніми пластинами і поверхнями статора і ротора. Ущільнення ротора і пластин з торців здійснюється плаваючим диском, який тиском рідини притискається до ротора. Для відділення всмоктуючої порожнини від нагнітальної в статорі є перемички ущільнювачів 5, розмір яких має бути дещо більше відстані між краями двох сусідніх пластин.

Регулювання робочого об'єму і реверс подачі пластинчастого насоса однократної дії здійснюються зміною величини і знаку ексцентриситету, для чого необхідний спеціальний механізм, що зміщує центральну частину статора відносно ротора (на рис. 2.7 насос встановлений на максимальний ексцентриситет е, що відповідає максимальній подачі Qmax).

Регулювання робочого об'єму в насосі двократної дії виключається. Число пластин z для найбільш рівномірної подачі рекомендується вибирати кратним чотирьом; частіше всього z=12. Подача пластинчастих насосів визначається наступними виразами:
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для насоса двократної дii
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де b — ширина пластин в осьовому напрямі; 

δ — товщина однієї пластини; 

α — кут нахилу пластин до радіусу у бік обертання ротора (зазвичай α=0—15°);

 r — радіус внутрішньої поверхні статора; 

е — величина ексцентриситету; 

r1 і r2 — відповідно велика і мала піввісь внутрішньої поверхні статора;

(0—об’ємний ККД, що приймається рівним 0,75—0,98. 

2.2.5 Радіальні роторно-поршневі насоси

Роторно-поступальний насос, в якому витискувачі мають форму поршнів (плунжерів, куль), а робочі камери обмежуються витискувачами в циліндрових порожнинах ротора, називається роторно-поршневим. У радіальних роторно-поршневих насосах робочі камери розташовані радіально по відношенню до осі ротора. 

Принципова схема регульованого радіального роторно-поршневого насоса приведена на рис. 2.8. Основними елементами його є статор 1 циліндровий блок-ротор 6, поршні (плунжери) 4, що виконують роль витискувачів, кільце статора, або обойма, 2. Роль розподільного пристрою виконує порожниста вісь з перегородкою ущільнювача 5, на якій поміщається ротор, що обертається. При обертанні останнього в напрямі, вказаному стрілкою, робочі камери своїми каналами по черзі з’єднуються з отвором 3, через яке рідина всмоктується, і з отвором 7, через яке відбувається нагнітання рідини. 
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Рисунок 2.8 - Принципова схема регульованого радіального роторно-поршневого насоса
При проході робочих камер насоса через нейтральне положення їх канали перекриваються перегородкою ущільнювача. Притиск голівок поршнів до внутрішньої поверхні обойми відбувається або під дією відцентрових сил, або під тиском рідині, що нагнітається в порожнину всмоктування допоміжним насосом, або за допомогою спеціальних пружин. При переміщенні поршнів від центру робочі камери з'єднуються з порожниною всмоктування, а при ході поршнів до центру — з порожниною нагнітання. 

Обійму 2 можна переміщати відносно рухливої осі 5 ротора і тим самим міняти ексцентриситет е, а отже, і робочий об'єм насоса q. Робочий об'єм насоса


[image: image87.wmf]ez

d

z

W

q

2

4

2

p

=

×

=

,



(2.10)

де W — корисний об'єм робочої камери, або об'єм нестисливої рідини, що витісняється кожним поршнем за відсутності витоків через зазори; 

d—діаметр циліндра; 

е — ексцентриситет, рівний половині ходу поршня; 

z — число поршнів.

Число робочих камер в насосі z в одному ряду зазвичай рівне п'яти, семи і рідше дев'яти. Циліндри насоса можуть розташовуватися і в декілька рядів (зазвичай не більше трьох), завдяки чому досягаються велика подача і велика її рівномірність. Крім того, для збільшення подачі застосовуються насоси багатократної дії, в яких кільце (обойма) статора має спеціальний профіль. Робочий об'єм многорядних насосів багатократної дії в загальному випадку дорівнює
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де i — кратність насоса; т — число рядів.

Секундна подача насоса при п об/хв ротора
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де η0 — об’ємний КПД, рівний 0,70—0,90.
Регулювання подачі, а також реверс здійснюються зміною величини і знаку ексцентриситету е. Зазвичай величина е знаходиться в межах 3—10 мм. Принцип багатократності і многорядності радіально-поршневих насосів покладений в основу створення високомоментних гідромоторів, тобто насосів, обернених в гідродвигуни. 

2.2.6 Аксіальні роторно-поршневі насоси

Роторно-поршневий насос, в якого обертання ротора паралельно осям робочих камер і витискувачів або складає з ними кут менш 45°, називається аксіальним. Аксіальні роторно-поршневі насоси діляться на два різновиди: насоси з похилим блоком і насоси з похилим диском. У перших вісь обертання провідного валу і вісь ротора перетинаються, утворюючи кут; у другому різновиді насосів осі провідного валу і ротора збігаються. 

Більше поширення, особливо в гідроприводах, отримали насоси з похилим блоком і з подвійним несиловим карданом (рис. 2.9). Упорний диск 1, жорстко пов'язаний з валом 6, шарнірно пов'язаний зі сферичними голівками шатунів 2. Інші сферичні голівки цих шатунів шарнірно закладені в поршнях 3, які здійснюють зворотно-поступальний рух в блоці циліндрів (роторі) 4. Останній приводиться в обертання від валу 6 через подвійний кардан 7. Трубопроводи, що підводять і відводять, приєднуються до нерухомого розподільника 5. При зміні нахилу розподільника на кут γ відносно валу 6 змінюється хід кожного поршня, а отже, і робочий об'єм насоса.

[image: image90.png]



Рисунок 2.9 - Насос з похилим блоком і з подвійним несиловим карданом

Широкого поширення останнім часом набули також аксіальні роторно-поршневі насоси з похилим блоком бескарданного типу, в яких передача крутячого моменту на ротор здійснюється шатунами, що входять всередину поршнів (рис. 2.10). Така схема дозволяє спростити  конструкцію  і зменшити розміри ротора, а отже, і його момент інерції, що поліпшує динаміку процесу розгону і гальмування машини.  Кінематика поршня при цьому виявляється такою ж, як і в приведеній вище схемі з несиловим карданом.
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Рисунок 2.10 - Аксіальний роторно-поршневий насос з похилим блоком бескарданного типу

Найбільш перспективними, особливо при роботі з невеликими потужностями, є насоси з похилим диском. У простому насосі такого типу (рис. 2.11) відсутній як карданний, так і шатуновий зв'язок похилого диска з блоком циліндрів. Плунжери 2 притиснуті до похилого диска 3 за допомогою пружин 1. При цьому плунжери своїми сферичними кінцями спираються на диск або безпосередньо (рис. 2.11, а), або через проміжний башмак 4 (рис. 2.11, б); вживання останнього знижує контактний тиск в місці торкання плунжером диска.
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Рисунок 2.11 - Насос з похилим диском

Модифікацією аксіального роторно-поршневого насоса з похилим диском є насос, схема якого дана на рис. 2.12. У цьому насосі поршні шарнірно пов'язані з похилим блоком, що унеможливлює відрив поршнів від диска.

Для всіх аксіальних роторно-поршневих насосів характерний торцевий розподіл рідини, тобто наявність пристрою, що забезпечує поперемінне сполучення робочих камер з порожнинами всмоктування і нагнітання насоса, а також замикання робочих камер в проміжні моменти. Цей пристрій представляє два дугоподібні вікна 1, виконаних в нерухомому упорно-розподільному диску 2, одне з яких є всмоктуючим, а інше  напірним (див. рис. 2.12).
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Рисунок  2.12 - Модифікація аксіального роторно-поршневого насоса 

з похилим диском

При обертанні ротора робочі камери сполучаються з цими вікнами через отвори в роторі або замикаються, коли отвори опиняються в перемичках між вікнами. Зміна робочого об'єму в регульованих аксіальних роторно-поршневих насосах здійснюється зміною кута нахилу в блоку циліндрів або диска, яке може виконуватися вручну або автоматично залежно від тиску насоса.

2.3 Гідроперетворювачі і насоси надвисокого тиску

2.3.1 Гідроперетворювачі

В практиці вживання гідроприводів часто виникає необхідність в пристроях, які могли б перетворювати величини тиску і витрат. Ці пристрої отримали назву гідравлічних перетворювачів або гідротрансформаторів (мультиплікаторів).

Гідроперетворювачі тиску зазвичай застосовуються в тому випадку, якщо необхідно отримати тиск більший, ніж може створити джерело тиску, що є в наявності. Часто їх використовують в гідроприводах машин для подолання короткочасних підвищених навантажень, коли використання дорогих насосів високого тиску нераціонально. Гідроперетворювачі бувають обертальної і прямолінійної дії, а останні - одинарної і подвійної дії.

Перетворювач складається з двох ступенів: моторного і насосного. До першого з них підводиться робоча рідина гідросистеми, а друга подає рідину з перетвореним тиском або витратою до виконавчих механізмів.

Перетворювач обертальної дії (рис. 2.14, а) складається з двох зв'язаних валом роторно-поршневих машин з різними робочими об'ємами. При використанні машини 1 як гідромотора розрахункова подача насоса 2 в одиницю часу буде перевищувати витрати гідромотора у відношенні (коефіцієнт посилення):
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де    q1 ,q2 - робочі об'єми машин; 
Q1 ,Q2 - розрахункові подачі машин;
n1 = n2 - частота обертання машин.
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Рисунок 2.14 - Схеми гідроперетворювачів

Природно, що за умови рівності потужностей машин тиск насоса 2 буде нижчим за тиск джерела живлення гідромотора 1 у відношенні
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При використанні в якості  гідромотора машини 2 подача насоса 1 буде меншою ніж витрати Q2 гідромотора у відношенні
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а тиск р1, що розвивається насосом 1, більший ніж  тиск р2 гідромотора 2 за умови рівності потужностей машин у відношенні
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Особливо широкого поширення набули перетворювачі лінійного руху, виконані у вигляді двох спарених силових циліндрів (рис. 2.14, б, в, г). У перетворювачі одинарної дії з простим поршнем (б) тиск р1 рідини, що підводиться, діє на площу перетину циліндра
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вихідний же тиск діє лише на площу штока
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Коефіцієнт посилення тиску рівний
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і  може складати для подібних перетворювачів  від 2:1  до 2000:1.

На рис. 2.14, (в) показана схема перетворювача з диференційним поршнем. Для нього коефіцієнт посилення рівний
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Схема перетворювача подвійної (безперервної) дії показана на рис. 2.14, (г). Управління тут може здійснюватися автоматично. Живлення порожнин низького тиску р1  здійснюється  розподільником, що приводиться поршнем в кінці кожного ходу. Порожнини циліндрів високого тиску заповнюються через зворотні клапани. Перетворювачі цього типу виготовляють на продуктивність до 100 л/хв і більше з посиленням тиску від 3:1 до 7:1.

В деяких випадках перетворювачі використовуються для управління подачею. Так, наприклад, при малих швидкостях робочого органу (до 10 мм/хв) і великих площах робочих гідроциліндрів виникає проблема підтримки стабільної швидкості, оскільки для її забезпечення відсутня стандартна гідроапаратура (регулювальники витрати). Тому управління здійснюють витратою більшого циліндра перетворювача.

2.3.2 Насоси надвисокого тиску

Більшість насосів надвисокого тиску виконана на принципі перетворювачів лінійного переміщення. На рис. 2.15, (а) показана схема насоса однобічної дії. Високий тиск створюється за допомогою плунжера 2, що приводиться в рух поршнем 1. Величина коефіцієнта посилення в таких насосах досягає
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і вище. Насос забезпечений всмоктувальним 4 і нагнітальним  3 каналами. Оскільки нагнітання рідини насосом відбувається лише при русі плунжера в один бік, подача рідини здійснюється з переривами, що у багатьох випадках небажано, а інколи і неприпустимо.
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Рисунок 2.15 - Схеми насосів надвисокого тиску

Цього недоліку позбавлені насоси подвійної дії (рис. 2.15, б). Насос складається з силового циліндра-двигуна 6, що приводить в рух плунжери 5 насосної частини. Кожна порожнина 4 плунжерів забезпечена нагнітальними 1 і всмоктувальними 3 клапанами. Рідина від джерела живлення надходить через розподільник 2 у відповідну порожнину двигуна 6 (наприклад, праву). Одночасно заповнюватиметься рідиною і права підплунжерна порожнина 4. З лівої порожнини двигуна рідина витіснятиметься через розподільник 2 на злив. В той же час рідина, що раніше заповнила ліву підплунжерну порожнину, надходитиме через лівий клапан 1 в нагнітальну лінію рн. При досягненні кінцевого положення силовий циліндр автоматично перемикається за допомогою розподільника 2, і рідина від джерела  надходитиме в ліві порожнини двигуна і плунжера. З правої підплунжерної порожнини масло надходитиме в лінію нагнітання рн.

Насоси такого типу можуть розвивати тиск 300 МПа і більше при подачі 2040 л/хв. Число робочих ходів складає не більше 150 подвійних ходів в хвилину. При тиску до 200 МПа діаметр плунжера не перевищує 50-60мм,  а його хід - 200мм. Діаметр поршня силового циліндра складає 200-250мм. При  вищому тиску діаметр плунжера не перевищує 15-20мм і хід - 100-120мм.

Розроблені також конструкції насосів з приводом від електродвигуна із понижуючою зубчастою передачею. На рис. 2,15, (в) показана схема насоса з кулісним приводом. Насос є жорсткою плунжерною конструкцією з клапанним розподільником. Подача такого насоса відбувається по синусоїдальному закону. Для вирівнювання і збільшення подачі застосовують двохплунжерні насоси з приводом від спільного електродвигуна.

Такі насоси застосовуються при тиску до 300 МПа.

2.4 Гідромотори

2.4.1 Обертальні гідромотори

На практиці в якості гідромоторів використовуються об'ємні  гідромашини тієї ж назви і конструктивного виконання, що і насоси. Умовні позначення гідромоторів показані на рис. 2.16.
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а - загальне позначення гідромоторів; б, в - гідромотори нереверсивний і реверсивний без регулювання; г, д - гідромотори  нереверсивний і реверсивний з регулюванням; е - поворотний гідродвигун

Рисунок 2.16 - Умовні позначення гідродвигунів (гідромоторів)

Залежно від можливості регулювання робочого об'єму гідромотори діляться на регульовані і нерегульовані. Можуть бути реверсивними і нереверсивними з постійним напрямком потоку, в яких зміна направлення обертання вихідної ланки здійснюється при постійному направленні потоку робочої рідини, і з реверсом потоку. Виконуються однотактної дії, коли кожна робоча камера гідромотора здійснює один робочий цикл за 1 обертання вихідної ланки, і багатократної дії якщо кожна робоча камера здійснює за один обертання валу два або більше робочих циклів. Залежно від призначення гідромотори діляться  на  низькомоментні  і  високомоментні.   Низькомоментні гідромотори є швидкохідними двигунами і характеризуються малим значенням відношення  обертового моменту М до частоти обертання  n:
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Високомоментні гідромотори є тихохідними двигунами і мають велике значення відношення обертового  моменту до частоти обертання, яка може досягати 20 000.

Набули поширення гідромотори шестеренчасті, лопатеві, аксіально-поршневі і радіально-поршневі. 

Гідромотори вибирають за допомогою каталогів по тиску на вході, по витраті робочої рідини, обертовому моменту на вихідному валу і частоті обертання.

Момент, що розвивається на вихідній ланці однотактного гідромотора, може бути визначений за формулою:
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де   ηм  -  механічний    ККД    гідромотора    (для    шестерінчастих            ηм =0,75;         пластинчастих      ηм = 0,51...0,95;       аксіально-поршневих ηм =0,8; радіально-поршневих ηм = 0,8...0,94). 

Обертовий момент для гідромоторів багатократної дії буде:
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де   m - число ходів кожного поршня за одне обертання  вихідної ланки.

Час реверсу у гідродвигунів від найбільшої частоти обертання до найменшої може бути визначений за формулою:
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де    І -  момент інерції гідродвигуна, кг ·м2;

Іпр - приведений момент інерції рухомих мас, пов'язаних з валом гідродвигуна, кг · м2; 

М – обертовий момент Н·м.

При виборі гідромотора повинна витримуватися вимога:
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де   Мроб.max - максимальний робочий момент на вхідному валу приводу машини.

2.4.2 Поворотні гідромотори
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Ці двигуни (рис. 2.17) по конструкції діляться на два основних типи:

                                        а                                                б

                                                                           [image: image113.jpg]



                                                                в    

Рисунок 2.17 - Схеми поворотних гідродвигунів
Крутячий момент, що розвивається гідро двигуном, виконаним за схемою (a), може бути визначений за формулою:
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де   d, dш - відповідно діаметри поршня і ділильного кола шестерні;

рн ,рс - відповідно тиск в нагнітальній і зливній порожнинах гідродвигуна;

ηц , ηш - відповідно ККД гідроциліндра і зубчастого зачеплення.

Крутячий момент на валу шиберного гідродвигуна:
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де р - робочий тиск; b - ширина пластини; z - кількість лопастей; η - ККД гідродвигуна.

Кутову швидкість визначають за формулою:
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де Q - витрата рідини в секунду (об'єм виражається через ті ж лінійні розмірності, що і параметри b, D, d);

η - об'ємний ККД.

2.5 Гідроциліндри

2.5.1 Устрій і види

Гідравлічний силовий циліндр є об'ємним двигуном з прямолінійним зворотно-поступальним рухом робочого органу (поршня або плунжера) щодо корпусу циліндра (у деяких випадках з конструктивних міркувань рухливим виконується корпус).

На рис. 2.18 показані умовні позначення різних типів циліндрів: а - поршневий двосторонньої дії з одним штоком; б - поршневий двосторонньої дії з двома штоками; в - поршневий однобічної дії з пружинним поверненням штока; г - плунжерний однобічної дії; д - телескопічний односторонньої дії; е - телескопічний двосторонньої дії.
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Рисунок 2.18 - Умовні позначення циліндрів
У поршневих циліндрах (схема а) порожнини називають поршневою і штоковою. Це дає можливість враховувати ті обставини, що площі цих порожнин різні по величині. Площа поршневої порожнини дорівнює площі поперечного перетину поршня, а площа штокової - різниці площ поперечних перетинів поршня і штока.

2.5.2 Розрахунки

Співвідношення між діаметром поршня D і діаметром штока d застосовують при таких умовах:

d=(0,3…0,35)D  при  p = 1,5МПа;

                                 d=(0,40…0,50)D при р = 1,5 - 5МПа;                         (2.21)

d=(0,7…0,75)D при р = 5,0 – 10МПа.  

Розміри діаметрів поршнів, плунжерів і штоків вибирають з врахуванням встановлених стандартів, що гарантує можливість використання стандартних ущільнень.

Діаметр поршня (внутрішній діаметр циліндра) або плунжера визначають за формулою:
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де    F - зусилля на штоку, МН;

рр – тиск робочої рідини в циліндрі, МПа;

η = 0,9-0,95 - ККД  циліндра.

Більш точно можна визначити ККД по формулі:
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де   F - зусилля на штоку (плунжері) гідроциліндра;   
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k - дослідний коефіцієнт, при роботі на емульсії до k = 0,6...0,8, при роботі на маслі k = 0,35...0,40 (великі значення беруть для менших діаметрів поршнів, плунжерів, штоків). 

Якщо параметри циліндра відомі і необхідно визначити зусилля яке може створити циліндр, то воно визначається по формулі:
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де   S- корисна площа поршня (плунжера), м2.

Цією формулою можна скористатися при визначенні необхідної величини робочого тиску при відомих F и  S, якщо її перетворити до вигляду:
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Швидкість переміщення робочого органу циліндра (штока або плунжера) залежить від витрати рідини Q (м3/c) и  корисної площі циліндра, тобто
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При розрахунках на міцність корпусу циліндра початковими вважають  (рис. 2.19) внутрішній діаметр труби D (м), тиск рідини в циліндрі  р (приймають р = 1,25рр) (МПа) і  допустима напруга [σ] (МПа) матеріалу труби.

Визначенню підлягає товщина стінки δ (м) (або зовнішній діаметр труби  Dн =D + 2δ). При цьому розрізняють тонкостінні і товстостінні циліндри. Тонкостінними називають циліндри, в  яких 
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Рисунок 2.19 - До розрахунку циліндра на міцність

Для практичних розрахунків використовуються такі формули: 

тонкостінні циліндри
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товстостінні циліндри із сталі і інших пластичних матеріалів
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товстостінні циліндри з чавуну
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Окрім наведених вище формул при визначенні товщини стінки використовують формулу і такого вигляду:
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де   R, Rн - відповідно внутрішній і зовнішній діаметри тpyби.

Допустима напруга [σ] складає для циліндрів з сірого чавуну - 25 МПа, для високосортного чавуну - 40 МПа, з литої сталі - 80-100 МПа, з кованої легованої сталі - 150-180 МПа, із сталевої кованої вуглецевої сталі - 100-120 МПа. Запас міцності при цьому складає 3-6. Цими формулами можна користуватися при розрахунках на міцність трубопроводів.

Товщину  плоского дна  корпусу  циліндра  визначають  по формулі:
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Для забезпечення працездатності гідроциліндрів необхідно також забезпечити стійкість штока при повздовжньому вигині (при довжині L>10d). Розрахунки на стійкість (рис. 2.20) виконують для повністю висунутого штока. 

Рисунок 2.20 - До розрахунку циліндра на стійкість

При цьому використовують формулу Ейлера для критичної сили Fкр, яку порівнюють з фактичною силою Fф
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де k - коефіцієнт, який враховує характер закріплення кінців штока і циліндра (k = 1 при шарнірному закріпленні обох кінців; k = 2 при шарнірному закріпленні одного і жорсткому закріпленні іншого кінця; k = 4 при жорсткому закріпленні обох кінців);

Е- модуль пружності матеріалу штока; 

I- момент інерції перетину штока при вигині; 

L- довжина відрізку, що стискається.

Для зменшення втрат тиску у вхідних і вихідних каналах гідроциліндрів діаметри прохідних отворів вибираються з умови, що швидкість потоку робочої рідини не повинна перевищувати 6 м/с.

Силові циліндри часто використовуються для зворотно-поступальних переміщень важких деталей з великими прискореннями, при яких сили інерції досягають значних величин, що може викликати зіткнення поршня з кришками в кінці ходу. Для виключення цього явища передбачаються різні конструктивні рішення. На рис. 2.21 представлена проста схема демпфера. 
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Рисунок 2.21 – Проста схема демпфера
Поршень 3 забезпечений циліндровими втулками 2, які в кінці ходу поршня входять з певним зазором в камеру 1, замикаючи тим самим в зливній порожнині гідроциліндра деякий об'єм рідини. Швидкість подальшого руху буде обмежена оскільки замкнута в камері рідина видавлюватиметься через вузький кільцевий зазор між стінками камери і поверхнею втулки. В цьому випадку створюється супротивний тиск, що перешкоджає руху поршня. Зусилля гальмування може бути визначене по формулі:
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де    S - площа кільцевої порожнини циліндра, в якій замкнута рідина 

S = 0,785
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[image: image139.wmf]l

  - шлях гальмування (довжина частини хвостовика 2, втопленої в камері);

V - поточне значення швидкості поршня;

μ  - динамічна в'язкість.
 При проектуванні циліндрів необхідно користуватися конструкторською документацією (широко представлена в довідниках конструктора), де даються повні відомості з цього питання.

На основні параметри циліндрів передбачені стандарти і встановлені такі ряди:

номінального тиску (МПа) - 2.5; 6.3; 10; 12.5; 16; 20; 25; 32; 40; 50; 63;

діаметрів поршня (мм) - 20; 25; 32; (36); 40; (45); 50; (56); 63; (70); 80; (90); 100; (110); 125; (140); 160; (180); 200; (220); 250; (280); 320; (360); 400; (450); 500; (560); 630; (710); 800; (900);

діаметрів штока (плунжера) (мм) - 10; 12; 16; (18); 20; (22); 25: (28); 32; (36); 40; (45); 50; (56); 63 (далі ті ж значення, що і для поршнів).

Доцільніше використовувати основний ряд, а в разі необхідності - додатковий (значення в дужках).
3 ПНЕВМАТИЧНИЙ ПРИВОД|
Пневмопривод складається з джерела подачі стислого повітря -компресорної станції або цехового магістрального трубопроводу стислого повітря і пристроїв|устроїв| для перетворення енергії стислого повітря в механічну роботу, що виконується робочими органами машин. До них відносяться наступні|слідуючі| пристрої|устрої|: пневматичні двигуни; кондиціонери стислого повітря; пневматична спрямовуюча і регулююча апаратура, пневмолініі та пневмоємкості.|
3.1 Пневмодвигуни
Пневматичні двигуни - об'ємні двигуни, в яких стисле повітря приводить|призводить| в рух вихідну ланку, пов'язану з робочим органом машини.
Пневмодвигуни підрозділяються на двигуни обертального, поворотного і поступального руху.
Пневмодвигуни обертального руху отримали найменування пневмомоторів. Загальне умовне позначення пневмомоторів показане на рис.3.1, а.
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Рисунок 3.1 - Умовні позначення пневмомотора| (а)
 і пневмоциліндрів (б - е)
Промисловістю випускаються пластинчасті|пластинчаті|, аксіально-поршневі, хвильові і струменеві|струминні| пневмомотори|.
Устрій пластинчастих і аксіально-поршневих пневмомоторів подібно до пристрою відповідних найменувань гідромоторів.
Хвилевий пневмомотор являє пневмодвигун, забезпечений хвильовою передачею з пневмомеханічним хвилеутворювачем.
Струменевий пневмомотор забезпечений сопловими отворами. Технічні характеристики окремих пневмомоторів приведені в табл. 3.1.
Таблиця 3.1 - Технічні характеристики пневмомоторів
	Тип
	n, об/хв
	N, кВт
	рном, МПа
	Передавальне число редуктора

	Аксіально-поршневі
П 6.3-12.1М
М9-12.1М
	750
750
	6.3
9.0
	0.4
0.4
	-

	Струменеві
ПСД-5
ПСД-7
ПСГК1
ДСВ МАИ
ДСВР1
	1000
1000
1000
300
5000…15000
	0.25
0.25
8
0.4
0.15…12.5
	0.4
0.4
8
0.4…8
0.4…8
	40
40
42
40
2

	Хвильові
ВПД-1
ВПД-100
ВПД-8РМ
	210
0.6
0.0005…0.03
	0.45
0.3
0.095
	8
4
3.5
	Крок 450
0.0750
0.0750


|
Пневмодвигуни поворотного руху розраховані на поворот вихідної ланки в межах 45-270 ° і підрозділяються на поршневі (з робочими ланками у вигляді поршнів), шиберні (з робочими ланками у вигляді шиберів) і хвильові.
Випускаються також пневмомодулі, що представляють собою пневмодвигуни, забезпечені елементами системи управління, направляючим механізмом і типовими механічними, пневматичними, електричними роз'ємами.
Групу двигунів поступального руху представляють пневмоциліндри різних конструкцій (рис. 3.1,б-е).
Розрізняють пневмоциліндри: двосторонньої дії (б); односторонньої дії (в); з гальмуванням (г); з двостороннім штоком; телескопічні; багатопоршневі (д), діафрагмові (е).
Як і для гідроциліндрів, на діаметри і величину руху пневмоциліндрів| встановлені|установлені| стандартизовані ряди|лави| (особливо слід дотримуватися ряду|лави| діаметрів, що гарантує використання | стандартних ущільнень).
3.2 Направляюча та регулююча апаратура
До направляючої пневмоапаратури відносяться пневмоапарати, які керують пуском, зупинкою і напрямком потоку робочого середовища шляхом повного відкриття або повного закриття робочого прохідного перерізу. Зокрема, такими апаратами є: направляючі пневморозподілювачі, зворотні клапани, пневмоклапани швидкого вихлопу, пневмозамки, пневмоклапани витримки часу, пневмоклапани послідовності, логічні пневмоклапани (пневмоклапан "І" і "АБО").
Направляючі|спрямовувати| розподільники призначені для управлі​ння| пуском, зупинкою і напрямом|направленням| потоку робочого середовища|середи| в двох або більш пневмолініях| залежно від наявності зовнішньої дії, що управляє. Залежно від числа фіксованих позицій запірно-регулюючого елементу розподільники можуть бути двох -|, трьох - і багатопозиційними. Залежно від числа зовнішніх ліній, потік в яких управляється розподільником, пнеморозподілювачі| можуть бути двох -|, трьох -, чотирьох -| і п'ятилінійними |.
За конструкцією пневморозподілювачі виконуються золотниковими, крановими і клапанними (рис. 3.2).
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Рисунок 3.2 - Принципові схеми золотникового (а), кранового (б) і 
клапанного (в) пневморозподілювачів
У золотниковим розподільнику (а) запірно-регулювальним елементом служить золотник (скалка золотника), в крановому (б) - кран і в клапанному (в) - клапан.
Залежно від виду управління розподільники (рис. 3.3) виконуються з ручним Р (ножним) управлінням (рис. 3.3, а) (переміщення запірно-регулюючого елементу в задане положення здійснюється вручну), з механічним (М) управлінням (б) (переміщення запірно-регулюючого елементу здійснюється поршневим або плунжерним пристроєм, до якого підводиться тиск управління), з електроуправлінням (Е) (г) (переміщення запірно-регулюючого елементу здійснюється вбудованим електромагнітом), з електропневматичним управлінням (ЕП) (д) (переміщення запірно-регулюючого елементу здійснюється під впливом потоку робочого середовища, який управляється допоміжним запірно-регулюючим елементом з електроуправлінням).
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Рисунок 3.3 - Умовні позначення пневморозподілювачів|
Зворотні клапани (рис. 3.4, а) призначені для пропуску стислого повітря тільки в одному напрямі і надійної фіксації поршня пневмоциліндра в певному положенні. Наприклад, їх використовують в затискних пристроях, де у разі падіння тиску в мережі, такий клапан здатний якийсь час підтримувати тиск, тим самим забезпечуючи роботу затиску. Їх також застосовують в пристроях для гальмування поршня. Діаметри умовних проходів приєднувальних отворів зворотних пневмоклапанів складають 6-25 мм. 
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Рисунок 3.4 - Умовні позначення пневмоклапанів|: зворотного (а); швидкого вихлопу (б); пневмозамка| (в); послідовного клапана (г); логічного (д)
Пневмоклапани швидкого вихлопу (рис. 3.4, б) є пневмоапаратом, який сполучає дві пневмолінії за наявності тиску в одній з них, а за відсутності тиску сполучає другу лінію з атмосферою. Діаметр умовних проходів клапанів складає 4-20 мм (табл. 3.4).
Пневмозамки (рис. 3.4, в) призначені для пропускання потоку робочого середовища в одному напрямі і замикання її у зворотному напрямі за відсутності дії, що управляє, а за наявності дії, що управляє, - для пропускання в обох напрямах.
Пневмоклапани витримки часу призначені для пуску або зупинки потоку робочого середовища через заданий проміжок часу після подачі сигналу, що управляє. Так, наприклад, клапан РВ 55031 забезпечує діапазон витримки 0.5...25 с (Dy =3мм; рном =1МПа), а клапан П-КВВ-4/10-0.5... 15 с  (Dy =4 мм; рном =1МПа).
Пневмоклапани послідовності (рис. 3.4, г) призначені для пуску робочого середовища при досягненні в нім заданого значення тиску. Серійно випускаються клапани типу П-КМ (Dy = 2.5 мм; рном = 1МПа).
|
Логічні пневмоклапани здійснюють логічну функцію управління напрямом потоку шляхом пропускання робочого середовища у відвід залежно від наявності тиску в підведеннях. Клапани діляться на дві групи: "І" і "АБО". Пневмоклапан "І" пропускає потік робочого середовища тільки за наявності тиску у всіх підведеннях, а клапан "АБО" (рис. 3.4, д) - за наявності тиску в одному з підведень з одночасним замиканням іншого підведення. Серійно випускаються логічні клапани "І" типу П-КИ-2.5/6.3 (Ру=2.5мм; рном = 0.63МПа),   клапани "АБО" - типу 840000-1 (Dy = 6мм; рном = 0.5МПа.; наявність сигналізації про перемикання), СКИ-4 (Dy = 4мм; рном = 1.0МПа), П-К4 (Dy =2.5 мм; рном=1МПа).
       Регулююча пневмоапаратура управляє тиском, витратою і напрямом потоку робочого середовища шляхом часткового відкриття робочого прохідного  перетину. До неї відносяться дроселюючи розподільники, редукційні і запобіжні клапани, дроселі і дроселі із зворотним клапаном (рис. 3.5).  
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Рисунок 3.5 - Умовні позначення  дроселюючого пневморозподілювача| (а), редукційного (б) і запобіжного (в) клапанів, дроселя (г) і дроселя зі|із| зворотним клапаном (д)
Дроселюючи розподілювачі (рис. 3.5, а) призначені для управління витратою і напрямом потоку робочого середовища в декількох пневмолініях одночасно відповідно до зміни зовнішньої дії, що управляє. Відрізняються від звичайних розподілювачів значним числом позицій, які визначаються величиною і знаком сигналу, а також якіснішим виготовленням скалки і гільзи золотника і високою точністю виконання їх розмірів.
Дроселюючи пневморозподілювачі, як правило, поставляються| в комплекті з|із| позиційними приводами, які управляються| засобами|коштами| автоматики.
Редукційні клапани (рис. 3.5, б) призначені для підтримки в потоці, що відводиться від них, стислого повітря нижчого тиску, ніж тиск в потоці, що підводиться, і його автоматичного забезпечення на заданому рівні.
Клапани випускаються з ручним налаштуванням тиску і пневмонастроюванням. Сімферопольським ПО "Пневматика" випускаються і ті, і інші клапани. Наприклад, клапани типу 122-...(Рном = 1МПа і Dy = 12; 16; 25 мм) мають ручне налаштування, а клапани типу 211-… пневмонастроювання.   Клапани   типу   П-МК05   (рном = 1,25МПа і Dy = 6; 10; 16 мм) мають пневмонастроювання і стикове виконання.
За допомогою редукційних клапанів настроюють тиск стислого повітря на виході в межах 0,01..0,9 МПа.
Запобіжні клапани (рис. 3.5, в) є напірними клапанами і призначені для захисту приводу і магістралей від тиску|тиснення|, що перевищує встановлене|установлене|.
Тим же ПО "Пневматика" серійно випускаються клапани типу П-КАП (рном = 0,7МПа і Dy =16; 25 мм ) і П-КГ(Рном =0,63 МПа і Dy=10 мм), в яких передбачено відведення повітря.
Пневмодроселі (рис. 3.5, г) використовуються для регулювання швидкості руху вихідної ланки і пневмодвигуна| (циліндра, мотора) і плавного його гальмування. Вони підтримують задану подачу стислого| повітря, незалежно від перепаду тиску|тиснення|. Це досягається шляхом створення|створіння| місцевого опору потоку стислого повітря.
Розрізняють дроселі нерегульовані, місцевий опір яких не може бути змінено в процесі функціонування приводу, і регульовані, в яких місцевий опір (щілину) можна настроювати|набудовувати|.
В окремих випадках дроселі поміщають в один корпус із зворотним клапаном, і вони називаються дроселями із зворотним клапаном (рис. 3.5, д). Ті та інші випускаються промисловістю серійно. Так, наприклад, ПО "Пневматика" випускає дроселі вихлопні без зворотних клапанів (модифікація з глушником) типу П-ДВ... (Рном =1МПа і Dy =4; 6; 10; 16; 25 мм) і дроселі із зворотним клапаном типів П-ДК, 04-2, 06-2, 10-2, 16-2, 25-2 ( рном = 1МПа і Dy=2,5; 4; 6; 10; 16; 25 мм).
3.3 Устаткування для підготовки повітря та глушники шуму
Перед подачею стислого повітря в пневмосистему| приводу його готують відповідним чином. Стисле повітря повинне пройти|минати| очищення|очистку| від твердих частинок|часток| і вологи, а також внесення до нього розпорошеного масла|мастила|.
Для очищення стислого повітря від твердих частинок застосовують повітряні фільтри (рис. 3.6, а), а для одночасного очищення від твердих частинок і вологи фільтри-вологовіддільники (рис. 3.6, б).
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Рисунок 3.6 - Умовні позначення фільтру (а), фільтра-вологовідділювача (б), маслорозпилювача | (в), глушника (г), пневмоємкості | (д) і блоку підготовки повітря (е)
Найбільш поширені фільтри-вологовіддільники відцентрового типу (у вигляді відцентрового циклону). У них тверді частинки, краплі вологи і масла, переміщаючись по низхідній спіралі під дією відцентрових сил, відділяються від потоку повітря і збираються в нижній частині корпусу фільтру. Такі фільтри типу 1 (1-32; 1-40; ...) випускаються на тиск 1 МПа і умовні проходи, мм: 32; 40; 50; 63; 80; 100; 160; 200; 250. Відповідно умовним проходам витрата стислого повітря складає 6.3; 10; 16; 25; 40; 63; 160; 250; 400 м3/хв. Відведення конденсату тут - ручне.
Широке застосування|вживання| також отримали|одержували| відцентрові фільтри з
фільтруючим| елементом. Зокрема промисловістю випускаються| фільтри типів 22-4x40, 22-6x40, 22-10x80, 22-16x80, 22-55x80 з|із| ручним способом відведення|відводу| конденсату і фільтри 26-10x80, 26-16x80, 26-25x80 з|із| автоматичним відведенням|відводом| конденсату. Всі вони розраховані на тиск|тиснення| 1 МПа.
I
У позначенні фільтрів перші дві цифри означають тип виконання фільтру, другі дві (або одна) - умовний прохід в мм і останні| дві цифри - абсолютну тонкість фільтрації в мкм|.      
У корпусі фільтрів з|із| автоматичним видаленням|віддаленням| осаду розміщуються конденсато-відводчики| з|із| поплавцем і клапаном. Клапан відкривається|відчиняє| спливаючим поплавцем кожного разу, як тільки кон​денсат| досягає відповідного рівня.
Випускаються промисловістю і фільтри-осушувачі (ОГ-1; ОГ-2 і ін.).
Найбільш простими є|з'являються| чисто повітряні фільтри з|із| тек​стильною| або керамічною поверхнею, що фільтрує (ФПЦ, ФО).
Маслорозпилення в струмені стислого повітря, що поступає в пневмосистему приводу, направлене на змазування поверхонь тертя пневматичних пристроїв. Для цієї мети використовуються спеціальні пристрої – маслорозпилювачі (рис. 3.6, в).
Серійно випускаються маслорозпилювачі типів 121-… (рном = 1МПа і Dy = 4; 6; 10; 16; 25 мм) і П-МК06...(Рном = 1МПа і Dy =6; 10; 16 мм) з подачею масла пропорційно витратам.
Принцип маслорозпилювачів| заснований на краплинній подачі масла|мастила| за допомогою дроселя в струмінь стислого повітря. Потрапляючи|попадати| в основний потік повітря, масло|мастило| повторно розпилюється|розпиляв|, тому в пневмосистему| приводу поступають|надходять| лише найдрібніші його частинки|частки|.
Викиди відпрацьованого стисненого повітря супроводжуються значним шумом, що часто|частенько| перевищує допустимі норми. Для зниження рівня шуму застосовуються серійно виготовленні глушники, які знижують рівень звукової потужності не менше 15 дБ.
Принцип дії глушника заснований на гасінні енергії звукових коливань при проходженні повітря через пористу втулку (рис. 3.6, г). Глушники встановлюють на вихлопних трубопроводах, з'єднуючих порожнини гідродвигуна або пневморозподілювачів з атмосферою.
Промисловістю випускаються глушники типу 2113-... з умовним проходом 4,0; 6,0; 10; 16; 20; 25 мм і відповідно номінальною витратою 0,35; 0,75; 1,6; 4,0; 6,3; 8,0 м3/год.
Опріч окремих елементів промисловістю також випускаються| блоки підготовки повітря (рис. 3.6, е), які включають редукціний| клапан, манометр, фільтр-вологовідділювач | і маслорозпилювач|.
Особливе місце|місце-миля| серед виготовлювачів блоків займає|позичає| ПО "Пневматика", яке випускає близько 30-ти типорозмірів| блоків з|із| умовним проходом від 6 до 16 мм, діапазоном регулювання тиску| від 0,05 до 0,9 МПа і ступенем|мірою| очищення|очистки| від 0,5 до 80 мкм|.
3.4 Системи керування пневмоприводом
Як вже наголошувалося вище, пневмопривод| може бути розімкненою або замкнутою системою.
На рис. 3.7 (а)  приведена схема пневматичного приводу, що є розімкненою системою. У цій схемі управління рухом і зупинкою пневмопривода (пневмоциліндра) здійснюється за допомогою звичайного пневморозподілювача. Така схема використовується в рядових випадках, коли не потрібне дотримання певного закону руху вихідної ланки приводу і високої точності фіксації положення.
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 Рисунок 3.7 - Схеми простого (а) і позиційного (б) приводів і управління позиційним приводом за допомогою ЕОМ (в)
Там же, де потрібна висока точність позиціонування, застосовуються системи управління, в яких використовуються позиційні приводи. Вони являють собою пневмопривод (рис. 3.7, б) з автоматичним управлінням, в якому регульоване положення вихідної ланки відпрацьовується залежно від зовнішньої дії. Для цього, наприклад, як в нашому випадку, привод оснащується датчиком зворотного зв'язку (ДЗЗ) по переміщенню.
Розрізняють позиційні| пневмоприводи| з|із| гальмівним|гальмовим| пристроєм|устроєм|, який     забезпечує фіксацію  вихідної ланки при досягнені заданої точки позиціонування|, і приводи з|із| механічними упорами. Останній привод оснащується| цикловою систе​мою| управління (ступеневе| управління) з|із| дискретною| формою реєстрації| переміщення, що вимагає попереднього налаштування упорів (датчи​ків| положення|становища|).
Форма реєстрації переміщень позиційних приводів може бути аналоговою, цифровою і релейною (найбільш надійною і точною є цифрова форма).
Промисловістю серійно випускаються пневматичні і електронні системи управління. До складу перших входять власне| пневматична система циклового управління, функціональні модулі, струменево-механічні або статичні (мембранні) еле​менти| і ін. До складу других входять програмовані електронні контролери, ЕОМ, термінали, дисплеї і ін.
На рис. 3.7, (в) показана схема управління позиційним приводом за допомогою МікроЕОМ.
Контроль параметрів руху пневмодвигуна (в даному випадку пневмоциліндра) тут здійснюється за допомогою датчиків зворотного зв'язку ДЗЗ. На схемі: ДЗЗ 1 - датчик зворотного зв'язку по тиску; ДЗЗ 2 - датчик зворотного зв'язку по положенню; ДР – пневморозподілювач з дискретним управлінням; ПР – пневморозподілювач  з пропорційним управлінням; АЦП - аналого-цифровий перетворювач; ЦАП - цифроаналоговий перетворювач; БП - блок підсилювачів.
Сигнали від датчиків через АЦП поступають в ЕОМ, де вони обробляються, і виробляється управляюча дія, яка через ЦАП або БП подається на регулюючий розподілювач з дискретним (ДР) або пропорційним (ПР) управлінням.
ЦАП забезпечує стиковку|стикування| ЕОМ з|із| розподільниками, що мають| пропорційне|пропорціональне| управління, а блок підсилювачів БП - з|із| розподілювачем| дискретного управління.
3.5 Способи та засоби гальмування та фіксування приводу
У багатьох випадках пневмопривод| у вигляді пневмоциліндра| працює| на великих швидкостях переміщення робочого органу, у зв'язку з чим при кінцевих|скінченних| положеннях|становищах| приводу можливе зіткнення|співзіткнення| його частин|часток| із|із| значною енергією удару. В цьому випадку неминучий передчасний вихід з|із| ладу|строю| пневмоциліндра|.
Для запобігання зіткненню частин використовуються різні способи і засоби. Наприклад, в приводі, показаному на рис. 3.8 (а), з двох сторін встановлені підпружинені диски 2, а обидва торці циліндра забезпечено камерами А меншого діаметру, чим діаметр циліндра. При крайніх положеннях диски перекривають камери, а поршень 1 продовжує переміщатися в ту або іншу сторону, витісняючи повітря з порожнини Б через дросель. Шляхом регулювання величини прохідної щілини дроселя можливо налагодити привод практично на будь-який режим гальмування. Широко використовуються для цієї мети і пневматичні демпфери (для загальмовування гідроциліндрів).
Для гальмування поршня використовують також і гідравлічні пристрої (рис. 3.8, б). Тут поршень 3 гальмується за допомогою дросельного отвору в поршні 4 гальмівного гідроциліндру. Змінюючи ступінь заповнення циліндра рідиною, можна регулювати гальмівний шлях. При заповненні всього об'єму гальмівного циліндра рідиною виникає вже новий ефект, який не стільки сприятиме гальмуванню, скільки підвищує ступінь стабілізації швидкості руху пневмоциліндра, що також украй важливе.
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Рисунок 3.8 - Схеми гальмівних|гальмових| пристроїв|устроїв|
Замість дросельного отвору в поршні використовують також дроселі, встановлені|установлені| зовні циліндра. Застосування|вживання| двох дроселів у поєднанні із зворотними клапанами дозволяє окремо вести налаштування гальмівних|гальмових| режимів правого і лівого рухів.
Не менш важливою є і фіксація пневмоциліндра в заданому положенні. Як було відмічено вище, це можна здійснити за допомогою датчиків положення. Проте в цьому випадку необхідно мати достатньо складну електричну систему управління, що не завжди можливо здійснити на практиці. В цьому випадку доцільне застосування пристрою, принципова схема якого показана на рис. 3.9.
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Рисунок 3.9 - Схема пристрою|устрою| для стабілізації руху і фіксації приводу
Привод в даному випадку складається з силового циліндра, демпфуючої гвинтової пари і пневматичного діафрагмового гальма. Корпус 1 пневмоциліндра - звичайний, шток 2 - порожнистий, а гайка 5 встановлена в поршні 4. На кінці гвинта 3 закріплений гальмівний шків 6. Гальмо складається з пневматичної камери 11, в якій розміщується пружна діафрагма 10. Вона з'єднується за допомогою штока 8 з гальмівною колодкою 7. Шток 8 має пружину 9. На відміну від звичайних гвинтових пар ця пара виконується несамогальмуючою (це передача, в якій кут підйому гвинтової лінії більше кута тертя), завдяки чому поршень з гайкою вільно переміщається (тільки поступально) уздовж гвинта і викликає його обертання.
При фіксації робочого органу в заданому положенні|становищі| в камеру 11 автоматично подається стисле повітря. Діафрагма 10 за допомогою штока 8 притискує гальмівну|гальмову| колодку 7 до шківа 6, що перешкоджає обертанню гвинта і, отже, поступальному переміщенню гайки з|із| поршнем.
Не менш важливим тут є і те, що наявність гвинтової пари сприяє рівномірному руху поршня. Це досягається за рахунок сил тертя в різьбовому з'єднанні і інерційності частин гвинта і гальмівного шківа, що обертаються, які згладжують пікові стрибки швидкості, тиск газу, що викликається зміною в порожнинах гідроциліндра у відповідь на зміну навантаження на робочому органі.
3.6 Пневмогідравлічні підсилювачі
В окремих випадках виникає ситуація, коли основним джерелом енергії є пневмосистема, що забезпечує подачу стислого повітря з тиском не більше 1 МПа, і потрібне створення великих зусиль (1 МН і більш) на вихідній ланці приводу. Цілком природно, що за допомогою пневмоциліндра прийнятних розмірів таке зусилля створити неможливе. В цьому випадку виходом з положення може служити використання пневмогідравлічних підсилювачів, наприклад, такого, схема якого показана на рис. 3.10.
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Рисунок 3.10 - Принципова схема пневмогідропідсилювача |
Основними елементами підсилювача є|з'являються| робочий циліндр 2 з|із| штоком 1, гідравлічний розподільний золотник 4, ка​мера| для робочої рідини 5, ковзаючий поршень 6, пневматичний золотник, що управляє, 7 кранового типу|типа|, пневмодвигун| 8  (поршневий, двосторонньої|двобічної| дії), пневматичний золотник автоматичного управління 9 пневмодвигуном, плунжерний гідронасос 10, діафрагмовій циліндр 11, система зворотних клапанів 3, 12.
Підсилювач розрахований на створення|створіння| великого зусилля в одну сто​рону| і працює таким чином. За допомогою золотника, що управляє, 7 (положення|становище| 1) стисле повітря поступає|надходить| в золотник 9, який поперемінно в автоматичному режимі подає стисле повітря в порожнині пневмопривода| 8, викликаючи|спричиняти| його зворотно-поступальний рух. В результаті|унаслідок| цього плунжер насоса 10 створює тиск|тиснення| робочої рідини в його порожнинах, і вона завдяки системі зворотних клапанів і каналів розподільного золотника 4 поступає|надходить| в порожнину Б робочого циліндра 2, викликаючи|спричиняти| переміщення штока 1 вліво.
Одночасно стисле повітря від золотника 7 поступає|надходить| в порожнину С ковзного поршня 6, який зміщується вліво і створює в камері 5| тиск|тиснення|, забезпечуючи тим самим подачу робочої рідини з|із| резервуару в нагнітальні порожнини гідронасоса|.
Повернення штока 1 в початкове|вихідне| положення|становище| здійснюється таким чином. Стисле повітря за допомогою золотника 7 (положення|становище| II) подають| в порожнину А циліндра 2 і одночасно в мембранний ци​ліндр| 11, перекривши|перекривати| живлячу|почувати| магістраль пневмодвигуна| 2 і з’єднавши| порожнину С|із| з|із| атмосферою. Шток мембрани зміщується вліво і відкриває|відчиняє| зворотний клапан 12, тим самим, сполучаючи|з'єднувати| порожнину Б ци​ліндра| з|із| камерою 5. Поршень робочого циліндра під дією стислого повітря в порожнині А починає|розпочинає| переміщатися управо|вправо|, витисняючи| робочу рідину з|із| порожнини Б в камеру 5.
Необхідний тиск|тиснення| робочої рідини може бути визначено| по формулі, МПа: 
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де
рв- тиск стислого повітря, МПа;
D -| діаметр робочого циліндра, м;
d - діаметр| плунжера гідроциліндра, м;
η - ККД пневмодвигуна|.
Задаючись значеннями тиску робочої рідини і діаметру плунжера насоса (з погляду можливості його реального виготовлення), можна визначити по цій формулі необхідний діаметр поршня робочого циліндра.
Пневмогідравлічні підсилювачі подібного типу розроблені на Запорізькому алюмінієвому комбінаті і використовуються в машинах для витягання струмопідводячих штирів алюмінієвих електролізерів. Тут тиск рідини в робочому циліндрі (при рв= 0,4 МПа) досягає 17 МПа, а зусилля на штоку - 300 кН.
3.7 Розрахунок пневмоприводів поступальної дії

Перш, ніж перейти до розгляду методики розрахунку пневмопривода, слід ознайомитися з особливостями його роботи. Типовий пневматичний привод поступальної двосторонньої дії (на базі поршневого циліндра) зображений на рис. 3.11.
[image: image151.png]B amuocepy

3 vaziempani





Рисунок 3.11 - Пневматичний привод поступальної двосторонньої|двобічної| дії
Поршень 1, долаючи силове осьове навантаження на штоку Q, переміщається в робочому циліндрі 2 під дією стислого повітря, що поступає поперемінно в обидві порожнини циліндра з магістралі через розподільник 3. В кінці ходу кулачки, укріплені на штоку, натискають на важелі кінцевих пневматичних вимикачів 4 і 5 (при установці золотника 3 з електромагнітним управлінням застосовуються звичайні електричні кінцеві вимикачі).
У положенні, зображеному на рис. 3.11, поршень переміщається управо, і коли він займе праве положення, відбудеться перемикання вимикачів 4 і 5 і золотник розподільника 3 поміняє своє положення. Тоді стисле повітря з магістралі поступатиме в праву порожнину циліндра, і переміщатиме поршень 1 вліво. При досягненні поршнем 1 крайнього лівого положення відбудеться перемикання вимикачів 4 і 5 і розподільника 3 і починається новий цикл роботи приводу.
Циклограма роботи типового пневмопривода приведена на рис. 3.12.
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Рисунок 3.12 - Циклограма пневматичного приводу поступальної двосторонньої | дії
Для наочності|наглядний| в неї, окрім|крім| інтервалів часу переміщення| і зупинки поршня, включені інтервали часу зміни тиску|тиснення| в обох порожнинах робочого циліндра. Вони зображені|змальовувати| у вигляді діаграми і поміщені нижче за звичайну|звичну| циклограму «перемі​щення| х - час t».
Аналіз циклограми пневмопривода| починають|розпочинають| з моменту|із моменту| виключення пристрою|устрою| (в даному випадку кінцевого|скінченного| вимикача|), що управляє, з|із| якого вихідний сигнал у вигляді тиску|тиснення| стислого повітря поступає|надходить| на вхід розподільника.
Після спрацьовування розподільника повітря з магістралі подається по трубопроводу в порожнину робочого циліндра. Рух стислого повітря починається негайно ж після моменту початку відкриття отвору в розподільнику. Деякий період часу обидва процеси (відкриття отвору розподільника і розповсюдження хвилі тиску стислого повітря до робочого циліндра) відбуваються одночасно і закінчуються в різні моменти часу. Для спрощення завдання припускають, що хвиля тиску виникає після повного відкриття отвору. При такому допущенні не вноситься велика погрішність, оскільки час відкриття розподільника 4 більшості пневмоприводів невеликий в порівнянні з часом всього робочого циклу. Разом з тим вказане допущення дозволяє окремо визначати інтервали часу: T-t - час відкриття розподільника до циліндра, Т2 - час розповсюдження хвилі тиску від розподільника до циліндра.
При підвищених вимогах до точності розрахунку визначають обидва інтервали часу. Крива тиску|тиснення| на циклограмі відображає|відбиває| дійсні процеси, так, наприклад, тиск|тиснення| в робочій порожнині| починає|розпочинає| збільшуватися в період відкриття|відчиняти| розподільника і так далі
Горизонтальні лінії на верхній діаграмі (рис. 3.12) показують інтервали часу простоїв поршня, а похилі - інтервали часу його руху. Криві на нижніх діаграмах відображають процеси зміни тиску р1 і р2 повітря відповідно в порожнинах наповнення і спорожнення. Як вже наголошувалося вище, тиск в робочій порожнині починає збільшуватися незабаром після відкриття розподільника і цей процес триває до початку руху поршня (інтервал часу Т3). У цей же період часу тиск в порожнині, що спорожнюється, зменшується. Сума перерахованих інтервалів складає час вистою поршня t1 до початку його переміщення.
В період руху поршня (інтервал t2) тиск може монотонно збільшуватися (зменшуватися) або коливатися залежно від співвідношення конструктивних параметрів пристрою і характеру протидії навантаження на поршні. Після того, як поршень закінчить робочий хід, тиск в порожнині, сполученій з магістраллю, збільшується до значення, потрібного технологічним процесом (інтервал t3). У другій порожнині тиск зменшується майже до атмосферного. Моменти закінчення цих процесів в загальному випадку не збігаються. Після закінчення заданої технологічної операції пристрій, що управляє, знову перемикається (час технологічної операції tn не розглядається). Тоді в тій же послідовності починається зворотний хід поршня, причому функції порожнин пневмоциліндра міняються.
Час робочого циклу Тц приводу складається з суми інтервалів часу прямого Тпх і зворотного Тзх ходів. Кожен з них розділяється на наступні три інтервали: t1 - час підготовчого періоду - від початку перемикання пристрою, що управляє, до початку руху поршня; t2- час руху поршня, протягом якого поршень пройде весь заданий робочий хід; t3- час завершального періоду, протягом якого тиск в робочій порожнині збільшується до необхідної величини.
При розрахунку дискретного приводу необхідно мати на увазі|внаслідок|, що навантаження при робочому ході може значно відрізнятися від навантаження| при холостому ході. У приводі односторонньої|однобічної| дії міняється не тільки|не лише| величина, але і характер|вдача| навантаження: робочий хід відбувається|походить| під дією стислого повітря, а холостий|холостої| під дією сили тяжіння| рухомих|жвавих| частин|часток| або пружини. Тому інтервали часу спрацьовування приводу при робочому ході і холостому ході будуть визначатися| для різних значень навантаження.
Час підготовчого і завершального періодів складається відповідно з наступних інтервалів: Т1-Т1΄- час спрацьовування розподільника; Т2-Т2΄ - час розподілу хвилі тиску від розподільника до циліндра; Т3-Т3΄ - час зміни тиску в порожнинах циліндра до початку руху поршня.
Представленою нижче методикою розрахунку пневмопривода не враховується час на перемикання розподільника. При необхідності його можна врахувати при підготовці початкових даних. Для робочого і холостого ходів розрахунок необхідно виконувати окремо.
Розглянемо методику розрахунку| пневмопривода| з використанням персональних електронно-обчислювальних машин, хоча формули, що приводяться|призводять| нижче, можуть бути використані і для ручного розрахунку|лічби|.
Кінцевим|скінченним| завданням|задачею| методики, що приводиться|призводить| тут, є|з'являється| визначення часу робочого циклу Т і таких параметрів циліндра і трубопроводу, як:
D - діаметру поршня циліндра, см;
Dш - діаметру штока циліндра, см;
d - внутрішнього діаметру трубопроводу, см;
Δ - товщина стінки циліндра, см;
δ - товщина стінки труби, см|труба-конденсатора|.
Для визначення вище перелічених геометричних параметрів заздалегідь обчислюють площу поршня F, см2, площу трубопроводу f, см2 і коефіцієнт підвідного штока Кш по виразах:
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де Q – повне|цілковите| навантаження на шток циліндра, MH|;
р - тиск повітря в пневмоциліндрі, МН/м2;
q - параметр завантаження|загрузки| циліндра;
s - хід поршня, см;
Т - час робочого циклу, с|із|;
[σ]- напруга, що допускається, для матеріалу циліндра, МН/м2 ;
Fш - площа перетину штока, см2.
Остаточний розрахунок геометричних параметрів пневмопри​вода| ведуть за формулами:
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K1 - коефіцієнт, що враховує вид робочої порожнини циліндра.
При прямому ході штока циліндра (коли стисле повітря подається в поршневу порожнину) К1 = 1, а при зворотному ході – К1 =0. 
Час робочого циклу складе, с:
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де t1 - час наростання тиску в циліндрі до початку руху поршня (час вистою), с;
t2 - час руху поршня, с;
t3 - час наростання тиску в циліндрі до магістрального після зупинки поршня (час наслідку), с.
Час вистою| визначається по формулі:
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де  Von - об'єм, що спорожнюється при простої поршня порожнини циліндра, см3;
Т1оп - параметр часу вистою;
μ - витратний коефіцієнт трубопроводу.
Величини µ і Т1оп можуть бути представлені у вигляді:
μ = 0,64-0,314lgε
при ε ≤ 35                           (3.12)
μ = 0,323-0,097lgε
при ε > 35
     (3.13)
Т1оп = 0,175q – 0,0075
при q ≤ 0.5                         (3.14)
Т1оп = 0,3q-0,07
при q> 0.5                          (3.15)
де ε – коефіцієнт опору системи.
Величина Von визначається по формулі:
     Von = Fs (1 – Kш K1 ) + 100fl ,                                          (3.16)
де l- довжина трубопроводу, м.
На підставі залежностей (3.11, 3.14-3.16) отримаємо|одержуватимемо|: 
при q > 0.5
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при q ≤ 0.5
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Час руху поршня  t2 визначають залежно від конструктивного параметра N:
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де m - маса рухомих|жвавих| частин, кг|часток|.
Розглядають|розглядують| два випадки: при N < 1 і N ≥ 1. 
При N < 1
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при N ≥ 1
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       (3.21) 
де γ - співвідношення площ|майданів| перетину напірної і вихідної магі​стралі| (розрахункові залежності справедливі при  γ  = 0.25...10).
Час післядії t3 визначають як найбільше з двох величин часу наростання тиску до магістрального в порожнині наповнення t3н і часу падіння тиску до атмосферного в порожнині спорожнювання t3оп. Для визначення цих величин можна скористатися формулами:
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де Vн - об'єм порожнини наповнення, см3;
Von - об'єм порожнини спорожнення, см3;
Т3н - параметр часу вистою;
Т3оп - параметр часу падіння тиску.
Об'єми порожнин циліндра складають:
                              Vн = F · s · (1 + Kш · K1 – Kш ) + 100 f · l;               (3.24)
                                                Vоп = 100 · f · l  .                                     (3.25)
Параметри часу розглядаються для 2-х випадків залежно від величини параметра завантаження q:
при q ≤ 0.5
                                            Т3н = 0,251 - 0,0625 · q;                              (3.26)
                                           Т3оп = 0,15 · q + 0,005;                                (3.27)
при q>0.5
                                            Т3н = 0,345 - 0,25 · q;                                (3.28)
                                              Т3оп = 0,35 · q - 0,095;                                (3.29)      
При підстановці залежностей (3.24-3.29) у вирази (3.22, 3,23) отримаємо|одержуватимемо|: 
при q > 0.5
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при q ≤ 0.5
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В процесі обчислення|підрахунку| виконують порівняння дійсного робочого циклу Т із|із| заданим t і при необхідності його коригують|.
Порівняння ведеться по формулах:
при T > t
                                            
[image: image174.wmf]t

t

T

C

)

(

-

=

,




(3.34)
при Т < t
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Коригування Т здійснюється у випадку, якщо|у разі , якщо| величина С|із| перевищує допустиме значення. При Т > t приймають С|із| = 0,05 і коректують Т спочатку шляхом зменшення величини q, а потім збільшенням величини f.
При T<t| приймають С|із| = 0,1 і коригують Т| спочатку шляхом|колією| збільшення q, а потім зменшенням f.
1
При розрахунку на ЕОМ крок зміни q для коректування Т в обох випадках приймають Δq = 0,01. Зміну величини q обмежують межами 0,4 ≤ q ≤ 0,7, а її первинне значення набувають рівним 0,5. 
4 ЛАБОРАТОРНИЙ ПРАКТИКУМ

4.1 Вивчення режимів руху рідини

Мета роботи: Вивчити режими руху рідини на установці Рейнольдса.

4.1.1 Загальні відомості
В даний момент часу в кожній точці в межах потоку, що рухається, перебуває частка рідини, що має деяку швидкість u. Ця швидкість називається миттєвою місцевою швидкістю. Сукупність миттєвих місцевих швидкостей представляє векторне поле, що називається полем швидкостей.

За характером зміни поля швидкостей у часі рух рідини ділиться на неусталений й усталений.

Неусталений (нестаціонарний) рух такий, при якому в точках області, де рухається рідина, місцеві швидкості змінюються із часом. При неусталеному русі всі елементи руху (швидкість u, прискорення j, тиск p, глибина h) є функцією й координат (x, y, z) і часу t.

Якщо в будь-якій точці потоку рідини швидкість, тиск і прискорення залишаються постійними, тобто не змінюються в часі ні по величині, ні по напрямку, то такий рух розглядається як сталий (стаціонарний).
Сталий рух може бути рівномірним і нерівномірним.

Рівномірним називається такий усталений рух, при якому живі перетини потоку й середня швидкість v у них однакові по його довжині. Нерівномірним називається такий усталений рух рідини, при якому живі перетини й середні швидкості потоку v змінюються по його довжині.

Якщо потік з усіх боків обмежений твердими стінками, то він називається напірним. Якщо тільки частина потоку обмежена твердими стінками, а на іншій частині рідина граничить із газом, зокрема, з атмосферою (потік має вільну поверхню), то такий рух називається безнапірним.
Живим перетином потоку ( називають поперечний переріз потоку, перпендикулярний його напрямку.

Об'ємною витратою потоку Q називають об'єм рідини V, що проходить в одиницю часу t через живий перетин потоку, (м3/с):

Q = 
[image: image176.wmf]t
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Змочений периметр ( (хі) – частина периметра живого перетину, на якому рідина стикається із твердими стінками.

Гідравлічним радіусом R називають відношення площі живого перетину потоку ( до змоченого периметра (
R= 
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Відношення чотирьох площин живого перетину потоку до змоченого периметра 
[image: image178.wmf]c

 називається діаметром еквівалентним dекв
dекв = 
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Середньою швидкістю v потоку в даному перетині називають відношення об'ємної витрати потоку Q до площі його живого перетину (
v = 
[image: image180.wmf]w
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Втрати енергії при русі рідини залежать від режиму руху.

Розрізняють два режими руху рідини: ламінарний і турбулентний (табл.1.1).

Рейнольдс установив, що перехід від ламінарного плину до турбулентного й навпаки визначається середньою швидкістю плину v, характерним поперечним розміром потоку L, фізичними властивостями рідини: густиною ( і в'язкістю (динамічний коефіцієнт в'язкості ( або кінематичний коефіцієнт в'язкості (). У загальному випадку режим руху рідини визначається безрозмірним комплексом, складеним із зазначених величин і називаним числом  (критерієм) Рейнольдса
Re = 
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Число Рейнольдса характеризує відношення сил інерції до сил тертя (в'язкості). Перехід від одного режиму руху в інший визначається перевагою сили інерції або сили тертя.

У якості характерного геометричного розміру живого перетину потоку L найчастіше приймають діаметр труби d (для круглих напірних труб), для некруглих і безнапірних труб гідравлічний радіус R або діаметр еквівалентний dекв. Тоді, відповідно

Red = 
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Швидкість потоку, при якій відбувається зміна режиму руху рідини, називається критичною. Рейнольдс виявив існування двох критичних швидкостей: верхньої критичної швидкості – при переході ламінарного режиму руху в турбулентний, і нижньої критичної швидкості – при переході турбулентного режиму руху в ламінарний. Відповідно розрізняють верхнє й нижнє критичні числа Рейнольдса.

Для круглих напірних труб при усталеному рівномірному русі рідини 
[image: image187.wmf]н
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=2000…2320, а 
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Значення 
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 (перехід ламінарного плину в турбулентний) залежить від зовнішніх умов досліду: сталості температури, рівня вібрації установки, умов входу в трубу, шорсткості поверхні стінок труби, стану рідини в резервуарі, що живить трубу й т.п. Значення 
[image: image190.wmf]н
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 (перехід турбулентного руху в ламінарний) від цих величин практично не залежить.

У практичних умовах, де завжди є джерела випадкових збурювань, варто вважатися тільки з нижньою границею.

Таким чином, як критичне число Рейнольдса прийняте 
[image: image191.wmf]н
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 для циліндричних напірних труб

Reкр = 
[image: image192.wmf]n

d

´

v

 = 2000…2320.

Для будь-якого потоку по відомим v, L й ( можна обчислити число Рейнольдса й зрівняти його із критичним значенням Reкр. Якщо Re ( Reкр, то 

v ( vкр і режим руху рідини ламінарний; якщо Re ( Reкр, те v ( vкр і режим руху турбулентний.

4.1.2 Опис лабораторної установки
Установка, що зображена на рис. 4.1, призначена для візуального спостереження режиму плину рідини.

У циліндричну скляну трубку через плавний коноїдальний вхід рідина подається з резервуара 1, де вона заспокоюється за допомогою системи решіток. Резервуар (бак) 1 має досить великий розмір. Висота рівня рідини в баці підтримується постійною. Наприкінці скляної труби 2 установлений кран 3 для регулювання витрати потоку. Вимір витрати виконується за допомогою мірного бака 4 і секундоміра.

У вхідну ділянку труби через тонку трубочку 5 з посудини 6 подається підфарбована рідина із щільністю й швидкістю витікання, близькими до цих же характеристик потоку рідини в трубі. Витрата фарби регулюється краном 7. Підфарбований струмок рідини дозволяє зробити видимою структуру потоку в трубі.


[image: image193.png]Y





1 - резервуар (бак); 2 - скляна трубка; 3 - кран для регулювання витрати потоку;   4 - мірний бак; 5 - трубка для подачі підфарбованої рідини; 6 - посудина з розчином підфарбованої рідини; 7 - кран для регулювання подачі підфарбованої рідини; 8 - кран на мірному бачку

Рисунок 4.1 - Установка Рейнольдса для вивчення режимів руху рідини

При невеликих значеннях швидкості v підфарбований струмок має вигляд нитки із чітко обкресленими границями. Рідина рухається окремими шарами, що не перемішуються. При більших швидкостях підфарбований струмок починає викривлятися й стає хвилеподібним. Це відбувається в результаті змін у часі (пульсації) векторів місцевих швидкостей у потоці.

Наявність поперечних пульсацій є відмітною рисою турбулентного плину. Тому поява поперечних коливань підфарбованого струмка рідини служить вказівкою на перехід ламінарного режиму в турбулентний.

При подальшому збільшенні швидкості потоку струмок розпадається на окремі добре видні вихорі, відбувається перемішування пофарбованого струмка з усією масою поточної рідини. На невеликій відстані від входу (10-20 діаметрів труби) потік виявляється рівномірно пофарбованим. 

4.1.3 Порядок виконання лабораторної роботи

1. При закритому крані (3) заповнюють напірний бак водою так, щоб безупинно працював злив.

2. Злегка відкривши вентиль (3), створюють невелику витрату води по трубі (кран (8) на мірному бачку відкритий).

3. Відкриттям крана (7) домагаються одержання тонкого струмка фарби, що не розривається. За візуальними спостереженнями встановлюють ламінарний режим.

4. При даному режимі руху рідини закривають кран (8) на мірному баці. Замірять висоту підйому рідини в мірному бачку h за відповідний час t.

5. За допомогою крана (8) установлюють за візуальними спостереженнями турбулентний режим і повторюють виміри (3...4 рази).

6. Термометром замірять температуру води 
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 й по табл.4.3 визначають значення коефіцієнта кінематичної в'язкості води (.

     Результати вимірів заносять у таблицю 4.1.

4.1.4 Обробка результатів експерименту

1. Визначають об'єм води V, що витекла в мірний бачок за час t при і-му вимірі, м3: 

V = hi((б,

де h – висота підйому води в мірному бачку при і-м вимірі, м;

      
[image: image195.wmf]б
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 - площа перетину мірного бачка, м2. 

Таблиця 4.1 - Результати вимірів і довідкові величини

	Номер досліду
	Режим руху рідини за візуальними спостереженнями
	Час наповнення мірного бачка t, с
	Висота підйому води в мірному бачку hi, м
	Площа мірного бачка (б, м2
	Діаметр труби d, м
	Температура води, t0в 0С
	Кінематичний коефіцієнт в'язкості води (, м2/с

	1
	
	
	
	
	
	
	

	2
	
	
	
	
	
	
	

	3
	
	
	
	
	
	
	

	4
	
	
	
	
	
	
	


2. Визначають об'ємну витрату Q при і-му вимірі, м3/с:

Q = 
[image: image196.wmf]t

V

 ,

де t – час наповнення мірного бака, c.

3. Визначають середню швидкість руху води по трубі v при і-му вимірі з рівняння сталості об'ємної витрати, м/с:

v = 
[image: image197.wmf]w
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 = 
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 ,

де ( - площа поперечного переріза труби, м2.

4. Розраховують число Рейнольдса:

Re = 
[image: image199.wmf]n
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5. Розраховане значення критерію Рейнольдса порівнюють із критичним й роблять висновок про режим плину рідини (з розрахунку).

6. Поставити графік залежності Re = f(v) і визначити критичну швидкість переходу з ламінарного режиму руху в турбулентний.

7. Результати розрахунку зводять у табл. 4.2.

Таблиця 4.2 - Результати розрахунків

	Номер досліду
	Режим руху рідини (за візуальними спостереженнями)
	Об'єм води в мірному баці V, м3
	Об'ємна витрата Q, м3/с
	Середня швидкість руху води v, м/с
	Значення критерію Рейнольдса, Re
	Режим руху рідини (з розрахунку)

	1
	
	
	
	
	
	

	2
	
	
	
	
	
	

	3
	
	
	
	
	
	

	4
	
	
	
	
	
	


Таблиця 4.3 – Кінематичний коефіцієнт в'язкості  (  води, 
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	t0, 0C
	((108
	t0, 0C
	((108
	t0, 0C
	((108
	t0, 0C
	((108

	0
	179
	9
	135
	18
	106
	40
	66

	1
	173
	10
	131
	19
	104
	45
	60

	2
	167
	11
	127
	20
	101
	50
	56

	3
	162
	12
	124
	22
	99
	55
	51

	4
	157
	13
	121
	24
	92
	60
	48

	5
	152
	14
	118
	26
	88
	70
	41

	6
	147
	15
	115
	28
	84
	80
	37

	7
	143
	16
	112
	30
	80
	90
	33

	8
	139
	17
	109
	35
	73
	100
	28


4.1.5 Зміст звіту

Короткі теоретичні відомості. Схема лабораторної установки та її опис. Таблиці вимірів і розрахунків. Графік залежності Re = f(v). Висновок.

4.1.6 Контрольні питання

1. Режими руху та їхні особливості.

2. Критерій Рейнольдса та його фізичний зміст.

3. Поняття характерного розміру трубопроводу.

4. Поняття усталеного й неусталеного руху.

5. Поняття рівномірного й нерівномірного руху. 

4.2 Визначення коефіцієнта гідравлічного тертя

Мета роботи: Вивчити залежність коефіцієнта гідравлічного тертя від числа Рейнольдса.

4.2.1 Загальні теоретичні відомості

При русі реальної рідини частина енергії потоку губиться на подолання сил тертя. Втрати питомої енергії (напору) на ділянці між двома довільно обраними перетинами 1-1 й 2-2 (рис. 4.2) визначають із рівняння Бернуллі, м:

(hтр = НР 1 ( НР 2 = 
[image: image201.wmf]÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

×

×

+

×

+

g

2

1

1

1

2

1

v

a

r

g

p

z

 ( 
[image: image202.wmf]÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

×

×

+

×

+

g

2

2

2

2

2

2

v

a

r

g

p

z


Для горизонтальної труби постійного діаметра при 
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 одержують:

(hтр = 
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Втрати напору по довжині (лінійні втрати) (hтр визначаються формулою Дарсі-Вейсбаха, м:

(hтр = ((
[image: image206.wmf]d
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 (
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v

,                                                      (4.6)

де      
[image: image208.wmf]l

 ( коефіцієнт гідравлічного тертя (коефіцієнт Дарсі);


[image: image209.wmf]d
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 ( довжина й діаметр трубопроводу відповідно, м;

v – середня швидкість плину рідини в перетині потоку, м/с.

Коефіцієнт гідравлічного тертя 
[image: image210.wmf]l

 залежить від в'язкості 
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 й густини рідини 
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, діаметра трубопроводу d, шорсткості внутрішніх стінок трубопроводу kе й середньої швидкості руху рідини v. У загальному випадку коефіцієнт залежить від двох безрозмірних параметрів – числа Рейнольдса Re і відносної шорсткості 
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 ( абсолютна еквівалентна шорсткість стінок труби, м (табл. 4.4).

Під абсолютною еквівалентною шорсткістю розуміють таку уявлювану (умовну) рівномірну шорсткість, при якій втрати напору дорівнюють втратам у реальному трубопроводі за тих самих умов плину.

При ламінарному режимі плину рідини (Re(Reкр) коефіцієнт гідравлічного тертя залежить тільки від числа Рейнольдса й визначається по формулі:

( = 
[image: image216.wmf]Re
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По найпоширенішій гіпотезі Прандтля турбулентний потік (Re(Reкр) ділять на турбулентне ядро й в’язкий підшар. Товщина в’язкого підшару 
[image: image217.wmf]в
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 залежить від числа Рейнольдса. 

При відносно невеликих швидкостях (невеликих числах Re) в’язкий підшар повністю закриває всі виступи шорсткості стінки. В результаті вплив шорсткості на коефіцієнт гідравлічного тертя 
[image: image218.wmf]l

 й, відповідно, на втрати напору по довжині буде зневажливо малий.
Ця зона турбулентного руху рідини називається зоною гідравлічно гладких труб. Критерій зони турбулентності 
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 менше 10. Коефіцієнт гідравлічного опору визначається по формулі Блазіуса:

( = 
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Таблиця 4.4 – Значення абсолютної еквівалентної шорсткості  kе
	Матеріал і вид труби
	Стан труби
	kе, мм

	Тягнені труби з кольорових металів
	Нові технічно гладкі
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	Безшовні сталеві труби
	Нові й чисті
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	Після декількох років експлуатації
	
[image: image223.wmf]2

,

0

3

,

0

...

15

,

0



	Сталеві труби зварені
	Нові й чисті
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	З незначною корозією після очищення
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	Помірно заіржавлені
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	Старі, заіржавлені
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	Сильно заіржавлені або з великими відкладеннями
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	Клепані сталеві труби
	Клепані уздовж і поперек по одному ряді заклепок: гарний стан поверхні
	0,30...0,40

	
	З подвійною поздовжньою клепкою й простою поперечною клепкою; некородовані
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	Із простою поперечною й подвійною поздовжньою клепкою; зсередини просмолені або покриті лаком
	1,20...1,30

	Оцинковані сталеві труби
	Нові й чисті
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	Після декількох років експлуатації
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	Чавунні труби
	Нові
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	Що були  у вживанні
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	Дуже старі
	до 3,0


* - у чисельнику наведений діапазон значень kе;під рисою наведені середні значення  kе.

Зі збільшенням числа Рейнольдса товщина в’язкого підшару зменшується, і вплив виступів шорсткості на втрати напору збільшується. У цій зоні змішаного опору, тобто області переходу від гідравлічно гладких до гідравлічно шорсткуватих труб коефіцієнт 
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 залежить і від числа Рейнольдса й від відносної шорсткості. Критерій зони турбулентності 
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 перебуває у межах від 10 до 500. Коефіцієнт Дарсі визначають по формулі Альтшуля:

( = 0,11(
[image: image236.wmf]25

,

0

Re

68

÷

ø

ö

ç

è

æ

+

d

k

е

                                (4.9)

При дуже великих числах Рейнольдса в’язкий підшар стає дуже малим й турбулентне ядро потоку захоплює виступи шорсткості стінок. У цій зоні гідравлічно шорсткуватих труб коефіцієнт 
[image: image237.wmf]l

 залежить тільки від відносної шорсткості внутрішніх стінок трубопроводу. Критерій зони турбулентності 
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 більше 500. Коефіцієнт 
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 визначають по формулі Шифринсона:

( = 0,11(
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4.2.2 Схема експериментальної установки

Схема експериментальної установки схематично показана на рис. 4.2. По трубопроводу 1 вода з напірного бака випливає в мірний бачок 3. На початку й кінці ділянки трубопроводу довжиною 
[image: image241.wmf]l

 встановлені п’єзометри, за допомогою яких у досліді визначаються втрати напору (hтр. Кран 2 служить для регулювання витрати води.

4.2.3 Порядок проведення роботи
Заповнюють напірний бак водою до постійного рівня; видаляють пухирці повітря з п’єзометричних трубок. За допомогою регулюючого крана встановлюють певну витрату води. При заданій витраті тричі знімають показання п’єзометрів і визначають час заповнення мірного бачка. Проводять ще два досліди при інших витратах води.

Дані вимірів зводять у табл. 4.5.
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Рисунок 4.2 - Схема експериментальної установки

Таблиця 4.5 - Результати вимірів і довідкові дані

	Номер досліду
	Показання п’єзометра
	Час заповнення мірного бачка t, с
	Висота підйому води в мірному баці hi, м
	Площа основи мірного бака (б, м2
	Діаметр трубопроводу d, м
	Відстань між п’зометрами l, м
	Температура води t0, 0C
	Довідкові величини
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4.2.4 Обробка результатів експерименту
Об'ємна витрата води, що витекла із труби за час t, дорівнює, м3/с:

Q = 
[image: image243.wmf]t
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де      t – час заповнення мірного бачка, с;

V ( об’єм мірного бачка, м3.

Середню швидкість руху води в перетині потоку можна виразити через об'ємну витрату Q, м/с:

v = 
[image: image245.wmf]w
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де 
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 ( площа живого перетину труби, м2.

По різниці показань п’єзометрів визначають втрати напору (hтр на ділянці потоку. З урахуванням величини (hтр із формули Дарсі-Вейсбаха (4.6) знаходять експериментальне значення коефіцієнта гідравлічного тертя:
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При визначенні розрахункового (теоретичного) значення коефіцієнта гідравлічного тертя попередньо по середній швидкості руху води в трубі v розраховують число Рейнольдса

Re = 
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де ((- кінематичний коефіцієнт в'язкості для води, 
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 (табл. 4.3).

У випадку турбулентного плину визначають критерій зони турбулентності 
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. Значення абсолютної еквівалентної шорсткості kе приймають відповідно до табл. 4.4.

Залежно від значення числа Рейнольдса й критерію зони турбулентності визначають розрахункові значення коефіцієнта гідравлічного тертя по формулах (4.8)-(4.10).

У розрахунках враховують усереднені дані по кожному досліду.

Результати розрахунків зводять у табл. 4.6.

     Таблиця 4.6 - Результати розрахунків

	Номер досліду
	Втрати напору на тертя (hтр, м
	Об'ємна витрата води Q, м3/с
	Середня швидкість v, м/с 
	Число Рейнольдса Re
	Критерій зони турбулентності Re((kе/d)
	Значення коефіцієнта тертя 
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4.2.5 Зміст звіту

Короткі теоретичні відомості. Схема лабораторної установки і її опис. Таблиця вимірів. Таблиця розрахунків. Висновок.

4.2.6 Контрольні питання

1. Напишіть формулу Дарсі-Вейсбаха. Поясніть.

2. Як варто розуміти терміни «гідравлічно гладкі» й «гідравлічно шорсткуваті» труби?

3. Як варто розуміти абсолютну еквівалентну, відносну шорсткість внутрішніх стінок труби?

4. Від чого залежить коефіцієнт гідравлічного опору при ламінарному та турбулентному режимі? 

5. Назвіть зони гідравлічних опорів. Чим вони розрізняються?

4.3 Визначення коефіцієнтів місцевих опорів

Мета роботи:  Експериментально визначити коефіцієнти місцевих опорів.

4.3.1 Загальні відомості

Місцевими опорами називають короткі ділянки потоку, на яких вектор середньої швидкості змінюється по величині й (або) напрямку. У місцевих опорах мають місце додаткові втрати напору, які визначаються по формулі Вейсбаха, м:

(hм = ((
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(4.11)


де     v – середня швидкість у перетині, звичайно за місцевим опором, м/с;

          ( – коефіцієнт місцевого опору, безрозмірний;

        g – прискорення сили ваги, м/с2.

 До місцевих опорів належать діафрагми, крани, засувки, повороти, раптові звуження й розширення трубопроводу й ін.

У загальному випадку коефіцієнт місцевого опору ( залежить від типу місцевого опору, ступеня стиснення потоку й від числа Рейнольдса. При розвиненому турбулентному режимі плину в автомодельній області коефіцієнт ( від числа Рейнольдса практично не залежить.

Коефіцієнт місцевого опору ( можна визначити з рівняння Вейсбаха (4.11), експериментально вимірявши втрати напору в місцевому опорі й середню швидкість руху в перетині потоку. Втрати напору знаходять, використовуючи рівняння Бернуллі для двох розрахункових перетинів (1-1 до й 2-2 після місцевого опору), м:
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де  z1, z2 – геометричні висоти в прийнятих перетинах потоку, м;
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 ( п’єзометричні висоти в прийнятих перетинах потоку, м;
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 ( швидкісні висоти в прийнятих перетинах потоку,м.

Розрахункові перетини варто вибирати так, щоб вони перебували досить близько від місцевого опору, і можна було зневажити втратами напору на тертя.

Для горизонтальної труби постійного діаметра втрати напору в місцевому опорі дорівнюють різниці показань п’єзометрів, м:
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З урахуванням місцевих втрат напору з формули (4.11) розраховують експериментальний коефіцієнт місцевого опору (
(= 
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(4.11, а)

Для турбулентного потоку при раптовому розширенні для швидкості до розширення v1 (у трубопроводі меншого перетину) розрахунковий коефіцієнт місцевого опору можна визначити по формулі
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де  (1 ( площа перетину трубопроводу до місцевого опору, м2;

        (2 ( площа перетину трубопроводу після місцевого опору, м2;

     nр = 
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 ( ступінь розширення потоку, яка являє собою відношення площі трубопроводу більшого перетину (2 (після місцевого опору) до площі трубопроводу меншого перетину (1 (до місцевого опору).

Для швидкості після раптового розширення v2 коефіцієнт місцевого опору можна визначити по формулі

(в. р. 2 = 
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У випадку раптового звуження потоку розрахунковий коефіцієнт місцевого опору може бути розрахований по емпіричній формулі

(в. с. = 
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(4.14 а)

де ( - коефіцієнт стиску струменя, дорівнює відношенню мінімального живого перетину потоку (з до площі трубопроводу меншого перетину (2 (після місцевого опору) ( = 
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Коефіцієнт стиску струменя ( залежить від ступеня стиску потоку nс і його можна оцінити по емпіричній формулі:

( = 0,57 + 
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(4.14 б)

Ступінь стиску потоку nс являє собою відношення площі трубопроводу меншого перетину (2 (після місцевого опору) до площі трубопроводу більшого перетину (1 (до місцевого опору):

nс = 
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Коефіцієнт місцевого опору при плавному повороті труби на 900 визначають по емпіричній формулі Альтшуля:

(90 = 
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   (4.15)

де d – діаметр трубопроводу, м;

     Rп – радіус закруглення труби, м;

     ( ( коефіцієнт гідравлічного тертя.

4.3.2 Опис експериментальної установки

Схематично експериментальна установка представлена на рис. 4.3. Вона складається із трубопроводу змінного перетину 1, який регулюється краном 8, і мірного бачка 9. Це дозволяє визначити коефіцієнт місцевого опору при раптовому розширенні I, раптовому звуженні II, на вентилі III і повороті потоку IV. Для визначення втрат напору до й після кожного місцевого опору встановлені п’єзометри 2...7.
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1 - трубопровід змінного перетину; 2...7 -  п’єзометри; 8 – регулюючий кран; 9 - (мірний бак)

Рисунок 4.3 - Схема установки

4.3.3 Порядок проведення роботи
Заповнюють напірний бак водою до постійного рівня, видаляють пухирці повітря з п’єзометрів. За допомогою регулюючого крана встановлюють певну витрату води. Знімають і записують показання п’єзометрів; за секундоміром визначають час заповнення мірного бачка. Дослід повторюють при інших витратах води.

     Результати вимірів заносять у табл. 4.7.

     Таблиця 4.7 - Результати вимірів і довідкові величини

	Номер досліду
	Вид опору
	Показання п’єзометрів, м
	Час заповнення мірного бака t, с
	Висота підйому води в мірному баці hi, м
	Площа основи мірного бака (б, м2
	Діаметр труби d, м
	Радіус закруглення трубопроводу при повороті на 900, Rп, м
	Коефіцієнт гідравлічного тертя (
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4.3.4 Обробка результатів експерименту

Об'ємну витрату води, що витікає, знаходять по формулі, м3/с:

Q = 
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де     V ( об’єм мірного бачка, м3;

            t – час заповнення мірного бачка, с;

Середня швидкість у перетині потоку може бути визначена з рівняння сталості об'ємної витрати, Q, м/с:
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де 
[image: image279.wmf]w

 ( площа перетину потоку в трубопроводі, м2.

З урахуванням втрат напору у відповідних місцевих опорах розраховують значення коефіцієнта. Для раптового розширення, раптового звуження й повороту потоку експериментальні значення коефіцієнтів, що розраховані по формулі (4.11, а), зіставляють із розрахованими по теоретичних формулах (4.12)-(4.15). Результати розрахунку зводять у табл. 4.8.

4.3.5 Зміст звіту


Короткі теоретичні відомості. Схема лабораторної установки і її опис. Таблиця вимірів. Таблиця розрахунків. Висновок.

4.3.6 Контрольні питання

1. Що називають місцевим опором? Приведіть приклади місцевих опорів.

2. Від яких параметрів залежать втрати напору в місцевих опорах?


3. Як визначити коефіцієнт місцевого опору експериментально?

4. Втрати напору при раптовому розширенні потоку.

5. Як розраховують втрати напору при раптовому звуженні потоку?

6. Втрати напору при повороті потоку. 

Таблиця 4.8 - Результати розрахунків

	Номер досліду
	Вид місцевого опору
	Об'ємна витрата води     Q, м3/с
	Швидкість води в перетині vi, м/с
	Швидкісний напір 
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4.4 Випробування відцентрових насосів з однаковими характеристиками при паралельній роботі

Мета роботи: Побудувати  дослідним шляхом сумарну характеристику двох паралельно працюючих насосів на загальний водовід, визначити режимну крапку і її параметри.

4.4.1 Загальні теоретичні відомості

Для забезпечення оперативного керування подачею води в мережу в водопровідно-каналізаційному господарстві широко застосовується спільна паралельна робота декількох насосів на загальну мережу. Подача й напір насосів у цьому випадку визначаються по сумарній характеристиці Q-Н  як параметри точки перетинання цієї характеристики з характеристикою водоводів.

Сумарна характеристика однакових паралельно працюючих насосів будується по відомій характеристиці одного насоса відповідно до викладеної методики або знімається дослідним шляхом.

Для зняття сумарної характеристики дослідним шляхом необхідно ступенями змінювати подачу води й на кожній ступені знімати наступні параметри: подачу води насосами Qi, напір по манометру Мi і вакуум по вакуумметру Bi
Після проведення дослідів та виконання необхідних розрахунків будується характеристика О-Н спільної роботи насосів.

Для побудови характеристики напірного водовода вимірюють його довжину l, діаметр d і геометричну висоту підйому Hг. Розрахунок втрат  напору у водоводі  з урахуванням особистостей лабораторної установки необхідно визначати по формулі, м вод.ст.:

h=  3+2i0 l,                                              (4.16)
де i0 - питомі втрати напору.

Характеристика трубопроводу наноситься на графік з характеристикою Q-H спільної паралельної роботи насосів. Точка перетинання двох характеристик дає робочу точку, значення ординати якої визначає розвиваючийся  напір, а значення абсциси - подавану витрату води (рис.4.4).
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Рисунок 4.4 - Характеристики двох відцентрових насосів з однаковими  характеристиками при їхній паралельній роботі

Сумарна подача насосів, що працюють спільно на загальну мережу, менше, ніж сумарна подача цих же насосів при їхній роздільній роботі. Ступінь зменшення подачі залежить від крутості характеристики Q-H насосів і від крутості характеристики трубопроводу.  Коефіцієнт паралельності двох однакових насосів визначається по формулі:

K=2Q1/Q1+2                                               (4.17)

де Q1 - подача одного насоса при роздільній роботі; Q1+2 - подача насосів при спільній роботі.

Для визначення споживаної потужності та ККД кожного насоса в робочій точці при роботі в групі на графік з характеристиками необхідно нанести характеристики Q-H і  Q-η. Значення Qі   й  ηі в робочій точці визначаються відповідно до викладеної методики.

4.4.2 Опис лабораторної установки
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Схема лабораторної установки, на якій виконуються необхідні виміри, зображена на рис.4.5. Ця установка складається з: відцентрових насосів 1, включених паралельно на загальний водовід 6 з регулюючою засувкою 5, електродвигунів 2. На кінці напірного водовода 6 є перемикач 7, що дозволяє подавати воду в мірний бак 8 з водомірним склом 9 або безпосередньо в збірний бак 10.

Рисунок 4.5 -  Схема дослідної установки при паралельній роботі двох насосів на один водовід

Кожний з відцентрових насосів забирає воду зі збірного бака 10 через лійки з прийомними клапанами й сітками 11. Кожний з насосів має свою всмоктувальну лінію 14, з вентилями 13 і напірну лінію 4 з вентилями 3.

Для виміру тиску в напірних трубопроводах від кожного насоса на них установлені манометри М, а на всмоктувальних лініях - вакуумметри В. Заливання насосів здійснюється через патрубок 12.

4.4.3 Порядок проведення роботи

Робота повинна виконуватися в такій послідовності:

- усвідомити призначення всіх елементів системи й виконати необхідні перемикання для забезпечення роботи установки за схемою, зображеною на рис.4.5;

- послідовно запустити обидва насосних агрегата;

- дочекатися стабільних показань приладів і при необхідності вентилями 3 вирівняти напори насосів;

- змінюючи за допомогою засувки 5 сумарну подачу насосів за викладеною методикою, зробити виміри, необхідні для заповнення табл. 4.9. Виміряти дані для побудови залежності Q-η і Q-N.

- по закінченні дослідів виміряти довжину l напірного водовода, його діаметр d та геометричну висоту підйому Нг.
4.4.4 Обробка результатів вимірів

Обробка результатів вимірів для повного заповнення табл. 4.9 і табл. 4.10 виконується за відомою методикою.

За даними заповненої таблиці, на міліметрівці будується графік залежності   H=f(Q). Потім необхідно побудувати характеристику водовода. Розрахунок цієї характеристики зручно вести в табличній формі (табл. 4.10).

У графу 1 табл.4.10 записують 5-6 значень витрат, якими задаються в області зміни подачі насосної установки (від мінімальної до максимальної). У графі 2-й 3 записують обмірювані значення діаметра водовода і його довжини. Виходячи з витрати й діаметра визначають питомі втрати напору й записують у графу 4. Втрати напору розраховують по формулі (4.16) і записують у графу 5. Після цього характеристику водовода наносять на графік  Н=f(Q) і визначають параметри робочої точки. Коефіцієнт паралельності насосів розраховують по формулі (4.17). Значення потужності Ni на валу насоса та ККД  ηi одного насоса при роботі в групі визначають відповідно до наведених вказівок.

Таблиця 4.9 -  Визначення напору й подачі насоса при випробуванні
	Номер досліду
	Подача
	Напір               

	
	Об'єм води в мірному баці, Wi,л
	Час наповнення бака ti,c
	Витрата Qi л/с
	Показання манометра
	Показання вакуумметра
	Швидкісний напір

	Поправка на розташування приладів

Z, м
	Н, м


	
	
	
	
	M, кгс/см2
	M, м вод. ст.


	
	
	
	

	
	
	
	
	
	
	В, кгс/см2


	В, м вод. ст.


	(VH2- VB2) \2g,  м\с
	
	

	1
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8
	9
	10
	11


Таблиця 4.10 -  Розрахунок характеристики водовода

	Витрата Q, л/с
	Діаметр    водовода, d,мм
	Довжина водовода l, м
	Питомі втрати напору i0
	Втрати напору у водоводі h, м  

	1
	2
	3
	4
	5


4.4.5 Зміст звіту

У звіт про роботу повинні входити: схема установки; розрахункові формули, використані при обробці дослідів; заповнені табл.4.9 і 4.10; рисунок з нанесеними необхідними характеристиками; висновок, що містить параметри робочої точки при роботі насосів на загальний водовід і основні показники одного насоса.
4.4.6 Контрольні питання

1. В яких випадках використовують паралельну роботу насосів?

2. Як визначаються втрати напору?

3. Що таке коефіцієнт паралельності?

4. Особливості роботи насосів при паралельній роботі.

5. Як визначити споживану потужність та ККД насосу?

6. З чого складається лабораторна установка?

4.5 Випробування відцентрових насосів з однаковими характеристиками при послідовній роботі

Мета роботи: побудувати  характеристику Q-Н двох однакових насосів, що працюють послідовно, і визначити параметри їх робочої точки.

4.5.1 Загальні теоретичні відомості

Послідовною називається робота насосів, при якій один насос (перша ступінь) подає перекачувану рідину у всмоктуючий патрубок (інколи у всмоктуючий трубопровід) іншого насоса (друга ступінь), а останній подає її в напірний водовід. 

Послідовну роботу насосів застосовують в тих випадках, коли рідина подається на дуже великі відстані або на велику висоту. Її також застосовують тоді, коли необхідно при постійній (чи майже постійній) витраті збільшити напір, який не може бути створений одним насосом. 

Два послідовно сполучених насоса приводять в дію таким чином. При закритих засувках 1 і 2 (рис.4.6) включають насос 1. Після того, як насос І розвине напір, рівний напорові при закритій засувці, відкривають засувку 1 і запускають насос II. Коли насос II розвине напір, рівний напорові 2Н0, відкривають засувку 2. 
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Рисунок 4.6 - Схема послідовного з'єднання насосів

На рис.4.7 показані характеристики двох однакових відцентрових насосів Q-Н1,2  ,    характеристика трубопроводу Q-Нтр  з геометричною висотою підйому Нг, втрати напору hтр в трубопроводі при подачі витрати Q, напір Н0, що створюється одним насосом при закритій засувці. 

При послідовній роботі слід звертати особливу увагу на вибір насосів, оскільки не всі вони можуть бути використані для послідовної роботи за умовами міцності корпусу.  

Для побудови сумарної характеристики Q-Н(1+2)   послідовної роботи двох однотипних насосів необхідно скласти ординати характеристики Q-Н1,2 при однакових подачах. 

Режим роботи одного насоса визначається точкою А. Подача насоса рівна Q1 , напір H1, споживана при цьому потужність N1. Режим послідовної роботи двох насосів визначається точкою А, яка є перетинанням сумарної характеристики насосов і характеристики водоводов Q-hтp.
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Рисунок 4.7 -  Сумарна характеристика двох послідовно працюючих відцентрових насосів

Для побудови характеристики Q-Нтр користуються методикою, описаною в попередній роботі.

 Подача насосів, що працюють послідовно, рівна  Q1+2. Вона дещо більше, ніж Q1.  Напір,  що розвивається, рівний H2, споживаної при цьому потужності N2(1+2). 
При збереженні тієї ж подачі Q1, яку забезпечує один насос, що працює на водовод, напір двох послідовно працюючих насосів зростає до величини   H(1+2) .

4.5.2 Опис лабораторної установки

Схема лабораторної установки показана на рис.4.8. Ця установка відрізняється від установки, показаної на рис.4.5 тим, що напірний трубопровід насоса 1 приєднується до всмоктуючого патрубка насоса 2.
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Рисунок 4.8 - Схема установки при послідовній роботі двох насосів

Насос 2 працює послідовно з насосом 1 та подає воду в трубопровід 4 з регулюючою засувкою 3. На кінці напірного трубопроводу 4 є перемикач, що дозволяє подавати воду в мірний бак 5 з водомірним склом 6 або безпосередньо в збірний бак 7. 

Насос 1 забирає воду із збірного бака 7 через воронку з приймальним клапаном і сіткою 8. Насос 1 має всмоктуючий трубопровід 9 з вентилем 10 і напірну лінію з вентилем 11, яка є одночасно всмоктуючою для насоса 2. Вентиль 12 при послідовній роботі насосів закритий. 

Для виміру тиску на напірних трубопроводах встановлені манометри М, а на всмоктуючих лініях - вакуумметри. Насоси заливаються через патрубок 13 з водопровідної мережі лабораторії. 

4.5.3  Порядок проведення роботи

Робота повинна виконуватися в такій послідовності:

- з'ясувати призначення всіх елементів системи; 

- закрити засувку 12 на всмоктуючому трубопроводі насоса 2; 

- запустити насос 1,  відкрити вентиль 11; 

- пустити насос 2 при закритому вентилі 3.  Дочекатися стабільних свідчень приладів; 

- виміряти подачу і напір при послідовній роботі двох насосів; 

- перший вимір робиться при повністю закритому вентилі 3; 

- змінюючи вентилем 3 подачу насосів, зробити виміри, необхідні для заповнення табл.4.11.   

4.5.4 Обробка результатів виміру

Обробку результатів виміру для повного заповнення таблиці виконують по відомій методиці. 

Робочий напір насосів визначають по формулах: 

для насоса 1 (при закритому вентилі 12) 

       



H1=M1+B+ZB+ZM;                                              (4.18)

для насосів 1 і 2 при послідовній їх роботі

     


H1+2=M2+B+ZB+ Z0+ ZM2,                                            (4.19)

де  M1, M2, B - свідчення манометрів і вакуумметра; ZB, ZM1, ZM2 - поправки на положення відповідно вакуумметра V, манометрів  M1  и M2; Z0 - відстань між осями насосів 1 і 2, м. 

За даними таблиці на міліметрівці будують графік залежності Н=f(Q)   для одного і двох послідовно працюючих насосів. 

Після цього необхідно побудувати характеристику водовода. Дані для побудови беруться з табл.4.9. Потім визначають параметри робочої точки. 

Таблиця 4.11 -  Визначення напору і подачі насоса при випробуванні 

	Но​мер  досліду


	Подача
	Напір

	
	Об’єм води  в мірному баці Wi, л
	час наповне​ння баку ti с
	Витрата Qi, л/c
	Показання манометра
	Показання  вакуумметра
	Швидкісний напір

(vH2- vB2)/2g, м/с


	Поправка на розташування приладів 

Z,  м


	H, м

	
	
	
	
	М2, кгс/см2
	М2,  м вод.ст.
	В1, кгс/см2
	В1, м вод.ст.
	
	
	

	I
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8
	9
	10
	11


4.5.5 Зміст звіту 

У звіт про роботу повинні входити: схема установки, розрахункові формули, використані при розрахунках; заповнена табл.4.11 для двох послідовно працюючих насосів; рисунок з нанесеними необхідними характеристиками, висновки.

4.5.6 Контрольні питання

1. Що таке послідовна робота насосів?

2. В яких випадках використовують послідовну роботу насосів?

3. Особливості роботи насосів при послідовній роботі.

4. Як визначається робочий напір насосів?

5. З чого складається лабораторна установка?

4.6 Випробування кавітацій лопатевого насосу

Мета роботи: вивчити  динаміку зміни навігаційного запасу при зміні подачі насосного агрегату. 

4.6.1 Загальні теоретичні відомості

Явище кавітації в текучій рідині виникає в тих випадках, коли статичний тиск в якій-небудь області потоку падає нижче тиску насиченої пари рідини. Реальна рідина не може сприймати розтягуючих зусиль, які виникають при падінні в ній тиску, нижче тиску насиченої пари. Тому у вказаних областях відбувається її скипання і порушується сплошність потоку з утворенням чисельних парових бульбашок і стійких каверн, що примикають до стінок (caverna (лат.) — порожнина; звідси відбувається і назва "кавітація").

Як тільки парові бульбашки, рухомі разом з потоком рідини, потрапляють в область, де статичний тиск вище пружності насиченої пари, пара конденсується і бульбашки зникають. У районі  зникнення бульбашок відбувається сильний гідравлічний удар, в результаті якого миттєвий місцевий тиск може досягати декількох десятків МПа. Наявність чисельних гідравлічних ударів приводить до періодичного коливання розмірів знов виникаючих бульбашок при їх руху в потоці рідини. Весь процес кавітації зазвичай супроводжується шумом і вібраціями. 

Якщо зникнення бульбашок відбувається поблизу стінки, то через деякий час починає руйнуватися поверхня стінки, де відбуваються як хімічні, так і теплові і електричні процеси, що посилюють руйнівну дію кавітації. Механічний процес руйнування матеріалу називається  ерозією.  Хімічне руйнування металу в зоні кавітації киснем повітря носить назву корозії.

Виникнення кавітації відбувається поетапно. Первинна кавітація у вигляді локальних вогнищ не міняє загальної структури потоку і не порушує нормальної роботи насоса. Вона зазвичай виявляється або візуально (при прозорих стінках насоса), або акустичним способом, інколи по незначній зміні амплітудно-частотних  характеристик насоса.   

Наступний етап розвинутої кавітації в насосі при зниженні Рв  виникнення  першого критичного режиму, при якому починають змінюватися зовні характеристики насоса: знижуються його напір і потужність. Проте насос здатний ще подавати рідину споживачеві, хоча швидкість навігаційної ерозії в насосі може значно зрости.

 При подальшому пониженні Pв зростають розміри навігаційних зон, міняється їх вигляд, а при деякому значенні Pв виникає так званий другий критичний режим, що характеризується початком різкого падіння напору, потужності і ККД насосу. 

Перевищення повного напору рідини у вхідному патрубку насоса              Рв /ρg  +Uв2/2g над пружністю її насиченої пари   Рн.п. /ρg    називається запасом кавітації  Δh та обчислюється за формулою:

Δh  = Рв /ρg  +Uв2/2g - Рн.п. /ρg,                                 (4.20)
де  Рв і Uв - тиск та швидкість на вході в робоче колесо. 

Оскільки абсолютний тиск у вхідному патрубку насоса дорівнює

    Рв /ρg=   (Ра  - Рвак) /ρg                                             (4.21)

 Тоді  рівняння (4.20), набирає вигляду 

Δh  = (Ра  - Рвак) /ρg + Uв2/2g - Рн.п. /ρg                      (4.22)

де Ра - атмосферний тиск; Pвак - вакуумметрична висота всмоктування. 

Щоб виключити роботу насоса в режимі кавітації, допустимий кавітаційний запас  Δhдоп має бути не менше величини, визначуваної по формулі:

Δhдоп =(1,1…1,3) Δhкр                                      (4.23)

Критичний кавітаційний запас визначається при найбільшій висоті вакуумметра для даного насоса. 

 Для встановлених насосних агрегатів дотримується рівняння

Нвс= Ра  /ρg – (hвс+ ht+ Δhф)                                (4.24)

де Hвс   - геометрична висота всмоктування, м;   hвс   - втрати натиску у всмоктуючій лінії, м вод.ст.;  ht  - пружність насиченої пари рідини при температурі t,    м  вод.ст.

ht= Рн.п. /ρg,                                                  
        (4.25)

Δhф - фактичний запас напору.

 З вираження (4.24) фактичний запас натиску у всмоктуючому патрубку насоса      

Δhф= Ра  /ρg – Нвс - hвс - ht .                  
            (4.26)

Оскільки під час випробувань із зміною витрати, що подається, змінюється лише hвс, то Δhф =f (Q).
 Щоб при всіх змінах витрат на наставало явище кавітації, необхідне дотримання умови                            
Δhф≥  Δhдоп  .                                                   (4.27)
Таким чином, запас напору у всмоктуючому трубопроводі є величиною змінною.  Динаміку зміни цього запасу можна оцінити по формулі (4.20), вимірюючи вакуумметром тиск на вході в насос при зміні витрати води, що подається ним,  або по формулі (4.26). 

4.6.2 Порядок виконання роботи

Схема лабораторної установки наведена на рис. 4.9. 

Лабораторна робота виконується в наступній послідовності:  

- підготувати  установку до запуску; 

- залити насос з водопроводу;           

- запустити насосний агрегат і після набору двигуном повного числа зворотів  відкрити повністю вентиль 4 на напірному трубопроводі; 

- виміряти об'ємним методом витрату води, що подається насосом. Необхідні дані і свідчення вакуумметра В записати в табл.4.12; 

- виконати ступінчасте зменшення подачі до повного припинення подачі, вимірюючи на кожному рівні витрату води Q і свідчення вакуумметра В. Результат вимірів занести в табл.4.12; 

- виміряти діаметр вхідного патрубка насоса; 

- виміряти атмосферний тиск; 

- виміряти температуру води; 

- зробити необхідні розрахунки і заповнити табл.4.12;

[image: image290.png]


- побудувати графік залежності  Δhф =f (Q).

Рисунок 4.9 – Схема лабораторної установки

Таблиця 4.12 – Визначення запасу кавітації у всмоктуючому патрубку насоса

	№ досліду
	Подача
	Показання вакуумметра
	Діаметр вхідного патрубка, DB, м
	Швидкість у всмоктуючому патрубку насоса,Ui,м\с
	Тиск насиченої пари ht, м вод.ст
	Атмосферний тиск Pa, м вод.ст.
	Температура води, t, оC
	Кавітаційний запас

	
	Об’єм води у мірному баці, Wi,л
	Час наповнення бака tі , с
	Витрата,Qi ,,л/c
	В, кгс/см2
	Pв, м вод.ст.
	
	
	
	
	
	Δh, м.вод.ст.
	Δhф, м вод.ст.

	1
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8
	9
	10
	11
	12
	13


4.6.3 Обробка результатів вимірів

Результати вимірів слід занести в графи 1-3, 5, 8, 9 таблиці 4.12. Останні графи заповнюють в такій послідовності.

Графа 4: визначається подача насоса в і-м досліді, л/с: 

Qi=wi\ti
Графа 6: свідчення вакуумметра (графа 5) переводять в метри водяного стовпа по формулі: 

Рв=10В

Графа 8: визначають швидкість руху води у вхідному патрубку насоса, м/с: 

Ui=4Qi\πDв

Дані для заповнення графи 9 визначають по табл.4.13 залежно від температури води. 

Таблиця 4.13 - Залежність пружності насиченої пари і густини

 ваги води від температури

	t, оC
	Рн.п./ρg, м.вод.ст.
	ρg, кг/м3
	t, оC
	Рн.п./ρg, м.вод.ст.
	ρg, кг/м3

	5
	0,0889
	1000
	35
	0,5733
	993,9

	10
	0,1251
	999,6
	40
	0,7520
	992,2

	15
	0,1738
	998,9
	45
	0,9771
	990,1

	20
	0,2383
	998,2
	50
	1,2578
	988,0

	25
	0,3229
	996,9
	55
	1,6051
	985,6

	30
	0,4325
	995,6
	60
	2,0320
	983,2


Графа 12: визначають кавітаційний запас Δh по формулі (4.20).

Графа 13: визначають навігаційний запас Δhф по формулі (4.26). 

При розрахунках по формулі (4.26) використовують дані попередніх лабораторних робіт. Порівнюють по рядках значення кавітаційних запасів Δh і Δhф. За відсутності помилок у вимірах і обчисленнях відхилення не повинне перевищувати 5... 10%. 
На підставі даних графи 12 на міліметрівці побудувати графік залежності    Δhф =f (Q). 

4.6.4  Зміст звіту 

В звіт про роботу повинні входити: короткий опис суті роботи; схема установки; розрахункові формули, використані при обробці результатів дослідів; заповнена табл.4.12; графік залежності   Δhф =f (Q); висновок про умову безкавітаційної роботи насоса.

4.6.5 Контрольні питання

1. Що таке кавітація?

2. В яких випадках виникає явище кавітації?

3. Що таке кавітаційний запас?

4. Яка умова повинна виконуватись для запобігання явища кавітації?

5. З чого складається лабораторна установка?

5 ПИТАННЯ ДО ТЕСТОВИХ ЗАВДАНЬ

1. Що таке гідравліка?

2. Поняття питомої ваги рідини.

3. Як пов’язана густина з об’ємом?

4. Що таке в’язкість рідини?

5. Як вимірюється кінематична в’язкість?

6. Чим відрізняється динамічна в’язкість від кінематичної?

7. Дайте співвідношення між різними одиницями в’язкості.

8. Модуль пружності для різних рідин.

9. Як впливає повітря в рідині на її стисливість?

10. Що таке температурне розширення рідин?

11. Як змінюється густина повітря з підвищенням температури?

12. Що таке гідростатика?

13. Основне рівняння гідростатики.

14. Що виражає епюра гідростатичного тиску?

15. На якому законі оснований принцип дії гідродомкрата?

16. Чому пропорційне співвідношення сил в домкратах?

17. Що вивчає гідродинаміка?

18. Що таке умова безперервності потоку?

19. Що враховує питома енергія рідини?

20. Чому дорівнює питома енергія положення?

21. Чому дорівнює питома енергія тиску?

22. Що таке питома кінетична енергія?

23. Що визначає рівняння Бернуллі?

24. Геометричний сенс рівняння Бернуллі?

25. Що може бути причиною гідравлічного удару?

26. Засоби захисту від гідравлічного удару.

27. Що таке гідропривід?

28. Переваги гідроприводу над електромеханічним приводом.

29. Недоліки гідроприводу.

30. Які насоси використовуються в сучасному гідроприводі?

31. Умовні позначення насосів.

32. Особливості устрою шестеренчастих насосів.

33. Особливості устрою пластинчастих насосів.

34. принцип дії радіально-поршневих насосів.

35. Чим відрізняються аксіально-поршневі насоси від радіально-поршневих?

36. Які бувають гідромотори?

37. Уповні позначення гідромоторів.

38. Типи гідроциліндрів.

39. За рахунок чого повертається плунжер у вихідне положення?

40. Що знаходять під час розрахунку гідро циліндрів?

41. Для чого необхідна допоміжна апаратура гідро циліндрів?

42. Типи розподільників.

43. Скільки позицій може бути у розподільників?

44. Способи управління розподільником.

45. Умовні позначення розподільників.

46. Принцип дії зворотного клапана.

47. Чим відрізняється гідрозамок від звичайного клапану?

48. Кількість дій логічного гідро клапану.

49. Призначення редукційного клапану.

50. Що таке запобіжний клапан?

51. Типи запобіжних клапанів.

52. Призначення дроселів.

53. Типи дроселів.

54. Призначення гідробаків.

55. Від чого залежить площа тепловіддачі баку?

56. Коли використовують теплообмінники в баках?

57. Типи фільтрів.

58. Види акумуляторів.

59. Які акумулятори забезпечують постійний тиск в гідросистемі?

60. На що випробовують гідравлічні і газові ємкості?

61. Переваги пневпоприводу.

62. Недоліки пневмоприводу.

63. Скільки рівней тиску використовують в пневмоприводах?

64. Види пневмодвигунів.

65. Що включає структурна схема найбільш поширеного пневмоприводу?

66. Направляюча апаратура пневмоприводу.

67. Що відноситься до регулюючої пневмоапаратури?

68. Призначення обладнання підготовки повітря.

69. Принцип дії глушників пневмоприводів.

70. Яким чином проводиться гальмування пневмоциліндрів?

71. Засоби фіксації пневмоциліндрів в заданому положенні.

72. Що необхідно враховувати при розрахунках пневмоприводу поступальної дії?

73. Що визначається після розрахунку пневмоприводу?

74. Яка енергія використовується в підсилювачах пневмоприводу?

75. Чим відрізняється слідкуючий привод від звичайного?

76. Які загрузки враховують при виборі гідроциліндрів  нахилу дугової сталеплавильної печі?

77. Які параметри входять до формули потужності насосу?

78. назвіть трубопроводи, що входять до гідравлічної системи.

79. Дайте визначення нерозривності потоку рідини.

80. Чим відрізняються короткі і довгі трубопроводи?
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