
151

Механика и машиностроение

Белов Глеб Олегович, аспирант кафедры “Автоматичес�
кие системы энергетических установок”.
E�mail: glebbelov@mail.ru
Крючков Александр Николаевич, доктор технических
наук, профессор, заместитель директора.
E�mail: kan@ssau.ru
Родионов Леонид Валерьевич, кандидат технических
наук, ассистент кафедры “Автоматические системы
энергетических установок”. E�mail: rl63@bk.ru
Шахматов Евгений Владимирович, доктор технических
наук, профессор, проректор по науке и инновациям.
E�mail: iam@ssau.ru

Работе шестеренного насоса сопутствует об�
разование запертого объема между двумя парами
контактирующих зубьев (рис. 1). Согласно [2, 4,
5, 6, 7], образование и деформации запертого объе�
ма приводит к резким импульсным скачкам и про�
валам давления в этой полости, что значительно
сокращает ресурс службы насоса в целом. Зачас�
тую импульсные процессы провала давления при�
водят к появлению кавитационных каверн, схло�
пывание которых способствует выкрашиванию
зубьев и увеличению уровня виброакустических
колебаний всей системы. В связи с этим недостат�
ком часто ресурс больших сложных машин огра�
ничен ресурсом входящих в их состав шестерен�
ных насосов, однако из�за сравнительно простой
конструкции и, как следствие, малой стоимости
данный тип насосов получил самое широкое рас�
пространение. Для того чтобы снизить пульсации
давления в запертом объеме в настоящее время
используют два основных метода:
  соединение запертого объема с полостью

нагнетания и всасывания посредствам специаль�
ных каналов в шестернях насоса или их опорах
(подпятниках);
  разгрузка запертого объема за счет вклю�

чения в конструкцию разгрузочных полостей.
Несмотря на то, что эти методы исследуют�

ся долгое время, единых рекомендаций не суще�

ствует до сих пор. Это происходит вследствие
сложности процессов протекающих в запертом
объеме. Многие исследователи создавали свои
модели [1, 2, 3, 5, 6, 7] для исследования анало�
гичных систем, однако до сих пор нет общепри�
нятого четкого понимания всех процессов, про�
текающих при работе шестеренного насоса. Сто�
ит отметить, что для тихоходных насосов
существуют, доказавшие свою эффективность,
четкие рекомендации по разработке мероприя�
тия для увеличения ресурса за счет разгрузки
запертого объема, которые, однако, не пригодны
для быстроходных насосов. Для них в условиях
производства чаще всего подбирают конфигура�
цию разгрузочных канавок опытным путем, про�
водя огромное количество опытов.

В данной же работе для определения эффек�
тивных мероприятий использовалась, созданная
авторами математическая модель. Эффектив�
ность предлагаемых мероприятий оценивалась
по размаху импульса давления в запертом объе�
ме. Для того чтобы определить давление в запер�
том объеме необходимо было определить его ве�
личину запертого объема и площади контакта
запертого объема с областями нагнетания и вса�
сывания через разгрузочные канавки. Значения
площадей контакта разгрузочных канавок опре�
делялись численно.
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Рис. 1. Схема образования запертого объема
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Стоит отметить, что на динамику работы
влияли не только разгрузочные канавки, но и пе�
редвижения подпятников из за повышения дав�
ления в запертом объеме.

Численно была найдена функция запертого
объема от угла поворота шестерни (рис. 2). Здесь
и далее все зависимости от угла поворота шес�
терни представлены в диапазоне от 0 (что соот�
ветствует моменту образования запертого объе�
ма) до 8,5 градусов (что соответствует моменту
раскрытия запертого объема).

Давление в запертом объеме можно найти из
следующей системы уравнений [3]:
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где, ЗОQ  – геометрический расход запертого
объема; p  – давление в запертом объеме; HQ –
расход в область нагнетания; BQ – расход в об�
ласть всасывания; ПV – приведенный запертый
объем; Hμ , Bμ – коэффициенты расхода площа�
дей контакта запертого объема с областями нагне�
тания и всасывания соответственно; HF , BF  –
площадь контакта запертого объема с полостя�
ми нагнетания и всасывания соответственно;

HpΔ , BpΔ – разность между давлением в запер�
том объеме и давлением нагнетания и всасыва�

ния соответственно; ρ – плотность рабочей жид�
кости; K – объемный модуль упругости.

В модели приняты следующие допущения:
коэффициенты расхода в область нагнетания

Hμ  и в область всасывания Bμ  из запертого
объема приняты постоянными.

В представленной модели есть возможность
конфигурирования разгрузочных канавок путем
изменения следующих пяти параметров (рис. 3):

α  � угол наклона перемычки; НГS  � смеще�
ние перемычки в сторону области нагнетания;

ВСS  � смещение перемычки в сторону области
всасывания; НГH  � глубина разгрузочной канав�
ки в области нагнетания; ВСH  � глубина разгру�
зочной канавки в области всасывания.

На основе предложенной модели, стало воз�
можно подобрать конфигурацию разгрузочных
канавок, обеспечивающую требуемое давление в
запертом объеме.

Стоит также отметить, что изменение запер�
того объема приводит к передвижению подпят�
ника. Схема к расчету перемещения подпятника
показана на рис. 4. Из основных уравнений ди�
намики можно определить ускорение подвижно�
го подпятника. Таким образом, в любой момент
времени ускорение подпятника может быть оп�
ределено из следующего выражения:
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где m – масса подпятника; x – перемещение
подпятника; С – жесткость системы.

Скорость подпятника вычислялась следую�
щим образом:
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Рис. 2. График изменения объема запертого объема в зависимости от углового положения шестерен
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симально допустимое системой перемещение под�
пятника; k – коэффициент потерь при соударении.

Перемещение подпятника определятся сле�
дующим образом:
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Согласно [6], образование такого зазора вле�
чет к появлению торцевых утечек. В процессе ра�
боты действительные торцовые зазоры являют�
ся переменными. Изменения величины зазоров
вызываются биением торцов шестерен, пульса�
цией давления в нагнетательном трубопроводе,
отклонениями от плоскостности сопряженных
торцов роторов и уплотняющих деталей, неров�
ностями на торцовых поверхностях деталей, ком�
прессией жидкости во впадинах зубьев и упру�
гой деформацией поверхностей скольжения в
зоне контактирования. Поэтому расчетная зави�
симость для потерь через торцовые зазоры дол�
жна включать их величины в качестве перемен�
ных функций. При всех возможных изменениях
торцового зазора его минимальная величина не
должна быть меньше значений, гарантирующих
сохранение масляной пленки между трущимися
поверхностями. Это одно из основных требова�
ний, предъявляемых к конструкции шестерен�
ных насосов любой разновидности. В расчетах
использовалась следующая формула для опре�
деления величины утечек через торцевые не�
плотности:
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где Hβ  и Bβ – углы соответствующие полости
нагнетания и всасывания; 1r  и 2r – радиусы внут�
ренней и внешней границы торцевого зазора.

На основе предложенной модели была про�
анализирована эффективность применения
большого ряда вариантов разгрузочных канавок,

подобрана конфигурация, обеспечивающая мак�
симальное снижение импульсов давления в за�
пертом объеме. Геометрия исходного и предло�
женного профиля разгрузочной канавки пред�
ставлены на рисунках 5а и 5б. На рис. 6 и 7
показаны пульсации давления в запертом объе�
ме на одном и том же режиме при исходном и
предложенном профиле.

По полученным функциям давления от угла
поворота шестерни были определены перемеще�
ния подпятника. Эти зависимости показаны на
рис. 8 и 9.

По зависимостям смещения подпятника от
угла поворота шестерни (рис. 8 и 9), а также с
учетом постоянной составляющей зазора (для
этого насоса 10 мкм), были получены импульсы
расхода через торцевые неплотности. Они пред�
ставлены на рис. 10 и 11.

Разработанная математическая модель по�
зволила выполнить канавки, обеспечивающие
снижением амплитуды пульсаций давления в
запертом объеме в три раза. В настоящее время
как за рубежом [1, 2], так и у нас ведуться раз�
работки активних и адаптивних систем по сни�
жению виброакустической нагруженности ше�
стеренних насосов, хотя стоит отметить, что
пока ни одна такая система не внедрена в серий�
ное производство.

Еще одним важным результатом модели явля�
ется получение зависимости торцевых утечек от
угла поворота ведущей шестерни. В работе было
показано, что порядок торцевых утечек зависит от
эффективности работ разгрузочных канавок. Сто�
ит отметить, что большинство специалистов пола�
гают, что торцевые утечки являются преобладаю�
щими в шестеренных насосах, а в их уменьшении
есть некий запас по увеличению КПД.

Рис. 3. Параметры, определяющие геометрию
разгрузочных канавок

Рис. 4. Расчетная схема
для определения смещения подпятника:

1– подшипники; 2 – корпус; 3 – неподвижные
подпятники; 4 – зубчатые шестерни; 5 – упругий
элемент(прокладка); 6 – шпонка; 7– подвижный
подпятник; 8 – валы
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В настоящее время за рубежом [8] активно
осваивают методы определения пульсаций уте�
чек по пульсациям давления для последующей
диагностики состояния качающего узла. Для это�
го сперва определяют пульсационную произво�
дительность качающего узла в лабораторных
условиях, затем в рабочей системе, зная пульса�
ционную производительность качающего узла и
пульсации давления на выходе из насоса, опре�
деляют импеданс системы. В процессе работы,
зная импеданс и измеряя пульсации давления,

Рис. 6. Рассчитанное давление в запертом объеме  при исходном профиле

вычисляют пульсационную производитель�
ность. По изменению пульсаций потока опреде�
ляют пульсации утечек диагностируют состоя�
ние насоса. Однако стоит отметить, что импеданс
системы после определенного времени работы
будет меняться, к тому же пульсации потока,
определенные в лабораторных условиях могут
отличаться от пульсационной производитель�
ность в системе, таким образом этот метод диаг�
ностики насосов вряд ли имеет перспективы
вследствие, вероятно, малой точности.

 
а) 

 
б) 

 Рис. 5. Исходный (а) и предлагаемый (б) профиль разгрузочных канавок

Рис. 7. Рассчитанное давление в запертом объеме  при предложенном профиле
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Рис. 9. Смещение подпятника при предложенном профиле разгрузочных канавок

Несмотря на то, что этот метод малоприго�
ден для диагностики износа всего насоса с помо�
щью него можно диагностировать насколько
эффективно работают разгрузочные канавки и
насколько изношены пары трения шестерня под�
пятник. Современные насосы позволяют сни�
жать радиальные утечки и утечки через неплот�
ности контакта зубьев практически до нуля. Тор�
цевые же утечки составляют основную долю
утечек насоса. Если считать импеданс насоса не
зависящем от конфигурации разгрузочных кана�
вок, то описанным выше методом можно опре�
делять изменение утечек через торцевой зазор.
Этот метод будет не точен, зато он даст порядок
числа, а как было показано выше эффективное
снижение заброса давления в запертом объеме в
несколько раз дает изменение пульсационных

торцевых утечек на несколько порядков. Таким
образом по изменению утечек можно судить об
эффективности работы разгрузочных канавок и
об износе пары трения шестерня подпятник.
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