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ЭФФЕКТИВНОСТЬ ГАСИТЕЛЯ ПУЛЬСАЦИЙ 
В ГИДРАВЛИЧЕСКОЙ СИСТЕМЕ 
С АКСИАЛЫ Ю-ПЛУНЖЕРНЫМ НАСОСОМ

Гасители пульсаЦ'ИЙ типа ответвлениого резонато­
ра рассмотрены в работе [1].

В статье приведены результаты экопсрименталыюго опре­
деления .эффективпснсти подобных гасителей. Полученные ре­
зультаты -сравнены с расчетными.

С целью усграленпя влияния па точность эксперименталь­
ных данных второстепенных факторов эффективность дей­
ствия резонатора исследовалась в простейшей системе, схема 
которой иредставлсиа на рис. 1.

На вы.чоде из насоса устанавливался цилиндр,ичеокий тру­
бопровод длиной 115 .м )С нагрузочным дросселем иа конце, 
обеспечивающим расход жидкости 2 л/.мии при давлении г. 
трубопроводе 21,0 МПа. Большая протяженность трубопрово­
да позволила реализовать режим бегущих воли и считать 
вхо.диой им!педаис его равным волновому сопротивлению.

Эффективность сглаживания пульсаций давления оцени- 
валаеь коэффициентом вносимого затухания Кв„, иод кото­
рым понималось отиошеппе соответствующих +1исловых ха- 
рактерпстик, определяющих пульсациоиное состояние гидрав­
лической системы, до и после введения гасителя. При этом ис- 
!ПОЛьзова,лись две характеристики:
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амплитуда пульсаций давления иа первой плунжерной 
частоте;

ср ед II eiKB ад р а тич н о е зн а ч е п и е п е [) е м е 1111 о й с ост а в л я ю щей 
чавлеиня в трубопроводе.

Первая .характеристика позволяет судить об эффектив­
ности подавления отдельных составляющих спектра колеба­
ний в гидравлической системе; вторая интегрально отражает 
I гул ь с а ц и о ] 111 о е с ос то я н и е г идр а в ли ч е ск о й с ист ел i ы.

Эксперименты .по определению коэффициента вносимого 
затухания проводились на масле АМГ-10. Давление замеря­
лось с помощью датчика ДТ-ЗООМ на расстоянии 100 мм от 
выходного штуцера насоса (см. рис. 1). Схелта из.мерительио- 
го комплекса представлена на рис. 2. Полость и горло ответ-

Рис. 2. Измерительный комплекс: У — датчик давления ДТ ЗООМ; 
2 — усилитель ПТС-78; 3 — анализатор спектра ТОА-111; 4 —
элсктронио-счетиый частото.мер 43-22; 5 — цифровой вольтметр
ВК-7-10.4/1; 6' — дифропечатающее устройство Ф595К; 7 — дат­

чик оборотов; 8 — вольтметр Ф563

влениого резонатора были выполнены соответствспио в виде 
стальной сферы с ириведсимым объемом Упр = 326 с.м® и 
цилиндрического канала длиной /, = 10 .мм и диаметром 
с/|- = 2,24 мм. Схема подключения гасителя к гидравлической 
системе, а также его коиструктивная схема изображены на 
рис. 1 и 3.

Ре.зулыаты экспериментов по опредслспию коэффициент.1 
впоси'мого затухания в трубо'проводе с впутреипим диамет­
ром 10 Л1М представлены иа рис. 4 и 5.

Для сравиения экаиеримеитальных данных с теоретиче­
скими, подученными в соответствии с предложепиой ранее .ме­
тодикой расчета (см. [1]), проводился расчет эффективиостп 
гасителя для первой плунжерной частоты пульсаций насоса.
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Необходимые данные об импедансах насоса и трубопровода, 
а также о пульсациоиной производительности эквивалентного 
источника были получены раечстно-эксшернмеитальиым путем.

Импеданс трубопровода. 
Потребная длина трубопрово­
да, реализующего режим бе­
гущих волн, определялась из 
условия десятикратного зату­
хания амплитуды давления на 
конце трубопровода при час­
тотах 100 Гц и выше. Величи­
на затухания контролирова­
лась датчиками давления на 
входе трубопровода и на вы­
ходе из него. Измерение вход­
ного импеданса такого трубо­
провода проводилось ио мето­
дике, изложенной в работе [2]. 
Ма входе в трубопровод гене- 
17 и р о в а л и с ь с и и у с о ид а л ь и ы е

давления до 2,0 .МПа в диапазоне

<•

Рис. 3. Конструктивная с.хсма 
гасителя пульсаций

колеоаиия с амплитудой 
частот от. 100 до 500 Гц.

Рис. 4. Эффективность гасителя по первой плунжерной 
частоте колебаний

На рис. 6 представлена зависимость модуля входного им- 
(Иедаи'са трубопровода виутреииим диаметром с1у= 10 мм от 
частоты. Аргумент и.мпеданса (в пределах точности экспери-. 
ментов) ранен пулю.
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Piu:. 5. Коэффициент вносимого затухания по эффс- 
TMBHOMv значению пульсаций давления

тс
МПал/Зф

6
к
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Рис. 6. Зависимость модуля входного импеданса 
трубопровода {dy= 10 мм, /=115 м) от часто- 

' ты колебаний

Полученные результаты свидетельствуют о том, что вход­
ной импеданс трубопровода близок к его волновому сопро­
тивлению и может быть рассчитан по соотношению

ра
Ггр ’ (1)

1'де р — плотность жидкости; а--скорость распространения 
возмущений; S.j.p — площадь поперечного сечения трубопро­
вода.

Импеданс насоса. И.машдаис насоса определялся иа осно­
ве предварительных экспериментов, в ходе которых измеря­
лось давление за насосом на входе в трубопроводы диаметра­
ми 6 и 10 мм при длинах, обеспечивающих равенство вход­
ных И'Мпедаисов волновым сопротивлениям.
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Эксперименты показали, что аксиально-плунжерный насос 
с клапанным распределением генорирует сложный полигар- 
мониче'ский сигнал, в котором можно выделить:

низкочастотную пульсацию роторной частоты (рис. 7, а); 
пульсацию плунжерной частоты ipiic. 7, б); 
пульсацию с двойной плунжерной частотой (рис. 7, в); 
пульсацию с тройной плунжерной частотой (рис. 7, г); 
высокочастотную пульсацию с частотой 3—3,5 кГц и ал1- 

плитудой 0,07— 0,09 M ila  (в трубе с1у = 10 мм), практически 
ие завпсяш.ую от режима работы насоса.
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Рис. 7. ,4мплитуды спектральных составляющих пуль­

саций давления, генерируемых насосом



Спектр пульсаций, генерируемый насосом, оставался оди­
наковым для трубопроводов с диаметрами б и 10 мм и, следо- 
иатсльно, в первом прибл.ижен'ии насос можно рассматривать 
как независимый источник колебаний.

На основе проведенных зкспернментов была определена 
расчетная модель насоса как .источника .пульсаций, акустиче­
ский и электричесасий аналоги которой представлены и а рис. 8.

Без учета утечек в коль­
цевом зазоре между плун­
жерами и гильзами кача­
ющий узел рассматривался 
как идеальный источник 
расхода Q. Кольцевая по­
лость над плунжерами бы­
ла представлена сосредото­
ченной упругостью С объ­
ема полости У„р, а проточ­
ные каналы от полости до 
среза выходного штуцера —
I [ ил и н др и ч е ски м т р у бо пр о - 
иодом с индуктивностью

. Диаметр трубо-L = м-р Рис. 8. Расчетная модель насоса 
как источника пульсацийПровода выбирался равным 

диаметру выходной магист­
рали, длина трубопровода
определялась из условия равенства его индуктивности сумме 
индуктивностей внутренних каналов насоса.

Поскольку гаситель устанавливался на некотором рассто­
янии от насоса, а характеристики источника пульсаций в со­
ответствии! с методикой расчета должны определяться отно­
сительно сечения установки гасителя, длина трубопровода 
увеличивалась на величину расстояния от насоса до гасителя 
пульсаций.

Активные потери да.вления внутри насоса и в трубопрово­
де считались пренебрежимо малыми. Величина приведенного 
объема кольцевой полости определялась эксперименталмю с 
учетом податливости стенок корпуса насоса. Оказалось, что 
это значение объема Кпр н 3,4 раза превосходит величину 
геометрического объема, что объясняется податливостью 
корпуса насоса, изготавливаемого из алюминиевого оплава, 
и наличием резиновых уплотоительных колец.
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в  с о о тв е т с т в и и  с 'П ри нятой  р а с ч е т н о й  м о д е л ью  б ы л о  п олу ! 
чен о  а н а л и т и ч е с к о е  в ы р а ж е н и е  д л я  о п р е д е л е н н я  импеданс^ 
н а с о с а  о тн о с и те л ь н о  с е ч е н и я  м стан ов 'ки  г а с и т е л я :

(О / тр

'̂ ист |2п|
(О I тр

со I тр
|̂ п-COS- а у

(2

МО'
пр

где (О — ч а с т о т а ; /^р — ДЛН'На т р у б о п р о в о д а ; 

д у л ь  И'чмшеданса к о л ь ц е в о й  п о л о с ти  н асо са .
Результаты расчета модуля импеданса представлены на 

рис. 9. Аргумент импеданса насоса, согласно выражению (2),
равен ± ~  .

Рис. 9. Внутренний импеданс насоса

П у л ь с а ц и о н 'н а я  п р о и з в о д и т е л ы ю с г ь  Q Э1К в ив а л е н т  ног о и с ­
то ч н и к а  к о л е б а 'н и й  о п р е д е л я л а с ь  с у ч е то м  и зм ер ен н о й  а м п л и ­
т у д ы  п ер во й  г а р м о н и к и  д а в л е н и я  Р  при  с н я т о м  га с и те л е  п у л ь ­
сац ий  п о  форуму л  е

Q '4цст/Г + 1 .
п р и  и з в е с т н ы х  и м п ед а 'н сах  и с т о ч и и к а  п у л ь с а ц и й  гидрав- 

.личесК'ОЙ с и с те м ы  и п у л ьс а ц и о н н о й  п р о и зв о д и те л ьн о с ти  и с ­
т о ч н и к а  (Колебан и й  р а с ч е т  э ф ф е к т и в н о с т и  г а с и т е л я  п р о и зв о ­
д и л с я  по м ето д и ке , и з л о ж е н н о й  в р а б о т е  [1]. Р е з у л ь т а т ы  рас- 
'ч с та  п о к а за 'н ы  о п л о ш н о й  ли н и ей  н а  рис. 4.
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В ы в о д ы

1. Показатель эффективности действия гасителей пульсаций 
в гидравлической системе с аксиально-плуижериым насо­
сом в основном определяется числовой характеристикой, 
выбранной для оценки пульсационного состояния системы.

2. Применение гасителей пульсаций, выполненных по схеме 
ответвленного резО|Натора, наиболее эффективно для по­
давления отдельных составляющих спектра колебаний.

3. Результаты расчетов -по определению эффективности гаси­
телей пульсаций с достаточной степенью точности согласу­
ются с экаперимеитальными данными.
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А. И. Белоусов. Ю. А. Равикович
И С С Л ЕД О ВА Н И Е УСТОЙЧИВОСТИ, А ВТО КО ЛЕБА Н И И  
И В Ы Н У Ж Д Е Н Н Ы Х  КО Л ЕБА Н И И  РОТОРОВ 
НА ГИ БРИ Д Н Ы Х  ГИ ДРО СТ.УГПЧЕСКИ Х 
П О Д Ш И П Н И КА Х

Подшипники жидкостТюго трения, применяемые в 
качестве опор роторов, могут служить источником вредных 
вибраций. Несмотря иа то, что гидростатические подшипники 
(ГС П ) относятся к одному из наиболее виброустойчивых ти­

пов опор жидкостного трения [1], вопросы динамики высоко- 
сжоростных роторов иа таких опорах весьма актуальны и 
требуют дальие/пией разработки.

Сложность задач динамики роторов на ГСП  заключается 
в необходимости совместного решения задач гидродинамики
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