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ВВЕДЕНИЕ 

Актуальность работы. Широкое распространение в промышленности 

поршневые насосы получили благодаря простоте конструкции и эксплуатации, 

самовсасывающей способности. Вместе с тем инерционность деталей клапанного 

механизма делает насосы тихоходными и металлоемкими, а подвижные части 

клапанного механизма оказывают нежелательное воздействие на перекачиваемую 

среду и обуславливают сравнительно низкую надежность таких машин. 

Повысить надежность поршневых гидромашин и устранить нежелательное 

воздействие клапанов на жидкость позволило применение гидравлических диодов 

в качестве органов распределения. Эффективность последних определяется 

относительным обратным сопротивлением диода ‒ диодностью по 

сопротивлению D. При замене клапанов гидравлическими диодами в проточной 

части насоса остается одна подвижная часть – вытеснитель. Это позволяет 

существенно повысить надежность поршневых насосов и расширить область их 

применения (транспорт сильно загрязненных жидкостей, гидросмесей и 

биологических растворов). Вместе с тем упрощается конструкция насоса, что 

приводит к уменьшению трудоемкости изготовления, монтажа и технического 

обслуживания. Насосы с гидродиодами уже применяются в микрофлюидике и 

медицинской технике. В ядерной промышленности гидравлические диоды 

используют в высоконадежных насосных установках систем охлаждения 

реакторов и транспорта радиоактивных отходов. Таким образом, использование 

гидравлических диодов в качестве органов распределения жидкости в поршневых 

насосах является многообещающим. Поэтому проведение исследований 

бесклапанного насоса с гидравлическими диодами и выявление его 

энергетических характеристик является актуальной задачей. 

Цель работы: определение достижимых характеристик бесклапанных 

насосов с поршневым вытеснителем и гидродиодами, разработка методики 
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расчета параметров насоса для реализации этих характеристик. Для достижения 

цели необходимо решить следующие задачи: 

1. Анализ методик расчета и проектирования вихревых гидродиодов. 

Разработка методики расчета гидравлического диода простой формы; 

2. Разработка физико-математической модели поршневого насоса с 

гидравлическими диодами и на ее основе определение основных параметров 

гидромашины. Расчет и исследование энергетических характеристик насоса; 

3. Экспериментальное исследование характеристик гидравлических диодов 

и поршневого насоса с гидравлическими диодами. Проверка адекватности 

физико-математической модели; 

4. Расчет предельно достижимых по КПД характеристик насоса и на их 

основе разработка методики расчета основных геометрических параметров 

гидромашины. 

Объектом исследования является насос с поршневым вытеснителем и 

гидравлическими диодами. 

Предметом исследования являются рабочий процесс и характеристики 

насоса с поршневым вытеснителем и гидравлическими диодами. 

Метод исследования заключается в аналитическом исследовании рабочего 

процесса гидромашины на основе уравнений гидродинамики с применением 

эмпирических данных по гидродиодам, полученных в ЮУрГУ и других 

организациях, анализе характеристик, рассчитываемых с применением численных 

методов, а также сравнении полученных результатов расчета с данными 

экспериментальных исследований, проведенных в ЮУрГУ. 

Научная новизна. 

 Предложена математическая модель рабочего процесса насоса с 

поршневым вытеснителем и гидравлическими диодами, реализующего эффект 

Либау, отличающаяся полным описанием возможных направлений течения 

жидкости в проточной части и применением зависимостей прямого и обратного 
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гидравлических сопротивлений гидродиодов от числа Рейнольдса, позволяющая 

анализировать рабочий процесс и прогнозировать энергетические характеристики 

насоса. 

 Разработана упрощенная математическая модель поршневого насоса с 

гидравлическими диодами и подводящим и отводящим патрубками достаточно 

короткими, чтобы пренебречь инерционными эффектами течения жидкости в них. 

Модель строится методом суперпозиции простых течений, составляющих 

сложное движение жидкости, с использованием данных численного эксперимента 

и позволяет получить аналитические выражения характеристик насоса в виде 

простых алгебраических уравнений. 

 Рассчитаны экстремальные характеристики поршневого насоса с 

гидравлическими диодами, устанавливающие взаимосвязь безразмерных 

параметров насоса, при которых достигается наибольший КПД. 

 Разработана методика расчета основных геометрических параметров 

проточной части поршневого насоса с гидравлическими диодами при заданных 

подаче, напоре, параметрах привода поршня и характеристиках гидравлических 

диодов. 

На защиту выносятся. 

1. Математические модели поршневого насоса с гидравлическими диодами. 

2. Результаты теоретических и экспериментальных исследований 

поршневого насоса с гидравлическими диодами. 

3. Методика расчета основных геометрических размеров проточной части 

поршневого насоса с гидродиодами. 

Теоретическая и практическая значимость работы. 

 Математические модели рабочего процесса поршневого насоса с 

гидравлическими диодами позволяют прогнозировать и анализировать 

энергетические характеристики насоса. 
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 Экстремальные характеристики позволяют определить режимы работы 

гидромашин с наибольшим КПД и соответствующие этим режимам основные 

геометрические параметры проточной части. 

 Разработанная на основе экстремальных характеристик методика расчета 

поршневого насоса с гидродиодами позволяет определить основные размеры 

проточной части и может быть рекомендована к использованию в инженерных 

расчетах при проектировании аппаратов такого типа. 

  Результаты исследования внедрены в учебный процесс ФГАОУ ВО 

«Южно-Уральский государственный университет (национальный ис-

следовательский университет)» и на предприятии ООО НПО «Урал». 

Апробация работы. Основные результаты исследований, вошедшие в 

диссертационную работу, докладывались и обсуждались на международных и 

российских конференциях: 18 Международная научно-техническая конференция 

студентов и аспирантов "Гидромашины, гидроприводы и 

гидропневмоавтоматика" (МГТУ им. Н.Э Баумана, Москва, 2014 г.); VII 

Всероссийская научно-техническая школа-семинар студентов и аспирантов 

"Аэрокосмическая декада‒2015" (МАИ, Алушта, 2015г.); 3rd International Rotation 

Equipment Conference. Pumps, Compressors and Vacuum Technology (VDMA, 

Дюссельдорф, 2016 г.); VII Всероссийская научно-практическая конференция 

«Актуальные проблемы машиностроения» (Самарский областной Дом науки и 

техники, Самара, 2016 г.); 9-я Научная конференция аспирантов и докторантов. 

Технические науки ЮУрГУ (ЮУрГУ, Челябинск, 2016 г.); Международная 

научно-практическая конференция Пром-Инжиниринг (ЮУрГУ, Челябинск, 

2017 г.). 

Публикации. По теме диссертационной работы опубликовано 8 печатных 

работ, из них: 4 ‒ публикации в центральных рецензируемых изданиях, 

рекомендованных ВАК; 2 ‒ публикации в изданиях, входящих в базу данных 

Scopus. 
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Объем и структура работы. Диссертационная работа состоит из введения, 

пяти глав, заключения, списка литературы из 110 наименований, содержит 161 

страницу машинописного текста, 97 рисунков, 13 таблиц. 
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ГЛАВА 1 СОСТОЯНИЕ ВОПРОСА ЦЕЛИ И ЗАДАЧИ ИССЛЕДОВАНИЯ 

1.1 Обзор способов бесклапанного распределения жидкости в поршневых 

гидромашинах 

Насосы с поршневым вытеснителем широко применяются в различных 

отраслях промышленности [105]. Они отличаются простотой конструкции и 

обладают самовсасывающей способностью [87, 91, 105, 106]. В классических 

поршневых насосах для распределения жидкости применяются клапаны. Являясь 

необходимым элементом конструкции и обеспечивая герметичность насосной 

камеры, а также жесткость характеристики насоса, клапаны обуславливают 

относительно низкую надежность поршневых гидромашин [91] и ограничивают 

частоту вращения привода насосов. Кроме того, клапаны оказывают 

нежелательное воздействие на перекачиваемую среду с чувствительной 

структурой. 

Примером решений бесклапанного распределения жидкости в поршневых 

насосах являются аксиально-поршневые насосы (рисунок 1.1). Бесклапанное 

распределение позволило существенно повысить быстроходность насосов и 

снизило их металлоемкость. При этом усложнилась конструкция гидромашины и 

возросли требования к условиям эксплуатации [86]. Аксиально-поршневые 

гидромашины, как правило, применяются в силовых приводах машин [86, 87, 

105].  

 

Рисунок 1.1 – Аксиально-поршневой насос 

Другим примером бесклапанного распределения в поршневых насосах 

являются поршневые насосы с гидравлическими диодами. Применение 
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полупроводников вместо клапанного распределения позволило минимизировать 

воздействие на перекачиваемую среду, а также значительно повысило показатели 

надежности поршневых гидромашин [3, 6, 11, 13, 25, 43, 49, 52, 62, 67, 69‒71, 73, 

74, 77]. Замена клапанов гидродиодами приводит к потере герметичности 

насосной камеры, поэтому можно ожидать, что энергетические характеристики 

таких поршневых гидромашин зависят, главным образом, от качества 

гидравлических диодов как полупроводников – относительного обратного 

сопротивления [4, 31, 32, 80, 82, 97]. 

При замене клапанного механизма распределения гидравлическими 

диодами в проточной части насоса остается одна подвижная часть – вытеснитель. 

Это позволяет значительно расширить область их применения (транспорт сильно 

загрязненных жидкостей, гидросмесей и биологических растворов). Вместе с тем 

упрощается конструкция насоса, что приводит к уменьшению трудоемкости 

изготовления, а также монтажа и технического обслуживания. В настоящее время 

насоса с гидродиодами применяются в микролюилдике и медицинской технике [2, 

3, 23, 43, 49, 62, 72, 73, 77]. Это, как правило, мембранные микронасосы с 

органами распределения жидкости в виде споловых или вихревых диодов. В 

ядерной промышленности гидравлические диоды применяются в 

выскокнадежных насосных установках систем охдалжения реакторов и 

транспорта радиактивных отходов [1, 13, 51, 56, 69‒71, 72, 81]. Таким образом, 

использование гидравлических диодов в качестве органов распределения 

жидкости в поршневых насосах является многообещающим. Поэтому проведение 

исследований бесклапанного насоса с гидравлическими диодами и выявление его 

энергетических характеристик является актуальной задачей. 

1.2 Обзор существующих типов гидравлических диодов и их характеристик 

Существующие в настоящее время гидравлические полупроводники ‒ 

гидродиоды делятся на резисторные и дефлекторные. 

В гидродиодах первой группы уменьшение обратного расхода достигается 

профилированием его проточной части таким образом, чтобы в обратном 
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направлении диода поток преодолевал возможно большее гидравлическое 

сопротивление. При этом в прямом направлении проточная часть диода должна 

быть наиболее удобообтекаемой. Таким образом, в основе принципа действия 

резисторных диодов лежит существенно различное гидравлическое 

сопротивление их проточной части в зависимости от направления течения [97].  

В дефлекторных диодах уменьшение расхода в обратном направлении 

достигается путем полного или частичного отклонения струи в канал сброса [97]. 

Основной характеристикой гидравлического диода является диодность. 

Данный параметр может быть определен двумя способами: по расходу и по 

сопротивлению. Диодность по расходу есть отношение прямого Qпр и обратного 

Qоб расходов при одинаковой потере удельной механической энергии: 

пр

об

Q

Q
D

Q
       (1.2) 

Диодность по расходу, как правило, является качественным параметром 

дефлекторных диодов. Качество резисторных диодов удобней определять 

диодностью по сопротивлению – соотношением коэффициентов гидравлического 

сопротивления проточной части диода при течении жидкости в обратном ζоб и 

прямом ζпр направлениях: 

об

пр

ɕ

ɕ
D   .      (1.3) 

Существуют различные типы резисторных диодов. Они отличаются 

способом создания значительного гидравлического сопротивления обратному 

току жидкости. 

Первый гидравлический диод был запатентован Н. Тесла в 1916 году [42, 

97]. Проточная часть этого диода снабжена специальными расщепителями 

(рисунок 1.2) и при течении жидкости в обратном правлении поток, набегая на 

расщепители, разделяется, затем разделенные потоки претерпевают встречное 

соударение. При этом при течении жидкости в прямом направлении расщепители 

имеют удобообтекаемую форму и не создают значительного сопротивления 

потоку  
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По принципу создания значительного обратного сопротивления 

диафрагменный диод несколько схож с диодом Тесла, однако, его конструкция 

проще. Диод состоит из набора последовательно установленных диафрагм, 

имеющим уклон к стенке (рисунок 1.3). Так при течении жидкости в обратном 

направлении значительные потери удельной механической энергии связаны с 

расширением потока после каждой диафрагмы. 

 

Рисунок 1.2 – Гидравлический диод Н. Тесла 

 

Рисунок 1.3 – Диафрагменный диод 

В патенте РФ № 2593919C1 от 03 апреля 2015 года [88] авторы описывают 

конструкцию и принцип действия гидравлического диода, в котором вместо 

диафрагм используются эластичные пластины. При движении жидкости или газа 

через диод в прямом направлении эластичные пластины отгибаются и не 

оказывают значительного сопротивления потоку, а при движении среды в 

обратном направлении пластины прогибаются в сторону течения и сопротивление 

диода становится большим. 

В патенте РФ № 2103568 от 27 января 1998 года [99] приведена 

конструкция струйного диода, который состоит из вихревой камеры 1 с 

центральным 2 и радиальным 3 каналами (рисунок 1.4). Основной поток 

жидкости протекает через канал 4, а канал 6 предназначен для создания 
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управляющей струи 5, которая отклоняет основной поток в цилиндрическую 

камеру. Характеристики этого диода в технической литературе обнаружить не 

удалось. 

В патенте США № 4187874 от 12 февраля 1980 года [26] описывается 

гидравлический диод, представляющий собой сетчатую камеру с шариками 

(рисунок 1.5). Прямой поток распределяет шарики по сетчатой стенке с большей 

площадью поверхности, поэтому они практически не препятствуют потоку. При 

обратном течении, шарики распределяются по поверхности с малой площадью и 

практически перекрывают поток. Характеристики этого диода также не удалось 

обнаружить в технической литературе. 

 

Рисунок 1.4 – Гидравлический диод [99] 

На рисунке 1.6 приведена принципиальная схема вихревого диода Зобеля 

[86]. Такой диод состоит из визревой камеры 1 с прямоугольным поперечным 

сечением и тангенциального 2 и осевого 3 сопел. При течении в прямом 

направлении (рисунок 1.6, а) поток через трубку 3 поступает в вихревую камеру 1 

через осевое сопло 3 и выходит из нее через тангенциальное сопло 2. В этом 

случае сопротивление потоку оказывается сравнительно небольшими и 

складывается в основном из сопротивления входа осевого потока в камеру и 

сопротивления выхода в тангенциальное сопло из камеры. 



14 

 

Рисунок 1.5 – Гидравлический диод [25] 

При течении жидкости в обратном направлении поток (рисунок 1.6, б) через 

тангенциальное сопло 2 поступает в вихревую камеру, где закручивается и 

выходит из камеры через осевое сопло 3. В этом случае общее сопротивление 

складывается из сопротивления закрутки в вихревой камере и сопротивления 

выхода закрученного потока в осевое сопло из камеры. 

 

 

Рисунок 1.6 – Вихревой диод Зобеля [86] 

Среди существующих в настоящее время гидравлических диодов 

наибольшая диодность достигнута для вихревых диодов и составляет порядка 60 

[33, 34]. Однако это значение можно считать лишь ориентировочным, так как 

сопротивление гидравлического диода, как и любого местного сопротивления, 

зависит не только от геометрии проточной части, но и от режима течения 

жидкости, то есть от числа Рейнольдса. Влияние различных геометрических и 

режимных параметров на эффективность вихревых диодов является предметом 

изучение многих исследователей. 

прямой поток обратный поток 

3 

2 

1 
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В одном из самых ранних исследований вихревых диодов Zobel [52] 

проделал значительную работу по оптимизации конкретной формы вихревого 

диода, получившей название диод Зобеля (Zobel diode) (рисунок 1.6). Он 

анализировал эффективность диода в широком диапазоне изменения 

соотношения диаметра вихревой камеры к ее высоте α=d/h, длины входных 

трубок и других параметров. Однако его конструкции имели относительно низкие 

значения диодности. Вместе с тем, его работа породила множество других 

исследований и дальнейшую оптимизацию таких диодов. Priestman [18, 19] 

провел экспериментальное исследование и анализ вязкого течения в вихревых 

дросселях с различной конфигурацией. В исследовании рассматривались две 

формы вихревой камеры: прямоугольного сечения (рисунок 1.7) и скругленной 

формы (рисунок 1.8). Priestman определял влияние размеров вихревой камеры и 

конфигураций сопел на эффективность дросселя, выраженную в виде числа 

Эйлера 
25.0 v

P




, где ΔP – перепад давления на дросселе, ρ – плотность жидкости, v 

– средняя скорость потока жидкости на сходе в тангенциальное сопло.  

 

Рисунок 1.7 – Дроссель с вихревой камерой прямоугольного сечения 

Результаты исследований показали: 

1) Эффективность вихревого дросселя возрастает с увеличением числа 

Рейнольдса и достигает максимума примерно при Re=20000; 

h 

l 

w 

dA 

di 

S 

d 
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2) Достижимая эффективность дросселя со скругленной вихревой камерой 

выше, чем дросселя с камерой прямоугольного сечения. 

3) Оптимальное соотношение геометрического параметра α=d/h зависит от 

числа Рейнольдса. 

 

Рисунок 1.8 – Дроссель с вихревой камерой скругленного сечения 

В работе [33] Kulkarni и др. экспериментально исследовали влияние 

геометрических параметров на эффективность вихревых диодов. Объектом 

исследования был вихревой диод со скругленной формой вихревой камеры. Всего 

в работе рассмотрено 11 диодов с диаметрами камер d от 25 до 150 мм, при этом 

соотношение α изменялось в диапазоне от 4 до 6. Осевое сопло состояло из трех 

частей: секции диффузора 1, за которой следовало расширение 2, а затем прямой 

участок 3; тангенциальное сопло представляло собой одну секцию диффузора 4 

(рисунок 1.9). При различной геометрии осевого сопла, размерах вихревой 

камеры и расходах жидкости регистрировался перепад давлений на 

гидравлическом диоде при течении жидкости через него в прямом и обратном 

направлениях. На основе экспериментальных данных авторами разработана 

методика расчета и профилирования вихревых диодов для достижения требуемой 

диодности при определенных критических числах Рейнольдса (в зоне 

автомодельности сопротивления). Графическое отображение данной методики 

представлено в виде диаграммы на рисунке 1.10 [33]. Здесь ось абсцисс – расход 

через диод при критическом числе Рейнольдса (при достижении зоны 

автомодельности), л/час; левая ось ординат – диодность при критических числах 

d 

S 

di dj 

do 

h 
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Рейнольдса; правая ось ординат – диаметр вихревой камеры диода, мм; сплошная 

линия графика – расчетная диодность; точки – экспериментально достигнутая 

диодность; штриховая линия – диаметр вихревой камеры диода, при котором 

производились расчет и экспериментальное исследование. Кроме того, 

исследование [33] показало следующие результаты: 

1) диодность вихревых диодов растет с увеличением числа Рейнольдса и 

достигает максимума при некотором критическом значении. Причем критическое 

число Рейнольдса увеличивается с увеличением диаметра вихревой камеры; 

2) диоды с осевыми соплами, размер отверстия которых равен высоте 

вихревой камеры, имеют более высокую диодность. 

 

Рисунок 1.9 – Вихревой диод со скругленной вихревой камерой 

Зависимость диодности вихревых элементов от числа Рейнольдса также 

изучена в экспериментальных работах индийских, британских, американских и 

российских ученых [4, 7, 8, 18, 19, 29, 46, 50‒52, 59, 75, 80, 82, 83, 97]. Например, 

dc dD dA rc 

θ 

dA 

dA 

1 2 3 
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в работе [80] авторы на основании исследований оптимального профилирования 

вихревых диодов [18, 19], разрабатывают геометрию проточной части нескольких 

диодов и подвергают их численному и экспериментальному исследованию с 

использованием трех типов жидкостей в качестве рабочей среды (вода, FLiBe – 

расплав смеси фторидов лития и бериллия, FLiNaK ‒ расплав смеси фторидов 

лития, калия и натрия) На рисунке 1.11 представлены некоторые результаты 

данного исследования. 

 

Рисунок 1.10 – Номограмма расчета вихревого диода со скругленной вихревой камерой 

[33] 

Видно, что тип рабочей жидкости не оказывает заметного влияния на 

диодность. Существенное влияние оказывает режим течения рабочей жидкости ‒ 

диодность увеличивается с ростом числа Рейнольдса. Кроме того, 

экспериментально полученная диодность растет с увеличением числа Рейнольдса 

быстрее, чем показывает численный расчет. 
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Рисунок 1.11 – Зависимость диодности вихревого диода от числа Рейнольдса [80] 

Таким образом, на настоящий момент ряд исследований позволил 

разработать методику расчета и оптимального профилирования гидравлических 

диодов с заданной диодностью. Но достижение этой диодности возможно лишь 

при больших числах Рейнольдса, когда наблюдается зона автомодельности 

гидравлического сопротивления. Однако течение жидкости в проточной части 

гидродиода в течение одного цикла работы поршневого насоса может 

происходить в диапазоне более низких чисел Рейнольдса, в котором диодность 

гидравлических диодов изучена недостаточно. 

1.3 Обзор научных и технических решений бесклапанных насосов с 

гидравлическими диодами 

Гидравлические диоды нашли широкое применение в качестве органов 

распределения жидкости в микронасосах [2, 3, 11, 14, 23, 27, 43, 49, 53, 62, 67‒73, 

77, 79]. Мембранный микронасос описан, например, в работе [62]. В насосе 

используются сопловые диоды. В патенте США № 8308452 авторами разработана 

конструкция мембранного насоса двустороннего действия, которая показана на 

рисунке 1.12 [2]. Насос имеет две камеры, снабженные также сопловыми 
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диодами. Однако в микронасосах применяются и ддругие типы гидродиодов, 

например вихревые и Тесла [49, 71, 77]. 

 

Рисунок 1.12 – Мембранный микронасос двустороннего действия с диодами [2] 

Напрмер, мирконасосная установка, запатентованная в 1984 году в США 

(патент №4482346A) [53]. Установка внедряется в тело человека преназанчена для 

программируемого ввода инсулина в кровь. Вытеснителем служит мембрана с 

тарельчатым калпаном. С началом фазы всасывания клапан поднимается с седла 

магнитом, соединяя входной и выходной каналы насоса, и опускается по 

окончанию фазы нагнетания. Таким образом, резервуар с инсулином изолирован 

от потребителя, когда подача жидкости не требуется.  

Также гидравлические диоды так же применяются в насосах, 

предназначенных для траснпорта радиактивных и токсичных отходов. В качестве 

вытеснителя в таких насосах применяется газ, который подается и откачивается 

из насосной камеры. Теоретические и экспериментальые исследования рабочего 

процесса такого насоса  были проведены T. Wada, A. Shimizu и M.Takagi [74]. 

Данное исследование является частью целого направления разработки 

высоконадженой техники для траспорта загрязненной и радиактивной жидкости, 

получившего название Power Fluidics [1, 13, 27, 41]. Технологии данного 

направления применяются уже более 30 лет и позволили создавать гидромашины 

с целым рядом преимуществ [71]: 

- отсутвие подвижный частей в проточной части насоса; 

- отсуствие уплотнений, сделовательно, и утечек; 

гидравлические  

диоды 

гидравлические  

диоды 

мембрана камеры 
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- отсутствие нагрева или разбавления жидкости, как это наблюдается при 

использовании, например, паровых эжекторов; 

- снижение время затрат на простои из-за минимальных требований к 

техобслуживанию. 

Примером таких машин служат насосные установки Vortex Diode Pumps 

(вихревой диодный насос), выпускаемые компанией NuVision Engineering, Inc. 

Простейшая форма вихревого диодного насоса показана на рисунке 1.13. На 

официальном сайте компании не удалось обнаружить информацию о 

характеристиках данной установки. Однако согласно работе [74] при диодности 

полупроводников 74,4, КПД установки составляет 20%. 

 

Рисунок 1.13 – Насосная установки компании NuVision Engineering, Inc [1] 

В 1985 году Takebayashi и др. исследовали бесклапанный поршневой насос 

для системы смазки горизонтальных компрессоров [66]. Особенность данного 

насоса состоит в том, что он встроен в конструкцию компрессора и основной вал 

компрессора служит приводным валом насоса. Кроме того, в качестве органов 

распределения в насосе применены сопловые гидродиоды, что обуславливает его 

сравнительно высокую надежность. Схема установки насоса в компрессоре 

показана на рисунке 1.14. 
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Рисунок 1.14 – Горизонтальный компрессор со встроенным насосом системы смазки: 1 - 

двигатель; 2 ‒ вал; 3 – корпус;4 – трубка подачи масла; 5 – поршень; 6 –гидродиод 

нагнетания; 7 – гидродиод всасывания 

Авторы дают математическое описание рабочий процесса насоса и затем 

исследуют его экспериментально. Расчетная схема насоса показана на рисунке 

1.15. 

 

Рисунок 1.15 – Расчетная схема насоса системы смазки горизонтального компрессора: 

1 – поршень; 2 – гидродиод всасывания; 3 – гидродиод нагнетания; 4 – насосная камера; 

5 – трубка подачи масла 
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При математическом описании рабочего процесса насоса были сделаны 

некоторые допущения: рабочая жидкость несжимаемая; гидравлическое 

сопротивление удовлетворяет уравнениям стационарного течения; напоры на 

входе и выходе насоса постоянны. Математическая модель базировалась на 

уравнениях Бернулли с инерционным напором и уравнении неразрывности. 

Численным решением математической модели авторы определяли зависимость 

напора насоса от его безразмерной подачи (относительно идеальной подачи 

насоса с клапанами) и влияние геометрии сопел (рисунок 1.16) на эту 

зависимость. 

 

Рисунок 1.16 – Гидравлические диоды 

Некоторые результаты приведены на рисунке 1.17. Кривые зависимости 

напора насоса от безразмерной подачи построены при трех значениях параметра 
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уменьшался от максимальной величины при холостом режиме работы (Q/Q0=0) до 

нуля при наибольшей относительной подаче. При этом напорно-расходная 

характеристика насоса зависит от геометрии, а, следовательно, от диодности 

всасывающего диффузора – с уменьшением геометрического параметра ms в 

области относительных подач Q/Q0<0,15 характеристика улучшается. 

 

Рисунок 1.17 – Зависимость напора насоса от относитлеьной подачи. 

Также авторы анализировали влияние частоты вращения приводного вала 
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в качестве вытеснителя используется газовая подушка, мембрана с 

пьезоэлектрическим приводом или твердотельный поршень. Исследованиями 

установлено влияние типа гидродиодов и их геометрии на характеристики 

гидромашин. Однако все исследования таких гидромашин носили 

узкоприкладной характер и были сосредоточены на рабочем процессе и 

характеристиках конкретного устройства. Исследование рабочего процесса 

гидромашин с поршневым вытеснителем и гидродиодами вне какой-либо 

конкретной системы применения не проводилось. Поэтому общих режимных и 

геометрических параметров рабочего процесса, а, следовательно, и 

характеристик, включая достижимые энергетические характеристики, выявлено 

не было. 

1.4 Обзор и анализ исследований рабочего процесса насосов, основанных на 

эффекте Либау 

Одно из ранних исследований бесклапанного насосного эффекта было тесно 

связано с развитием гемодинамики. William Harvey был первым врачом, 

предложившим концепцию циркуляционной теории кровотока в 1628 году. В 

такой теории сердце перекачивает поток крови в циркуляционной системе. 

Однако, как показал Moser и др. [40], некоторые ученые сомневались, что только 

сердце может поддерживать циркуляцию крови всего тела. В современных 

исследованиях можно обнаружить, что существует множество способов оценить 

мощность человеческого сердца, но, в общем, считается, что мощность любого 

сердца меньше 5 ватт [9]. Затем в 1834 году Weber предположил, что могут 

существовать другие механизмы, которые помогают создавать кровоток в 

циркуляционной системе [10]. Donders в 1856 году предложил концепцию 

«дыхательный насос» [12, 47]. Дыхательная система повышает эффективность 

кровообращения, бесклапанно прокачивая поток крови в полой вене через 

периодические вдох и выдох. Эта идея обсуждалась учеными более века [2,10,11]. 

В 1856 году Ozanam утверждал, что артерии могут вызывать бесклапанный 

насосный эффект на их венах-компаньонах – гладкие мышцы стенок артерий, 
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сокращаясь, способствуют перекачки крови в ткани и далее в одноименные вены 

[40]. Аналогичная концепция в настоящее время – мышечный насос. Сокращение 

скелетных мышц способствует перекачке крови в венах назад к сердцу. Здоровые 

клапаны вен работают таким образом, что кровь может течь только по 

направлению к сердцу, то есть препятствуют обратному току крови [15]. 

Затем, спустя 70 лет, врач Gerhart Liebau в 1954 г. был первым ученым, 

предложившим модель бесклапанного насосного механизма [15]. Механизм 

представлял собой эластичную трубку и путем периодического сжатия ее части 

продемонстрировал генерацию значительного потока. В последующем 

исследовании, проведенном в 1955 году, Liebau, основываясь на этой модели, 

продемонстрировал, что пациенты с недостаточностью аортальных и митральных 

клапанов могут сохранять работоспособность своей системы кровообращения в 

некоторой степени из-за эффекта бесклапанной перекачки [16]. Кроме того, 

Liebau в 1955–1956 гг. создал простой аппарат для качественного анализа этого 

бесклапанного насосного механизма [17]. Экспериментальный аппарат состоял из 

двух трубок 1 и 2 с различными эластичностью и радиусами, соединенных 

последовательно, пластинки 3, периодически сдавливающей участок эластичной 

трубки (рисунок 1.18). 

 

Рисунок 1.18 – Экспериментальный аппарат Либау: 1 – жесткая трубка; 2 – мягкая 

трубка; 3 – пластинка 
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Liebau установил, что для получения ненулевой средней скорости потока 

путем сжатия участка трубки существенными условиями являются разные 

механические свойства материалов и геометрия трубок. Кроме того, точка сжатия 

не должна находиться в точке геометрической симметрии всей системы. Этот 

эксперимент был также реконструирован Moser и др. [40]. Наиболее важным 

результатом, выявленным в этом эксперименте, является концепция импеданса 

(эффекта Либау). Различные механические свойства, геометрия трубок и 

асимметрия сосудов всасывания и нагнетания приводят к асимметрии полного 

сопротивления (импеданса) относительно точки сжатия. 

Работы Liebau были сосредоточены на качественных исследованиях, но не 

имели теоретического анализа. Однако они послужили предпосылкой для целого 

ряд исследований различных бесклапанных насосных систем. Например, в 1963 

году Mahrenholtz провел эксперименты с использованием бесклапанного 

замкнутого аппарата в качестве механической модели системы кровообращения с 

пороком сердца [45]. В этой работе также была получена математическая модель 

с сосредоточенными параметрами для системы. Bredow выполнил серию 

экспериментальных исследований аппарата, состоящего из трубки соединяющей 

два резервуара (рисунок 1.19) [21, 22]. Для создания разности уровня в 

резервуарах, то есть напора, эластичная трубка 1 периодически сжималась 

плоской пластиной 2. Результаты исследования показали, что эффект и 

направление перекачивания зависят не только от полного сопротивления, но и 

коррелируют с частотой и амплитудой возбуждения. В частности, эти серии 

экспериментов были дополнительно изучены Rath и др. [20, 57]. 

В 1983 году, Takagi и Saijo [64] исследовали бесклапанную поршневую 

устнановку. Установка состояла из тройника 1, по двум противоположным 

концам которого были установлены успокоители большого объема 2 и 3, а в 

центральном отводе 4, расположенном асимметрично относительно 

успокоителей, поршень создавал гармонические колебания потока (0,2...1,6 Гц) 

(рисунок 1.20). Эту систему подвергали теоретическому и экспериментальному 

исследованию с точки зрения механизма возникновения насосного эффекта и 
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влияния геометрических параметров проточной части на создаваемый напор. При 

математическом описании рабочего процесса установки авторами были приняты 

следующие допущения: жидкость несжимаема; объем баков 1 и 3 достаточно 

большой, чтобы уровень жидкости в них был постоянным; гидравлическое 

сопротивление удовлетворяет уравнениям стационарного течения. При 

составлении уравнений рассматривались 4 возможных схемы течения жидкости в 

тройнике (рисунок 1.21). Математическая модель базировалась на уравнениях 

неразрывности и Бернулли с инерционным напором. В уравнениях учитывалось 

сопротивление тройника. 

 

Рисунок 1.19 – Аппарат Бредова 

 

Рисунок 1.20 – Схема экспериментальной установки [64] 
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Рисунок 1.21 – Схемы течения жидкости в тройнике 

При экспериментальном изучении установки в качестве рабочей среды 

использовали воду. Теоретические исследования насосной установки в холостом 

режиме, подтвержденные опытами, показали следующее: 

1) Насосный эффект вызван разностью амплитуд пульсаций потока в 

отводах тройника, разностью средних кинетических энергий, увеличением напора 

в приемном баке; 

2) На относительный перепад, равный отношению разницы напоров ΔH к 

четырем гидравлическим радиусам сечения трубы, влияют несколько факторов:  

Во-первых, при неизменной геометрии системы напор определяется 

безразмерной амплитудой пульсации в отводе Re0: 
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где Sп ‒ площадь поршня; 

r ‒ радиус кривошипа; 

ω ‒ угловая скорость вала кривошипа; 

R ‒ гидравлический радиус сечения трубы; 

ν ‒ кинематическая вязкость жидкости. 

На рисунке 1.22 представлена зависимость относительного перепада 

напоров 
R
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4


 от безразмерной амплитуды пульсации Re0 при постоянной 

геометрии нагнетателя и переменном ходе поршня (рисунок 1.22, а) и переменной 

частоте вращения кривошипа (рисунок 1.22, б). Видно, что в сравнении с 

безразмерной амплитудой пульсаций, величина хода поршня и частота вращения 

кривошипа практически не влияют на напор нагнетателя. 
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Во-вторых, значительное влияние на величину относительного напора 

оказывает разность длин труб по обе стороны тройника (рисунок 1.23, а). На 

рисунке видно, что при равенстве длин обоих участков безразмерный напор равен 

нулю. 

В-третьих, напор установки зависит от формы тройника – при 

использовании тройника с острыми кромками установкой создается больший 

напор, чем при использовании тройника со скругленными кромками (рисунок 

1.23, б). 

 

Рисунок 1.22 – Влияние амплитуды пульсаций на напор установки при 

переменном ходе поршня (а), при переменной частоте вращения кривошипа (б) 

В последующей работе Takagi и Takahashi [65] изменили конфигурацию 

поршневого насоса и исследовали влияние частоты пульсации на насосный 

эффект. 

Следует отметить, что в обоих исследованиях рассматривался лишь режим 

нулевой подачи. Таким образом, эффективность данной установки и ее 

характеристики авторами не исследовались. Кроме того, при математическом 

описании рабочего процесса были рассмотрены только 4 возможные схемы 

течения жидкости в тройнике, однако, таких схем может быть больше. 

В настоящее время исследования создания насосного эффекта при помощи 

асимметрии полного сопротивления остаются актуальными. Гидромашины, 
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принцип работы которых основан на эффекте Либау, получили название 

impedance pump [24, 35, 36, 39, 76, 78]. Основные параметрами, определяющими 

характеристики таких насосов являются: асимметрия осциллятора относительно 

успокоителей и число Уомерсли 
2ˊ

ɜ
Wo L

T
 , где L – характерный размер насоса; 

ν – коэффициент кинематической вязкости перекачиваемой среды, T – период 

пульсации. 

 

Рисунок 1.23 – Влияние геометрических параметров проточной части установки на 

безразмерный напора: а) зависимость относительного напора от соотношения длин 

трубы; б) влияние формы тройника на создаваемый напор 

В статьях [35, 36] рассматривается работа двухступенчатой схемы насоса с 

упругой трубкой (рисунок 1.24). 
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Рисунок 1.24. Двухступенчатая схема насоса с упругой трубкой. 

Исследования в работе [35] показали, что при прочих равных условиях, 

двухступенчатая схема позволяет повысить напор насоса от 30 до 69 % по 

сравнению с одноступенчатой. Кроме того, было установлено, что при наличии 

асимметрии в сторону первого успокоителя на первой ступени и установки 

осциллятора по центру относительно успокоителей или смещении его в сторону 

третьего на второй ступени наложение волн происходит таким образом, что 

жидкость из первого и третьего успокоителей перекачивается в центральный. 

Однако достижимые напоры при такой схеме перекачивания ниже, чем при 

прямой ‒ из в первого во второй и из второго в третий успокоитель. 

1.5 Выводы по главе. Формулировка цели и задач 

Важной задачей современного отечественного гидромашиностроения 

является повышение надежности насосов при одновременном упрощении их 

конструкции и уменьшения трудоемкости изготовления. Видное место в решении 

этой задачи для насосов с поршневым вытеснителем и клапанным механизмом 

распределения жидкости является создание бесклапанных устройств 

распределения применением гидравлических диодов или эффекта Либау 

(impedance pump). Последним насосный эффект достигается при помощи 

инерционных и упругих явлений за счет асимметрии полного сопротивления 

(импеданса) линии всасывания и нагнетания относительно места расположения 

вытеснителя. 
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Обзор научно-технической литературы показывает, что гидродиоды уже 

применяются в насосных установках повышенной надежности. Исследованиями 

установлено влияние типа гидродиодов и их геометрии на характеристики 

гидромашин ‒ с повышением диодности гидродиодов КПД возрастает. К 

настоящему времени уже предложены методики профилирования гидравлических 

полупроводников с заданной диодностью, но достижение этой диодности 

возможно лишь при больших числах Рейнольдса. Однако течение жидкости в 

проточной части гидродиода в течение одного цикла работы поршневого насоса 

может происходить и при низких числах Рейнольдса, при которых диодность 

изучена недостаточно.  

Устройства, принцип работы которых строится на эффекте Либау, изучены 

рядом авторов. Было доказано существование насосного эффекта в таких 

аппаратах, выявлены основные геометрические и режимные параметры, их 

влияние на насосный эффект. При этом основные исследования проводились в 

холостом режиме работы насоса, то есть при нулевой подаче, поэтому ни 

напорно-расходные характеристики, ни КПД данных устройств оценены не были. 

Исследования гидромашин с бесклапанным механизмом распределения 

жидкости обоих типов носили узкоприкладной характер и были сосредоточены на 

рабочем процессе и характеристиках конкретного устройства. Анализ рабочего 

процесса гидромашин вне какой-либо конкретной системы применения не 

проводился. Поэтому общих режимных и геометрических параметров рабочего 

процесса, а, следовательно, и характеристик, включая достижимые 

энергетические характеристики, выявлено не было. При этом авторами 

исследовались бесклапанные насосы либо с гидравлическими диодами, либо 

основанные на эффекте Либау. Насосный эффект при одновременном 

использовании обоих способов распределения жидкости не исследовался. 

Разработка насоса с поршневым вытеснителем и бесклапанным механизмом 

распределения жидкости не только упрощает конструкцию и повышает 

надежность гидромашины, но и расширяет область ее применения вследствие 

отсутствия в проточной части насоса подвижных частей, разрушающих структуру 
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жидкости и подверженных сильному износу. Поэтому применение таких насосов 

возможно для транспорта сильно загрязненных жидкостей, гидросмесей и 

биологических растворов. Исходя из вышеизложенного, исследование таких 

гидромашин является актуальным и важным для отечественного насосостроения. 

Цель работы: определение достижимых характеристик бесклапанных 

насосов с поршневым вытеснителем и гидродиодами, разработка методики 

расчета параметров насоса для реализации этих характеристик. Для достижения 

цели необходимо решить следующие задачи: 

1. Анализ методик расчета и проектирования вихревых гидродиодов. 

Разработка методики расчета гидравлического диода простой формы; 

2. Разработка физико-математической модели поршневого насоса с 

гидравлическими диодами и на ее основе определение основных параметров 

гидромашины. Расчет и исследование энергетических характеристик насоса; 

3. Экспериментальное исследование характеристик гидравлических диодов 

и поршневого насоса с гидравлическими диодами. Проверка адекватности 

физико-математической модели; 

4. Расчет предельно достижимых по КПД характеристик насоса и на их 

основе разработка методики расчета основных геометрических параметров 

гидромашины. 
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ГЛАВА 2 МЕТОДИКИ РАСЧЕТА И ПРОЕКТИРОВАНИЯ 

ГИДРАВЛИЧЕСКИХ ДИОДОВ 

2.1 Анализ методик расчета и проектирования вихревых диодов 

Резисторные гидродиоды используются в качестве элементов струйной 

автоматики в различных логических схемах. Свойства, которые они придают 

известным объектам – это подача сигнала в заданном направлении. Известны 

также случаи применения резисторных гидродиодов в насосах объемного типа, 

где они выполняют функции всасывающего и нагнетательного клапанов и 

придают, тем самым, насосной установке совершенно новые свойства [14, 71, 74, 

81]. 

Среди большого конструктивного разнообразия известных гидродиодов – 

вихревые, диафрагменные, сопловые, диоды Тесла, диффузорные – наиболее 

перспективными являются вихревые диоды и диффузорные из-за относительно 

высокой достижимой диодности первых и сравнительно несложной проточной 

части и лучших по сравнению с вихревыми динамических характеристик вторых. 

В системах струйной автоматики и насосных установках скорость течения 

жидкости в проточной части гидродиодов изменяется во времени как по 

величине, так и по направлению. Поэтому при расчете и анализе таких систем и 

установок необходимы зависимости коэффициентов сопротивления гидродиодов 

в прямом и обратном направлениях от числа Рейнольдса Re и параметры, 

отражающие динамические свойства гидродиода. 

2.1 Анализ методик расчета и проектирования вихревых диодов 

В 1929 году Heim [97] исследовал работу вихревых диодов с 

прямоугольным поперечным сечением вихревой камеры. Ему удалось достигнуть 

величины диодности D=33,4. 

На основе испытаний, он вывел следующие оптимальные соотношения 

основных размеров вихревого диода: 
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к
к 2,36...5,26

d
D

d
  ; 

1,00...1,05
H

H
d

    

0,526...0,657
b

b
d

  , 

где dк – диаметр вихревой камеры; d – диаметр осевого сопла; H – высота 

вихревой камеры; b – ширина отводящего канала.  

Внешняя цилиндрическая стенка камеры профилируется по 

логарифмической спирали. Радиус ρ, мм, кругового сечения спиральной камеры 

определяется следующим соотношением: 

( ) Ū
ɟ ,

2 360

id b 
       (2.1) 

где Θi – текущий угол, град; 

Также Heim предложил вдвинуть подводящую трубку в вихревую камеру и 

установить на входе в гидравлический диод диффузорно-конфузорный элемент. 

Результаты его исследований учтены в наиболее разработанных методиках 

расчета и проектирования вихревых диодов. 

Методика расчета и проектирования вихревого диода Зобеля 

В книге [97] И.В. Лебедев и др.  предлагают методику расчет вихревых 

диодов с прямоугольным поперечным сечением вихревой камеры (поз. 1, рисунок 

2.1) ‒ диода Зобеля с сопловой камерой (поз. 2, рисунок 2.1) для осуществления 

подвода потока по нормали к плоскости диода (рисунок 2.1). Полуэмпирическая 

методика основана на дифференциальных уравнениях движения закрученных 

потоков в цилиндрических камерах и эмпирических зависимостей сопротивлений 

участков диода от их геометрии. Данная методика делится на 5 основных этапов: 

1) расчет коэффициента гидравлического сопротивления сопловой камеры в 

прямом направлении; 

2) расчет коэффициента гидравлического сопротивления сопловой камеры в 

обратном направлении; 
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3) расчет коэффициента гидравлического сопротивления вихревой камеры в 

прямом направлении; 

4) расчет коэффициента гидравлического сопротивления вихревой камеры в 

обратном направлении; 

5) расчет диодности вихревого диода. 

 

Рисунок 2.1 – Вихревой диод Зобеля с сопловой камерой 

Рассмотрим расчет диода без сопловой камеры. 

Гидравлическое сопротивление вихревой камеры в прямом направлении 

складывается из гидравлического сопротивлений выхода, расширения в камере и 

входа в тангенциальное сопло. Таким образом, коэффициент гидравлического 

d d 
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сопротивления (ζвк)пр вихревой камеры в прямом направлении рассчитывается по 

выражению: 

вк пр вых рас вх(ɕ ) =ɕ +ɕ +ɕ .      2.2) 

Гидравлическое сопротивление выхода из осевой трубки в камеру ζвых 

может быть приближенно определено как сопротивление выхода из прямой 

трубки с закругленными краями на экран. При этом расстояние до экрана 

принимается равным hc. 

Этот коэффициент гидравлического сопротивления определяется по 

графику (рисунок 2.2, а), в зависимости от безразмерного расстояния 
_

т

с
c

h
h

d
  до 

экрана и безразмерного радиуса кривизны 
т

сr

d
 внешних границ струи. 

 

Рисунок 2.2 – К определению прямого сопротивления вихревой камеры 

Коэффициент расɕ  находится из выражения: 

рас 2
к

1 1 1
ɕ ,

Ů16 k DH
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где 
0,1

Ů
H

  – коэффициент сжатия; k=1,2 при 0,5...1,3H  . 

Коэффициент сопротивления входа в тангенциальное сопло определяется по 

формуле: 

вх 0

к

ɕ ɖ 1 (Ŭ 1).
b

d

 
     

 
     (2.4) 

Коэффициент η, входящий в формулу (2.4), зависит от очертания входа. Для 

приближенной оценки зависимости η от параметра 
к

b

d
 авторы рекомендуют 

воспользоваться данными для η, полученными для конфузоров. Для этого 

реальный вход заменяется схемой эквивалентного конфузора, образующие 

которого касательны к цилиндрической поверхности сопловой камеры в точках 

сопряжения ее с плоскими стенками сопла. 

Угол γ эквивалентного конфузора, а также относительную длину l/DГ 

определяют по следующим формулам: 

21 ɓ
ɔ 2 ;

ɓ

c

c

arctg


      (2.5) 

с
н

Г с

1 1 ɓ
(ɓ 1),

2 1 ɓ

l

D


 


     (2.6) 

где т
с

к

ɓ
d

D
 , т

нɓ
d

H
 , DГ – гидравлический диаметр сопла. 

Используя вычисленное значение l/DГ по рисунку (2.2, б) определяется 

значение коэффициента η. 

Если вхɕ  отнести к сечению осевой трубки, то для коэффициента входа 

получаем зависимость: 

2 2

вх вх 0

к

ˊ ˊ
ɕ ɕ ɖ 1 (Ŭ 1) .

4 4

b

dbH bH

     
         
     

  (2.7) 

Обратное сопротивление вихревой камеры обусловлено закруткой потока.  

Формула расчета обратного сопротивления была выведена авторами из 
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дифференциальных уравнений движения закрученного потока с использованием 

некоторых эмпирических зависимостей и имеет следующий вид: 

2

2

об И К

ˊ
ɕ (1 2 ) 1

4
Вk F F

bH

 
    

 
    (2.8) 

В формуле (2.8) kИ=uφR/u1 – коэффициент падения скорости потока при 

переходе из тангенциального сопла в вихревую камеру, который зависит от 

безразмерных параметров β=b/dк и ζ=H/dк и определяется по графику на рисунке 

2.3. Параметр FК – некоторая функция, зависящей от геометрической 

характеристики вихревой камеры ψ и параметра η=1/Dк,
 
определяется по графику 

на рисунке 2.4. Коэффициент ψ является безразмерным параметром вихревой 

камеры диода, зависящий от ее геометрии и режима течения жидкости в ней:
 
 

0,75 2
И

0,25

0,075
ɣ

Re

k D

bH
  

      (2.9) 

Функция выхода FВ определяется по формуле: 

2

И В 0
В

ˊ 1 ɢ

8

k k
F

bH

 
  
 

 
 ,     (2.10) 

где χ0 – относительный радиус поверхности выходного давления; kВ – 

коэффициент увеличения скорости потока при переходе из вихревой камеры в 

осевое сопло. 

Относительный радиус кривизны поверхности выходного давления авторы 

рекомендуют определять из зависимости некоторой функции K от параметра χ0. 

Значение функции K можно рассчитать по формуле: 

И

1,25

В

bH
K

k k

 ,     (2.11) 

где φ – коэффициент скорости, лежащий в пределах 0,5…0,7. 

Рассчитанное значение функции К позволяет определить относительный 

радиус кривизны поверхности выходного давления по графику зависимости К(χ0), 

показанному на рисунке 2.5. 

 

 



41 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Коэффициент увеличения 

скорости потока при переходе из 

вихревой камеры в осевое сопло 

определяется по формуле: 

В

В

R

u
k

u





 ,  (2.12)
 

где uφВ – тангенциальная скорость движения потока жидкости в осевом сопле; 

uφR – тангенциальная скорость движения потока жидкости в вихревой камере. 

Для того, чтобы рассчитать коэффициент падения скорости kВ, можно 

воспользоваться уже известным коэффициентом увеличения скорости kИ и 

значением скорости движения потока в тангенциальном сопле. Для этого 

представим скорость движения потока в вихревой камере uφR через скорость в 

тангенциальном сопле: 

И 1Ru k u 
    (2.13) 

Скорость u1 определяется из числа Рейнольдса, рассчитанного по скорости 

потока в сечении тангенциального сопла.  
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Рисунок 2.3 – Безразмерные профили 

тангенциальных скоростей в 

зависимости от величины ηв и 

параметра ψ 

 

Рисунок 2.4 – К определению 

функции Fк [97]
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Расчет скорости uφВ осуществляется по уравнению неразрывности потока. 

Таким образом, при известных относительных параметрах кD , H  и b  и 

расходе через диод Q, формулы (2.2)–(2.13) и рисунки 2.2‒2.4 позволяют 

рассчитать прямое и обратное сопротивление вихревого диода с прямоугольным 

сечением вихревой камеры. 

Следует отметить, что гидравлическое сопротивление является функцией 

числа Рейнольдса. Поэтому расчет сопротивления вихревой камеры можно 

произвести только при известном числе Рейнольдса. Так зная тип жидкости, ее 

расход в системе и геометрию тангенциального сопла можно получить 

зависимость обратного сопротивления от числа Рейнольдса. При этом расчет 

прямого сопротивления вихревой камеры авторы предлагают проводить в зоне 

автомодельности по числу Рейнольдса, то есть в области постоянного 

сопротивления. Это вносит противоречия в расчет важнейшей характеристики 

диода ‒ диодности по сопротивлению. 

По изложенной выше методике был рассчитан, спроектирован и изготовлен 

вихревой диод. Конструкция и основные геометрические размеры диода показаны 

на рисунке 2.5. Расчетная диодность устройства вместе с подводящими и 

отводящими каналами составила 2,4. При этом расчет и прямого, и обратного 

сопротивления проводился в зоне автомодельности 

Спроектированный диод подвергался экспериментальному исследованию 

[31].  

На рисунках 2.6 и 2.7 показаны экспериментально полученные зависимости 

гидравлического сопротивления диода в прямом и обратном направлениях от 

числа Рейнольдса. При этом последнее рассчитывалось по средней скорости в 

сечении осевого сопла. 
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Рисунок 2.5 ‒ Вихревой диод 

Как видно по кривым на рисунках 2.6 и 2.7, коэффициенты гидравлического 

сопротивления диода в значительной мере определяются режимом течения 

жидкости при числах Рейнольдса меньше 1300-1400. В зоне малых чиселах 

Рейнольдса Re<500 зависимость коэффициентов гидравлического сопротивления 

линейная и с ростом чисел Рейнольдса наблюдается резкое падение величины 

гидравлического сопротивления; в диапазоне чисел Рейнольдса Re=500…1300 

зависимость гидравлического сопротивления плавная; в диапазоне чисел 

Рейнольдса Re=1300…3000 развивается турбулентный режим течения и величины 

коэффициентов сопротивления стабилизируются. Зона автомодельности 

гидравлического сопротивления вихревого диода наступает при Re>3000, где 

сопротивление принимает постоянное значение. Следует отметить, что 

экспериментально полученные зависимости коэффициентов гидравлического 

сопротивления вихревого диода от числа Рейнольдса подобны зависимостям 

коэффициента гидравлического трения в трубах круглого сечения [5, 87]. 
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Рисунок 2.6 ‒ Зависимость коэффициента прямого гидравлического сопротивлений 

вихревого гидравлического диода от числа Рейнольдса 

 

Рисунок 2.7 ‒ Зависимость коэффициента обратного гидравлического сопротивлений 

вихревого гидравлического диода от числа Рейнольдса 

На основании полученных коэффициентов сопротивления была рассчитана 

зависимость диодности спроектированного диода от числа Рейнольдса. График 

этой зависимости представлен на рисунке 2.8 
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Рисунок 2.8 ‒ Зависимость диодности по сопротивлению вихревого гидравлического 

диода от числа Рейнольдса 

Как видно по рисунку 2.8, в диапазоне чисел Рейнольдса до 3000 диодность 

вихревого диода нестабильна и ее величина возрастает с увеличением числа 

Рейнольдса. В зоне автомодельности сопротивления экспериментально 

достигнутая диодонсоть составила 1,93, что несколько меньше расчетной. 

Методика расчета и проектирования вихревых диодов со скругленной 

формой вихревой камеры 

В работе [33] Kulkarni и др. представили экспериментальные исследования 

диодности вихревого диода в зависимости от его геометрии и сравнили 

результаты с полученными численным моделированием потока в вихревых 

диодах [34]. Для этого на основе оптимизации вихревых дросселей [18, 19], были 

разработаны несколько типоразмерных рядов вихревых диодов. При этом 

конструкция вихревых диодов (рисунок 1.9) отличалась от классического 

вихревого диода Зобеля следующим: 1) тангенциальное сопло представляет собой 

единую секцию диффузора; 2) осевое сопло состоит из трех секций: короткого 

диффузора, расширителя и прямого участка 3) угол расхождения секции 

диффузора осевого и тангенциального сопел одинаковый. Таким образом, 

вихревой диод представляет собой четыре последовательно включенных диода, 
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так в обратном направлении это: конфузор, вихревая камера, диффузор и 

внезапное расширение. 

В своем исследовании [33] Kulkarni и др. оптимизировали конфигурацию 

тангенциального и осевого сопел. Было установлено, что максимальная диодность 

достигается при равенстве диаметров сопел высоте вихревой камеры, а также при 

отношении диаметра вихревой камеры к ее высоте кŬ 6
d

H
  . Основным 

результатом исследования явилась эмпирическая методика расчета вихревого 

диода данного типа. 

По результатам экспериментов были получены зависимости максимальной 

диодности диода и числа Рейнольдса, при котором достигается эта диодность, от 

объема вихревой камеры: 

Re 5,52ln( ) 19,84
C CD V      (2.14) 

0,304Re 773,83C CV ,     (2.15) 

где VC ‒ объем вихревой камеры гидродиода. 

При этом число Рейнольдса оценивается по скорости vA потока в сечении 

диаметром dA одного из сопел: 

ɟ
Re

ɛ

A Av d
        (2.16) 

Графическим отображением уравнений (2.14) и (2.15) является номограмма, 

показанная на рисунке 2.9. Здесь по оси абсцисс откладывается расход жидкости 

через диод, минимально необходимый для достижения критического числа 

Рейнольдса ‒ числа, при котором достигается зона автомодельности 

сопротивления; по левой оси ординат ‒ максимально достижимая диодность 

(достигается при критическом числе Рейнольдса); по правой оси ординат ‒ 

диаметр вихревой камеры.  

Таким образом, используя номограмму (см. рисунок 2.9) можно определить 

диаметр dк вихревой камеры при заданной диодности DRec и требуемый 

минимальный расход Q, при котором достигается критическое число Рейнольдса 
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ReC и, соответственно, заданная диодность. При известном диаметре вихревой 

камеры, ее высота находится из условия: 

к

Ŭ

d
H  ,       (2.17) 

где α=6. 

Как было сказано выше, авторы определили, что максимальная 

эффективность диода достигается при равенстве диаметров тангенциального и 

осевого сопел высоте камеры, то есть диаметр dA=H.  

В работе [33] угол расхождения диффузоров θ=5º и радиус скругления 

внезапного расширения rc=16 мм оставались неизменными во всем 

типоразмерном ряду исследуемых вихревых диодов. Таким образом, авторы 

методики предполагают ее справедливой только для указанных значений данных 

параметров. При этом авторы указывают, что диаметр выходного сечения 

тангенциального сопла и диаметр прямого участка осевого сопла равны 

диаметрам линий трубопровода, к которым диод подключается. 

 

Рисунок 2.9 ‒ Номограмма расчета вихревого диода 

Разберем вышеописанную методику расчета вихревых гидродиодов на 

конкретном примере ‒ найдем основные геометрические размеры вихревого 
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диода с заданной диодностью 40. На сплошной линии номограммы (рисунок 2.9) 

находим точку, соответствующую 40 по левой оси ординат. Чтобы определить 

требуемый диаметр вихревой камеры, найденную точку DRec=40 проецируем по 

вертикали на пунктирную линию и по правой оси ординат определяем диаметр 

dк=80 мм, соответствующий точке-проекции. Минимальный расход жидкости 

через диод, при котором достигается зона автомодельности при полученном 

диаметре камеры, определяется путем дальнейшего проецирования точки DRec по 

вертикали на ось абсцисс. Получаем Q=800 л/час. 

Высоту вихревой камеры и диметры сопел найдем по формуле (2.17): 

80
13.3

6
AH d   мм. 

2.2 Разработка методики расчета и проектирования диффузорных диодов 

Обзор научной, технической и патентной литературы показал, что вихревые 

диоды на данный момент являются наиболее перспективными с точки зрения 

максимально достижимой диодности. Однако вследствие относительно большого 

пути пробега жидкой частицы в проточной части вихревых диодов, их 

динамические характеристики хуже, чем у более простых типов диодов, таких как 

сопловые, диффузорные диоды или диоды Тесла. Применение гидравлических 

диодов в качестве органов распределения насоса безусловно требует анализа 

влияния динамических характеристик диода на эффективность распределения 

жидкости и характеристики насоса в целом. 

Наиболее простыми в математическом описании динамических 

характеристик являются диффузорные диоды, поэтому целесообразно 

рассмотреть методики расчета и профилирования таких диодов. 

Одна из методик расчета диффузорного диода приведена в работе [97]. 

Здесь гидравлическое сопротивление при течении жидкости через диод в прямом 

направлении складывается из сопротивления входа и сопротивления 

диффузорного участка. Обратное сопротивление ‒ из сопротивления конфузора и 

сопротивления внезапного расширения. При этом в описанной методике 



49 

гидравлическое сопротивление конфузора есть сопротивление трения. 

Сопротивление диффузора складывается из сопротивления трения и 

сопротивления расширения. Расчет всех слагаемых прямого и обратного 

сопротивлений диода ведется в зоне автомодельности по числу Рейнольдса. 

Известно, что гидравлическое сопротивление элемента является функцией 

не только его геометрии, но и режима течения жидкости через элемент. 

Следовательно, применительно к насосным установкам, расчета сопротивлений 

диода только в зоне автомодельности недостаточно ввиду нестационарности 

процесса течения жидкости в проточной части насоса и постоянно 

изменяющегося числа Рейнольдса.  

Рассчитаем прямое и обратное сопротивление диффузорного гидродиода с 

учетом некоторых особенностей его установки в насосе. Так, при установке 

диффузорных диодов в насос в качестве органа распределения жидкости их 

гидравлическое сопротивление возрастает на величину выхода из диффузора в 

прямом направлении и на величину сопротивления выхода из конфузор – в 

обратном. 

На рисунке 2.10 представлена расчетная схема диффузорного диода при 

течении жидкости в прямом направлении. 

 

Рисунок 2.10 ‒ Расчетная схема диффузорного диода при течении жидкости в прямом 

направлении 

Потери удельной механической энергии на участке I‒II: 

2 2 2

диф д д д д1д 1д 2д

- вх диф вых вх диф выхɕ ɕ ɕ
2 2 2

I II

v v v
h h h h

g g g
       ,  (2.18) 

1 

1 

2 

2 

Q 
I II 
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где диф

I IIh 
 ‒ потери удельной механической энергии на участке I‒II; д

вхh  ‒ потери 

удельной механической энергии на входе в диффузор; дифh  ‒ потери удельной 

механической энергии в диффузоре; д

выхh  ‒ потери удельной механической 

энергии на выходе из диффузора; д

вхɕ  ‒ коэффициент гидравлического 

сопротивления входа в диффузор; 
дифɕ  ‒ коэффициент гидравлического 

сопротивления диффузора; д

выхɕ  ‒ коэффициент гидравлического сопротивления 

выхода из диффузора; 1дv  ‒ средняя скорость потока в живом сечении 1‒1; 2дv  ‒ 

средняя скорость потока в живом сечении 2‒2. 

Коэффициент гидравлического сопротивления диффузора складывается из 

сопротивления терния и сопротивления расширения русла. Для его расчета 

воспользуемся формулой, приведенной в [87, 96]: 

2

тр

диф 2

д д

ɚ (Re)1 1
ɕ 1 1

Ŭ
8sin

2

k
n n

   
      

      
 

,    (2.19) 

где 
трɚ  ‒ коэффициент гидравлического трения, являющийся функцией числа 

Рейнольдса; Ŭ ‒ угол расширения диффузора; 2
д

1

A
n

A
  ‒ отношение площадей 

сечений 2‒2 и 1‒1; 43.2
2 2

k tg tg
    

    
   

 ‒ коэффициент смягчения удара. 

Таким образом, коэффициент гидравлического сопротивления 

диффузорного диода потоку в прямом направлении является функцией числа 

Рейнольдса. Приводя его к средней скорости потока в наименьшем сечении 

диффузора, то есть в сечении 1‒1, получим выражение вида: 

2
д

трд вых
4

пр вх 2 2

д д д

ɚ (Re)1 Ŭ Ŭ 1 ɕ
ɕ ɕ 1 3.2 1

Ŭ 2 2
8sin

2

tg tg
n n n

      
           

         
 

  (2.20) 

Расчетная схема диффузроного диода при течении жидкости в обратном 

направлении представлена на рисунке 2.11. 
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Рисунок 2.11 ‒ Расчетная схема диффузорного диода при течении жидкости в обратном 

направлении 

Потери удельной механической энергии на участке III‒IV: 

2 2 2
конф к к к к1к 2к 2к

вх конф вых вх конф выхɕ ɕ ɕ
2 2 2

III IV

v v v
h h h h

g g g
        ,  (2.21) 

где конф

III IVh 
 ‒ потери удельной механической энергии на участке III‒IV; к

вхh  ‒ потери 

удельной механической энергии на входе в конфузор; конфh  ‒ потери удельной 

механической энергии в конфузоре; д

выхh  ‒ потери удельной механической 

энергии на выходе из конфузора; к

вхɕ  ‒  коэффициент гидравлического 

сопротивления входа в конфузор; 
конфɕ  ‒ коэффициент гидравлического 

сопротивления конфузора; к

выхɕ  ‒ коэффициент гидравлического сопротивления 

выхода из конфузора; 
1кv  ‒ средняя скорость потока в живом сечении 1‒1; 

2кv  ‒ 

средняя скорость потока в живом сечении 2‒2. 

Коэффициент гидравлического сопротивления конфузора определяется по 

формуле [87, 95]: 

тр

конф 2

к

ɚ (Re)1
ɕ 1

Ŭ
8sin

2

n

 
  

   
 
 

,    (2.22) 

где 2
к

1 д

1A
n

A n
   ‒ отношение площадей сечений 2‒2 и 1‒1. 

Q 

1 

1 

2 

2 

III IV 
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Приведем коэффициент гидравлического сопротивления диффузорного 

диода в обратном направлении к средней скорости потока в наименьшем сечении 

конфузора, то есть в сечении 2‒2: 

к
тр квх

обр вых2

к к

ɚ (Re)ɕ 1
ɕ 1 ɕ

Ŭ
8sin

2

n n

 
    

   
 
 

     (2.23) 

Подставив формулы (2.21) и (2.23) в (1.2), получаем выражение диодности 

по сопротивлению диффузорного диода: 

к
тр квх

вых2

к к

2
д

трд вых
4

вх 2 2

д д д

ɚ (Re)ɕ 1
1 ɕ

Ŭ
8sin

2

ɚ (Re)1 Ŭ Ŭ 1 ɕ
ɕ 1 3.2 1

Ŭ 2 2
8sin

2

n n

D
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n n n

 
   

   
 
 

      
          

         
 

  (2.24) 

Как видно по формуле (2.24), диодность диффузорного диода зависит от 7 

параметров, а именно: угла раскрытия диффузора α, соотношения площадей nд, 

коэффициентов гидравлического сопротивления входа в конфузор к

вхɕ , входа в 

диффузор д

вхɕ , выхода из конфузора к

выхɕ , выхода из диффузора д

выхɕ  и 

коэффициента гидравлического трения λтр.  

Коэффициент гидравлического трения λтр определяется режимом движения 

жидкости в проточной части диода и качеством обтекаемой поверхности, то есть 

ее относительной шероховатостью. 

Коэффициенты гидравлического сопротивления входа к

вхɕ  и д

вхɕ  в основном 

определяются геометрией входа. Так, при r/D=0,1...0,2 коэффициент 

сопротивления входа равен 0,05...0,03, где r ‒ радиус скругления кромок 

отверстия, D ‒ диаметр отверстия [106]. 

Потери напора на выходе из диффузора и конфузора определяются 

потерями на внезапное расширение, которые рассчитываются по теореме Борда-

Карно [28, 38, 54, 84, 102]: 
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2

1 2

вн.расш
2

v v
h

g


 ,      (2.25) 

где v1 ‒ средняя скорость потока в сечении площадью A1 до внезапного 

расширения; v2 ‒ средняя скорость потока в сечении площадью А2 после 

внезапного расширения. 

Приведем потери напора к скоростному напору в горловине диода: 

2

1
1 1 2 2

2 1 1
вн.расш 2

2

1
2 2

A
v v

A A v
h

g A g

 
 

     
 

    (2.26) 

Таким образом, коэффициент гидравлического сопротивления внезапного 

расширения, приведенный к наибольшему скоростном напору равен 

2

1
вн.расш 2

2

ɕ 1
A

A

 
  
 

. В случае установки диффузорного диода в насос в качестве 

органа распределения выход потока из его проточной части осуществляется либо 

в насосную камеру, либо в успокоитель. В том и другом случае, площадь сечения 

русла после внезапного расширения много больше, чем площадь сечения до него. 

Таким образом, справедливо принять коэффициенты сопротивления выхода из 

диффузора и конфузора равными д

выхɕ 1  и к

выхɕ 1 , то есть на выходе из 

гидродиода поток теряет напор приблизительно равный одному скоростному 

напору в выходном сечении гидродиода. 

На рисунках 2.12 и 2.13 представлены графики зависимости коэффициентов 

гидравлического сопротивления в прямом и обратном направлении и диодности 

от числа Рейнольдса. Зависимости получены при следующих величинах 

параметров: относительная шероховатость k=5·10-5, отношение площадей nд=4, 

угол раскрытия диффузора α=6˚. Здесь закон зависимости коэффициента 

гидравлического трения λтр от числа Рейнольдса принимался аналогичным закону 

для потока в трубах круглого сечения [5, 48]. При этом число Рейнольдса 

рассчитывалось по скорости потока в среднем сечении между горловиной и 

наибольшим сечением диффузора. 
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Рисунок 2.12 ‒ Зависимость коэффициентов гидравлического сопротивления в прямом 

(1) и обратном (2) направлении диффузорного диода от числа Рейнольдса 

Как видно на рисунке 2.12, коэффициенты гидравлического сопротивления 

существенно зависят от режима движения жидкости при числах Рейнольдса до 

107. В зоне ламинарного движения жидкости, при числах Рейнольдса до 2500, 

наблюдается резкое падение коэффицента гидравлического сопротивления при 

увеличении числа Рейнольдса, затем небольшой скачек при числах Рейнольдса от 

2500 до 4000. Турбулентный режим движения начинается от 4000 и постепенное 

снижение коэффициента гидравлического сопротивления продолжается вплоть до 

чисел Рейнольдса 107, после чего достигается зона автомодельности 

сопротивления по числу Рейнольдса. Диодность также стабилизируется при 

числах Рейнольдса больших 107 (рисунок 2.13). 

Для достижения наибольшего гидравлического сопротивления в обратном 

направлении необходимо в конфузоре трансформировать максимум 

потенциальной энергии потока в кинетическую, чтобы добиться наибольших 

потерь напора при выходе потока из диода в обратном направлении. При этом в 

прямом направлении наоборот ‒ необходимо в диффузоре трансформировать 

максимальное количество кинетической энергии в потенциальную, чтобы 

минимизировать потери на выходе их диода в прямом направлении. Таким 
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образом, увеличение параметра nд ведет к росту диодности. Однако этот параметр 

ограничивается двумя другими взаимосвязанными параметрами: углом раскрытия 

диффузора и длинной его проточной части. С одной стороны, необходимо 

соблюсти безотрывность потока в диффузоре, а с другой ‒ минимизировать 

потери на трение. Увеличение потерь напора на трения ведет к падению 

диодности, так как коэффициент гидравлического трения является слагаемым 

коэффициентов сопротивления диода и в прямом, и в обратном направлениях. 

Для численного анализа влияния этих параметров на диодность, расчеты будем 

производить в зоне автомодельности сопротивления по числу Рейнольдса. 

 

Рисунок 2.13 ‒ Зависимость диодности по сопротивлению диффузорного диода от числа 

Рейнольдса. 

На рисунке 2.14 показаны графики зависимости диодности от угла 

раскрытия диффузора при различных значениях отношения площадей nд. При 

этом относительная шероховатость принималась k=5·10-5. 
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Рисунок 2.14 ‒ Зависимость диодности диффузорного диода от угла раскрытия 

диффузора при различных соотношениях площадей: 1 ‒ nд=2.25; 2 ‒ nд=4; 3 ‒ nд=6.25; 

4 ‒ nд=9; 5 ‒ nд=16 

Анализ кривых на рисунке 2.14 показывает, что увеличение соотношения 

площадей nд ведет к росту достижимой диодности. При этом существует 

некоторый оптимальный угол раскрытия диффузора, при котором достигается 

максимальная диодность при определенном соотношении площадей nд. Так в 

диапазоне nд=2,25...6,25 оптимальным является угол раскрытия лежит в пределах 

αопт=0,0739...0,0602 рад, или αопт=4,23...3,5˚. 

Потери удельной механической энергии потока на терние обусловлены, 

помимо геометрии русла, качеством обтекаемой поверхности, то есть 

относительной шероховатостью. На рисунке 2.15 изображены графики 

зависимости диодности от числа Рейнольдса при различных значениях 

относительной шероховатости. Для построения графиков были приняты 

следующие параметры: отношение площадей nд=4, угол раскрытия диффузора 

α=αопт=3,7˚. По рисунку видно, что увеличение относительной шероховатости 

ведет к снижению диодности при больших числах Рейнольдса, однако, позволяет 

D 

    12 

  6 

0 

0 

α, рад 

n
д
=9     n

д
=16 

n
д
=6,25 

n
д
=4 

n
д
=2,25 

0,35 0,14 0,28 



57 

достичь зоны автомодельности сопротивления при более низких числах 

Рейнольдса. 

 

Рисунок 2.15 ‒ Зависимость диодности диффузорного диода от числа Рейнольдса при 

различных величинах относительной шероховатости: 1 ‒ k=5·10-6; 2 ‒ k=5·10-5; 

3 ‒ k=1·10-3. 

Таким образом, снижение относительной шероховатости, увеличение 

соотношения площадей диффузора nд, оптимальное проектирование угла 

раскрытия диффузора, а также входных и выходных кромок диффузора 

позволяют увеличить диодность диффузорного гидродиода. 

2.3 Разработка расчетной модели для прогнозирования инерционных 

характеристик гидравлических диодов 

В связи со сложностью процесса течения жидкости в проточной части 

гидравлического диода при нестационарном режиме его работы, примем 

упрощенную физическую модель явления, которая описывается уравнением 

баланса удельной механической энергии для нестационарных потоков жидкости. 

Расчетная схема представлена на рисунке 2.16. 
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Рисунок 2.16 ‒ Расчетная схема гидравлического диода 

Запишем уравнение Бернулли для нестационарного потока между 

сечениями 1‒1 и 2‒2: 

2 2

2
1 2 1 2ɕ

2 2

v v
H H h

g g
    ,      (2.27) 

где 
1H  ‒ полная удельная механическая энергия в живом сечении 1‒1; Н2 ‒ 

гидростатический напор в живом сечении 2‒2; ζ ‒ коэффициент гидравлического 

сопротивления диода; v ‒ средняя по характерному живому сечению диода 

скорость. Так, например, в диффузорном диоде характерным является сечение 

горловины; h1-2 ‒ инерционный напор. 

Инерционный напор на участке является величиной интегральной и 

определяется по формуле [85, 95, 98]: 

0

ɓ1
y

y x

y

dQ l dv
h dy

g dt A g dt
   ,      (2.28) 

где  

0

ɓy

y

x

y

l A dy
A

        (2.29) 

‒ эквивалентная инерционная длина участка, приведенная к его характерному 

сечению; Q ‒ мгновенный объемный расход жидкости на рассматриваемом 

участке; t ‒ время; y и Ay ‒ осевая координата и площадь рассматриваемого 

сечения; βy ‒ коэффициент количества движения потока жидкости в 

рассматриваемом сечении; Ax и vx ‒ площадь и средняя скорость в характерном 

сечении. 

1 2 

2 1 
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По формуле (2.28) видно, что инерционный напор на участке с гидродиодом 

зависит от его инерционной длины, которая в свою очередь определяется 

геометрией проточной части диода. Таким образом, инерционные свойства 

гидравлического диода зависят от его геометрии. Для таких гидродиодов, как 

вихревые, диоды Тесла, диафрагменные диоды, определение инерционной длины 

затруднительно ввиду сложной геометрии их проточной части и требует 

специального исследования. Однако для диодов с более простой геометрией 

проточной части, например, диффузорных диодов определение инерционной 

длины не вызывает затруднений. Так в соответствии с формулой (2.29) 

диффузорный диод с горловиной диаметром d1, наибольшим сечением диаметром 

d2 и длиной L при равномерном распределении скоростей (β=1) имеет 

инерционную длину, приведенную к сечению горловины: 

2

1 1

2

2 2

A d
l L L

A d
  .      (2.30) 

2.4 Выводы по главе 

1. В настоящее время существуют две методики расчета вихревых диодов 

на заданную диодность. Первая методика, разработанная Лебедевым и др., 

является полуэмпирической и предназначена для расчета диодов Зобеля, то есть 

вихревых диодов с прямоугольным сечением вихревой камеры. 

Экспериментальные исследования показали, что данная методика дает лишь 

грубую оценку диодности проектируемого диода. Вторая методика, 

разработанная Kulkarni и др., является эмпирической и предназначена для расчета 

вихревых диодов со скругленной вихревой камерой. Эта методика апробирована 

рядом авторов и ее адекватность подтверждена экспериментально. Следует 

отметить, что в обеих методиках рассматривается работа диода при стационарном 

движении жидкости. 
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2. Предложена расчетная модель диффузорного диода, которая позволяет 

определять его гидравлические сопротивления в широком диапазоне чисел 

Рейнольдса, а также рассчитать эквивалентную инерционную дину его проточной 

части. Численным исследованием модели достигнута диодность порядка 10. 
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ГЛАВА 3 ФИЗИКО-МАТЕМАТИЧЕСКАЯ МОДЕЛЬ И 

ХАРАКТЕРИСТИКИ НАСОСА С ПОРШНЕВЫМ ВЫТЕСНИТЕЛЕМ И 

ГИДРАВЛИЧЕСКИМИ ДИОДАМИ 

Обзор научной и технической литературы показал, что одними из основных 

направлений сознания бесклапанных высоконадежных гидромашин являются 

насосы, основанные на эффекте Либау, и насосы с гидравлическими диодами в 

качестве органов распределения. Научный и практический интерес представляет 

исследование гибридного насоса – инерционного насоса с поршневым 

вытеснителем и гидравлическими диодами, включающего в себя особенности 

рабочего процесса обоих типов гидромашин. 

3.1 Разработка принципиальной схемы поршневого насоса с гидродиодами, 

реализующего насосный эффект Либау 

Принципиальная схема насоса с гидродиодами и поршнем одностороннего 

действия, реализующего насосный эффект Либау, представлена на рисунке 3.1 

[103, 108]. 

 
Рисунок 3.1 – Принципиальная схема инерционного поршневого насоса с гидро-

диодами: 1 ‒ поршень с кривошипно-шатунным приводом; 2, 3 – всасывающий и 

напорный патрубки; 4, 5 – всасывающий и напорный успокоители; 6, 7 – гидрав-

лические диоды 
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Насос включает в себя поршневой вытеснитель 1, всасывающий 6 и 

напорный 7 гидравлические диоды, а также успокоители 4 и 5 для компенсации 

пульсаций давления на входе и выходе насоса. Патрубки 2 и 3 имеют разную 

длину, то есть поршневой вытеснитель расположен асимметрично относительно 

успокоителей 4 и 5 и смещен в сторону всасывающего успокоителя 4. 

Работа насоса происходит следующим образом. При движении поршня в 

центральном отводе тройника вверх происходит фаза всасывания и из 

успокоителей 4 и 5 жидкость поступает в насосную камеру. При этом поток 

жидкости из всасывающего успокоителя 4 течет через гидравлический диод 6 в 

его прямом направлении, преодолевая сопротивление значительно меньшее, чем 

поток, поступающий из напорного успокоителя 5, который течет через 

гидравлический диод 7 в его обратном направлении. Таким образом в фазу 

всасывания из всасывающего успокоителя 4 в насосную камеру поступает 

большее количество жидкости, чем из нагнетательного успокоителя 5. Затем, при 

движении поршня вниз происходит фаза нагнетания и жидкость из насосной 

камеры поступает в успокоители 4 и 5. При этом поток жидкости в напорный 

успокоитель течет через гидравлический диод 7 в его прямом направлении, а 

поток во всасывающий успокоитель – через гидравлический диод 6 в его 

обратном направлении. Следовательно, в фазу нагнетания в напорный 

успокоитель 5 поступает большее количество жидкости, чем во всасывающий 

успокоитель 4. Разница между объемом жидкости, поступившем в напорный 

успокоитель в фазу нагнетания, и объемом, поступившим из него в насосную 

камеру в фазу всасывания, является подачей насоса за цикл. 

3.2. Разработка физико-математической модели рабочего процесса насоса с 

поршневым вытеснителем и гидродиодами, реализующего насосный эффект 

Либау 

Для составления математической модели процесса поршневого насоса с 

гидравлическими диодами, реализующего насосный эффект Либау, примем 

следующие допущения: жидкость несжимаемая, стенки трубопроводов абсолютно 



63 

жесткие; вместимость каждого успокоителя достаточно большая, чтобы считать 

напор в них постоянным; распределение скорости течения жидкости в 

контрольных сечениях является равномерным. 

Течение жидкости в тройнике под поршнем насоса в произвольный момент 

времени может происходить по шести возможным схемам, изображенным на 

рисунке 3.2. 

 

Рисунок 3.2 ‒ Схемы течения жидкости в тройнике 

Рабочий процесс поршневого насоса с гидравлическими диодами, 

реализующего насосный эффект Либау, описывается системой следующих 

уравнений: уравнения неразрывности потоков и уравнения баланса удельной 

механической энергии (Бернулли). При записи этих уравнений положительным 

направлением течения жидкости принималось движение сверху вниз и слева. 

В оговорённой системе координат запишем уравнения движение поршня и 

неразрывности потоков: 

 (1 cos(ɤt))y r  ; (3.1) 

 1 п 2Q Q Q  , (3.2) 

где y – текущая координата поршня; 

r – радиус кривошипа;  
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Q1, Q2 и Qп – объемные расходы жидкости во всасывающем, напорном патрубках 

и центральном отводе тройника соответственно.  

Взаимосвязь между удельными механическими энергиями в сечениях на 

свободных поверхностях успокоителей выражается уравнением баланса удельной 

механической энергии. 

Рассмотрим расчетную схему течения №1 (см. рисунок 3.2). В качестве 

расчетных выберем живые сечения п-п (плоскость соприкосновения нижней 

поверхности поршня с жидкостью) и свободных поверхностей жидкости в 

успокоителях. Составим уравнения Бернулли: 

 
2 2

п п 1 ин1 1
1 1 1ɕ

ɟ 2 2

P v v L dv
H D

g g g g dt
    ; (3.3) 

 
2 2

п п 2 ин2 2
2 2 2ɕ

ɟ 2 2

P v v L dv
H D ъ

g g g g dt
    , (3.4) 

где H1 и H2 – удельные механические энергии в сечениях на свободных 

поверхностях всасывающего и нагнетательного успокоителей соответственно; 

1ɕ и 2ɕ – зависимости коэффициентов гидравлического сопротивления 

всасывающих патрубка и диода и нагнетательных патрубка и диода в их прямом 

направлении от числа Рейнольдса соответственно; 

D1 и D2 – зависимости относительных обратных сопротивлений по 

всасывающих патрубка и диода и нагнетательных патрубка и диода от числа 

Рейнольдса соответственно;  

Lин1, Lин2 – суммарные эквивалентные инерционные длины всасывающего 

патрубка и проточной части всасывающего диода и нагнетательного патрубка и 

проточной части нагнетательного диода соответственно. 

Для математического описания течения жидкости тройнике по схеме №2 

(см. рисунок 3.2) в качестве расчетных сечений принимаем сечение х-х во 

всасывающем патрубке и сечения, расположенные на свободных поверхностях во 

всасывающем и напорном успокоителях. Уравнения баланса удельной 

механической энергии для схемы №2: 
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2 2

1 ин1 1
1 1 1ɕ

ɟ 2 2

x xP v v L dv
H D

g g g g dt
    ; (3.5) 

 

2 2

2 ин2 2
2 2 2ɕ

ɟ 2 2

x xP v v L dv
H D

g g g g dt
    , (3.6) 

Рассмотрим течение жидкости в тройнике, происходящее по схеме №3 (см. 

рисунок 3.2). В качестве расчетных сечений принимаем сечение х-х в 

нагнетательном патрубке и и сечения, расположенные на свободных 

поверхностях во всасывающем и напорном успокоителях. Уравнения баланса 

удельной механической энергии для схемы №3:  

 
2 2

1 ин1 1
1 1 1ɕ

ɟ 2 2

x xP v v L dv
H D

g g g g dt
    ; (3.7) 

 

2 2

2 ин2 2
2 2+ɕ

ɟ 2 2

x xP v v L dv
H

g g g g dt
   , (3.8) 

Для расчетной схемы течения №4 (см. рисунок 3.2) в качестве расчетных 

выберем те же живые сечения, что и для схемы №1. Составим уравнения 

Бернулли:  

 
2 2

п п 1 ин1 1
1 1ɕ

ɟ 2 2

P v v L dv
H

g g g g dt
    ; (3.9) 

 
2 2

п п 2 ин2 2
2 2 2ɕ

ɟ 2 2

P v v L dv
H D

g g g g dt
    , (3.10) 

Для расчетной схемы течения №5 (см. рисунок 3.2) в качестве расчетных 

выберем те же живые сечения, что и для схемы №3. Составим уравнения 

Бернулли:  

 
2 2

1 ин1 1
1 1 1ɕ

ɟ 2 2

x xP v v L dv
H D

g g g g dt
    ; (3.11) 

 

2 2

2 ин2 2
2 2 2ɕ

ɟ 2 2

x xP v v L dv
H D

g g g g dt
    , (3.12) 

Для расчетной схемы течения №6 (см. рисунок 3.2) в качестве расчетных 

выберем те же живые сечения, что и для схемы №2. Составим уравнения 

Бернулли:  
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2 2

1 ин1 1
1 1ɕ

ɟ 2 2

x xP v v L dv
H

g g g g dt
    ; (3.13) 

 

2 2

2 ин2 2
2 2ɕ

ɟ 2 2

x xP v v L dv
H

g g g g dt
    , (3.14) 

Приравняв правые части записанных выше уравнений Бернулли для каждой 

из шести схем течения жидкости в тройнике, получим следующую систему 

уравнений: 
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 (3.15) 

Обобщённое выражение напора насоса получаем объединением системы 

уравнений (3.15) в рамках принятой системы координат: 

    
2 2

1 2 ин1 1 ин2 2
2 2 1 1 1 1 1 2 2 2 2 2ɕ ɕ ɕ ɕ ;

2 2

v v L dv L dv
H H H A D B A D B

g g g dt g dt
         (3.16) 

где 1
1

1 ( )

2

sign v
A


 ; 1

1

1 ( )

2

sign v
B


 ; 2

2

1 ( )

2

sign v
A


 ; 2

2

1 ( )

2

sign v
B


 . 

Взаимосвязь между напорами в успокоителях и давлением под поршнем 

также описывается уравнениями Бернулли. Составим уравнения Бернулли для 

потока жидкости на участке между сечением п-п под поршнем и свободной 

поверхности одного из успокоителей для каждой из шести схем течения (см. 

рисунок 3.2). 
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Для схем №1 и №2 (см. рисунок 3.2) течение жидкости между сечением п-п 

и свободной поверхностью всасывающего успокоителя описывается уравнением 

(3.3). 

Запишем уравнение Бернулли для потока жидкости между сечением п-п и 

свободной поверхностью нагнетательного успокоителя для схемы №3 (см. 

рисунок 3.2): 

 
2 2

п п 2 ин2 2
2 2ɕ

ɟ 2 2

P v v L dv
H

g g g g dt
    ; (3.17) 

Для схем №4 и №6 (см. рисунок 3.2) в качестве расчетных выберем живые 

сечения п-п и свободную поверхность всасывающего успокоителя. Запишем 

уравнение Бернулли: 

 
2 2

п п 1 ин1 1
1 1ɕ

ɟ 2 2

P v v L dv
H

g g g g dt
    ; (3.18) 

Для схемы №5 (см. рисунок 3.2) в качестве расчетных выберем живые 

сечения п-п и свободную поверхность нагнетательного успокоителя. Запишем 

уравнение Бернулли:  

 
2 2

п п 2 ин2 2
2 2 2ɕ

ɟ 2 2

P v v L dv
H D

g g g g dt
    ; (3.19) 

Выражая напор H2 в уравнениях (3.17) и (3.19) с помощью 

соответствующих уравнений в системе (3.15) и объединяя уравнения (3.3), 

(3.17)‒(3.19), запишем выражение давления под поршнем насоса: 

  
2 2

1 1
п 1 1 1 1 1 1 ин1

ɟ ɟ
ɟ ɕ ɕ ɟ ,

2 2

pv v dv
P gH A D B L

dt
      (3.20) 

где ρ – плотность жидкости. 

3.3 Расчет характеристик насоса с поршневым вытеснителем и 

гидродиодами, реализующего насосный эффект Либау 

Ключевыми энергетическими характеристиками гидромашин являются 

расходно-напорная характеристика и эффективность, то есть КПД. Для выявления 

потенциальных возможностей поршневого насоса гидравлическими диодами, 
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реализующего насосный эффект Либау, необходимо рассчитать и 

проанализировать данные характеристики. 

Подача насоса есть объем жидкости W, поступивший в напорный 

успокоитель за цикл, отнесенный к продолжительности цикла Т: 

 
2

п
2

0
4

T
W ˊd

Q v
T T

   . (3.21) 

Гидравлический КПД равен отношению полезной работы Ап насоса к 

затраченной Аз: 

 п

з

ɖ
A

A
 . (3.22) 

Полезная работа насоса заключается в подаче перекачиваемой жидкости в 

приемный успокоитель: 

 п ɟA gHQT . (3.23) 

Затраченная работа без учета сил трения равна по модулю работе сил 

давления, затраченной на перемещение поршня в цилиндре, и противоположная 

ей по знаку: 

 

2

п
з п п

0

ˊ

4

T
d

A p v dt  ; (3.24) 

С учетом формул (3.23) и (3.24) выражение (3.22) гидравлического КПД 

насоса имеет вид: 

 
2

п
п п

0

ɟ
ɖ .

ˊ

4

T

gHQT

d
p v dt





; (3.25) 

Система уравнений (3.1), (3.2), (3.16), (3.20), (3.21) и (3.25) отражает 

зависимости подачи и КПД насоса от напора, то есть описывает его 

энергетические характеристики. Анализ этих выражений показывает, что 

характеристики насоса зависят от геометрии проточной части, а именно: диаметра 

поршня dп и диаметров всасывающего и напорного патрубков d, инерционных 

длин патрубков Lин1 и Lин2; от частоты вращения приводного вала n, радиуса 

кривошипа r, сопротивлений ζ1 и ζ2 и диодностей D1 и D2. Всего от 10 параметров. 
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Такое количество параметров затрудняет численный анализ. Для удобства 

дальнейшего анализа введем безразмерные параметры, принимая за базовые ход и 

площадь поршня, период цикла: 

 относительные общая и напорная инерционные длины:  

 ин1 ин2

2

L L

r


  ; (3.26) 

 ин2

ин1 ин2

L
x

L L



; (3.27) 

 относительная площадь проточной части: 

 
2

2

п

d

d
  ; (3.28) 

 безразмерное время: 

 
ɤ

Ű
2ˊ

t t

T
  ; (3.29) 

 напор насоса относительно максимального динамического напора под 

поршнем: 

 2 1

2 2

2 ( )

ɤ

g H H
h

r


 , (3.30) 

С учетом принятых безразмерных параметров преобразуем систему 

уравнений (3.1), (3.16) и (3.20) 

 2 1

1
ű ű sin2ˊŰ 


; (3.31) 

   2 21
1 1 1 1 1 1 2 2 2 2 2 2

ű 1 1
ˊ cos2ˊŰ ɕ ɕ ű ɕ ɕ ű

Ű 2

d
h x B A D B A D
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;(3.32) 

  
 * * 2 2 1
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2 1 ű
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ˊ Ű

x d
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     ; (3.33) 

где 2
2ű
ɤ

v

r
 ; 1

1ű
ɤ

v

r
 ; * п п

2 2 2

пmax

2 2

ɟ ɟɤ

p p
p

v r
  ; * 1 1

1 2 2 2
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2ɟ 2

ɟ ɤ

gH gH
p

v r
   

Далее введем в рассмотрение безразмерную подачу нагнетателя. При этом в 

качестве базовой величины примем идеальную (без утечек) подачу насоса 

одностороннего действия с клапанами: 
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ˊ
.

2

d r
Q

T
 ; (3.34) 

С учетом введенных параметров (3.26)‒(3.30) безразмерные подача и КПД 

насоса выражается формулами: 
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ˊ ű Ű Ű
Q
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   ; (3.35) 
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; (3.36) 

Как видно из системы уравнений (3.31)–(3.36), энергетические 

характеристики поршневого насоса с гидродиодами зависят от 7 безразмерных 

параметров, а именно: относительных инерционных длин Γ и x, относительной 

площади проточной части Ω, прямых сопротивления ζ1 и ζ2 и диодностей D1 и D2 

гидравлических диодов с патрубками, что доказывает целесообразность перехода 

к безразмерным параметрам. При дальнейшем анализе прямые сопротивления ζ1 и 

ζ2 и диодности D1 и D2 всасывающего и напорного патрубков с гидродиодами 

принимаем равными, уменьшая таким образом количество параметров до 5. 

Влияние гидродиодов на характеристики подобных насосов исследовалось рядом 

авторов [3, 62, 68‒71, 74, 81]. Было установлено, что с ростом диодности 

характеристики улучшаются. Обзор литературы по гидравлическим диодам [8, 29, 

30, 33, 37, 44, 50, 80, 83, 97] показал, что на данный момент максимальная 

диодность достигнута для вихревых диодов и составляет 60 и более. Поэтому в 

дальнейшем анализе были приняты диодность D=60 и прямое сопротивление ζ=3 

[34]. 

Для решения системы уравнений (3.28)‒(3.33) и определения расходно-

напорных характеристик и КПД насоса был использован метод Рунге-Кутты с 

постоянным шагом. При этом за начальные условия принимались нулевые 

скорости течения жидкости и рабочий перепад напоров. При расчете каждой 

точки расходно-напорной характеристики и КПД просчитывался переходный 
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процесс с момента пуска насоса до его выхода на стационарный режим работы, 

при котором подача и КПД от цикла к циклу не меняется. Численными 

исследованиями установлено, что продолжительность переходного процесса 

сравнительно невелика и, как правило, составляет до 10 циклов. 

На рисунках 3.3‒3.5 представлены некоторые результаты численного 

исследования характеристик насоса [61]. Как видно по рисункам, расходно-

напорная характеристика инерционного насоса с поршневым вытеснителем и 

гидравлическими диодами является нисходящей пологой и качественно 

согласуется с экспериментальными кривыми характеристик насоса в работе []. 

Максимальный достижимый напор соответствует нулевой подаче, а максимально 

достижимая подача соответствует нулевому напору. При некотором наборе 

параметров подача насоса при нулевом напоре может превышать идеальную 

подачу насоса с клапанами 10–15 %, что, очевидно, вызвано инерционными 

эффектами в проточной части насоса ‒ эффектом Либау. Также видно, что на 

каждой расходно-напорной характеристике имеется интервал напоров, в пределах 

которого достигается наибольший КПД насоса. При диодности D=60 в 

исследуемом диапазоне безразмерных параметров, максимальный КПД 

составляет 29...31%. 

На рисунке 3.3 представлены расходно-напорные характеристики и КПД 

насоса, рассчитанные при различных относительных площадях проточной части 

Ω. Анализ кривых показывает, что уменьшение относительной площади 

проточной части насоса Ω ведет к улучшению расходно-напорной 

характеристики, то есть смещает ее вверх и вправо. Например, при прочих равных 

условиях, максимально достижимый относительный напор насоса с 

относительной площадью проточной части Ω=0,25 составляет h=300, а насоса с 

относительной площадью Ω=1/9 составляет h=1500. Однако данный параметр не 

оказывает существенного влияния на достижимый КПД насоса. 
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Рисунок 3.3 ‒ Зависимость расходно-напорных характеристик и КПД насоса от 

относительной площади Ω: 1, 2 – расходно-напорная характеристика и КПД при Ω=0,25; 

3, 4 – расходно-напорная характеристика и КПД при Ω=0,16; 5, 6 – расходно-напорная 

характеристика и КПД при Ω=1/9 

Влияние относительной общей инерционной длины Г на энергетические 

характеристики насоса проиллюстрированы на рисунке 3.4. Кик видно по 

рисунку, данный параметр оказывает заметное виляние на расходно-напорную 

характеристику лишь в областях малых и средних относительных напоров, а 

именно увеличение относительной инерционной длины Г позволяет получить 

несколько большую подачу насоса при том же самом напоре. Так, например, на 

расходно-напорной характеристике насоса с относительной инерционной длиной 

Г=10 относительному напору h=50 соответствует относительная подача q=0,55, а 

на характеристике насоса с относительной инерционной длиной Г=20 при том же 

относительном напоре h относительная подача q=0,75. При h=150 и тех же 

относительных общих длинах Г, относительная подача составляет q=0,26 и q=0,34 

соответственно. При этом максимально достижимые КПД насосов с 

относительными длинами Г=10 и Г=20 отличаются на 2–3%. 

Влияние асимметрии поршневого вытеснителя относительно успокоителей 

показано на рисунке 3.5, где характеристики, построенные при x=0,5 

соответствуют насосу с симметричным расположением вытеснителя 

относительно успокоителей, а характеристики, построенные при x=0,75 – насосу с 

вытеснителем смещенным в сторону всасывающего успокоителя. В зоне малых и 

Γ=15 

x=0,75 

D=60 

ζ=3 
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средних относительных напоров асимметричная установка в насосе нагнетателя 

со смещением в сторону всасывающего успокоителя дает некоторое улучшение 

расходно-напорной характеристики по сравнению его с симметричной 

установкой. В зоне больших относительных напоров влияния асимметрии на 

расходно-напорную характеристику не наблюдается, что является ожидаемым в 

следствие того, что все насосы, основанные эффекте Либау, имеют относительно 

малые достижимые напоры. Кроме того, асимметрия нагнетателя насоса 

практически не оказывает влияния на его КПД. 

 

Рисунок 3.4 ‒ Зависимость расходно-напорных характеристик и КПД насоса от 

относительной общей инерционной длины Γ: 1, 2 – расходно-напорная характеристика и 

КПД при Γ=5; 3, 4 – расходно-напорная характеристика и КПД при Γ=10; 5, 6 – 

расходно-напорная характеристика и КПД при Γ=15; 7, 8 – расходно-напорная 

характеристика и КПД при Γ=20 

На рисунке 3.6 приведены размерная расходно-напорная характеристика и 

КПД поршневого насоса с гидравлическими диодами, реализующего насосный 

эффект Либау, рассчитанные при данных параметрах: диаметр поршн dпорш=0,063 

м, диаметр патрубков d=0,021 м, инерционные длины Lин1=0,3 м и Lин2=0,9 м; ход 

поршня 2r=0,06 м, при этом частота вращения приводного вала насоса принята 

n=1500 об/мин, а коэффициенты сопротивления ζ=3 и диодности D=60 являются 

величинами постоянными на протяжении всего цикла работы насоса. Как видно 

по рисунку, в зоне максимального КПД насоса ηmax=30 %. его напор составляет 

H=470 м, а подача Q=2,5 л/с. 

Ω=0,25 

x=0,75 

D=60 

ζ=3 
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Рисунок 3.5 ‒ Зависимость расходно-напорных характеристик и КПД насоса от 

относительной напорной инерционной длины x: 1, 2 – расходно-напорная 

характеристика и КПД при x=0,5; 3, 4 – расходно-напорная характеристика и КПД при 

x=0,75 

 

Рисунок 3.6 ‒ Расходно-напорная характеристика (1) и КПД (2) поршневого насоса с 

гидравлическими диодами, реализующего насосный эффект Либау 

Численные исследования рабочего процесса инерционного насоса с 

поршневым нагнетателем и гидродиодами показали, что для создания 

значительных инерционных эффектов, которые оказывают заметное влияние на 

характеристики, требуется выполнять насос крупногабаритным – инерционные 

длины всасывающего и напорного патрубков с диодами должны быть 

существенными. Вместе с тем, усиление инерционных эффектов в проточной 

части насоса и асимметрия вытеснителя относительно успокоителей хотя и 

приводят к некоторому улучшению расходно-напорной характеристики насоса, но 

Ω=0,25 

Г=20 

D=60 

ζ=3 
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не повышают его эффективность. Более того, удлинение патрубков вызывает 

увеличение их гидравлического сопротивления, что в свою очередь, с одной 

стороны, уменьшает диодность комбинации «патрубок-гидродиод», а с другой – 

ухудшает КПД насоса. Таким образом, целесообразно изучение рабочего 

процесса более компактного насоса – поршневого насоса с гидравлическими 

диодами, без подводящих патрубков или с патрубками малой длины, не 

оказывающей влияния на характеристики насоса. 

3.4 Разработка принципиальной схемы поршневого насоса с гидродиодами и 

патрубками малой длины 

Принципиальная схема поршневого насоса с гидравлическими диодами 

представлена на рисунке 3.7.1 [104]. 

Блок цилиндров представляет собой блок с одним, двумя или более 

поршнями одностороннего или двустороннего действия, снабженных 

гидравлическими диодами. 

 

Рисунок 3.7 ‒ Принципиальная схема поршневого насоса с гидродиодами: 1 – блок 

цилиндров; 2 – всасывающий успокоитель; 3 – нагнетательный успокоитель. 

Сложность математической модели рабочего процесса инерционного насоса 

с поршневым вытеснителем и гидродиодами и необходимость численного 

интегрирования для ее решения существенно затрудняет применение данной 

модели для поиска оптимальных параметров и проектирования такого типа 

насосов. Поэтому целесообразна разработка более упрощенной математической 



76 

модели для эскизного проектирования. Для записи упрощенной математической 

модели используем те же допущения, что были описаны выше. 

3.5 Разработка физико-математической модели и расчет характеристик 

поршневого насоса одностороннего действия с гидродиодами 

Схема для расчета поршневого насоса с гидродиодами представлена на 

рисунке 3.8. Насос состоит из всасывающего 1 и нагнетательного 2 успокоителей, 

коротких патрубков 3 и 4, поршня 5 и гидравлических диодов 6 и 7 [100, 101]. 

 

Рисунок 3.8 ‒ Расчетная схема одноцилиндрового поршневого насоса с гидродиодами и 

поршнем одностороннего действия 

Сложно движение жидкости в проточной части насоса можно представить 

суперпозиций двух простых – обусловленных возвратно-поступательным 

движением поршня и разностью удельных механических энергий в 

нагнетательном и всасывающем успокоителях. Математическая модель строится 

следующим образом: 

1) сложное движение жидкости в насосе есть суперпозиция как двух 

простых движений; 
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2) отдельно для каждого из двух течений определяется изменение 

скорости жидкости во времени за цикл; 

3) кинематика сложного течения за цикл определяется суммированием с 

учетом знаков скоростей простых движений; 

Рассмотрим кинематику потока, вызванного возвратно-поступательным 

движением поршня в центральном отводе тройника по синусоидальному закону, 

то есть при нулевой разности удельных механических энергий в успокоителях. 

Запишем уравнения перемещения поршня и баланса объемных расходов 

жидкости в тройнике: 

));ɤcos(1( trx                   (3.37) 

п 1 2Q Q Q                (3.38) 

где x – текущая координата поршня; r – радиус кривошипа; ω – угловая скорость 

вращения кривошипа; Qп, Q1 и Q2 – объемные расходы жидкости в центральном 

отводе тройника, во всасывающем и нагнетательном патрубках соответственно. 

Течение жидкости в тройнике является циклическим с периодом цикла 

T=2π/ω. Каждый цикл делится на две фазы ‒ всасывания: 0 ≤ t ≤ T/2 и нагнетания: 

T/2 < t < T (рисунок 3.9). 

 

Рисунок 3.9 ‒ Направления течений жидкости в тройнике: а) в фазу всасывания; б) в 

фазу нагнетания 

В фазу всасывания движение жидкости в проточной части насоса 

описывается уравнениями баланса удельной механической энергии для потоков, 

направленных из успокоителей в центральный отвод тройника (см. рисунок 3.8 и 

рисунок 3.9, а): 
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                   (3.39) 
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2 п прɕ
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v
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g
                (3.40) 

где H1, H2 – удельные механические энергии во всасывающем и нагнетательном 

успокоителях; Hп – удельная механическая энергия в центральном отводе 

тройника; v1 и v2 – средние скорости движения жидкости во всасывающем и 

нагнетательном патрубках; ζпр – коэффициент прямого сопротивления диода. 

Совместное решение уравнений (3.37)–(3.40) позволяет получить 

выражение скорости течения жидкости в нагнетательном патрубке в фазу 

всасывания: 

2
п

п 2

2

( 1)

1

d
v D

dv
D






  

где vп – скорость движения поршня; dп и d – диаметры поршня и патрубка 

соответственно. 

В фазу нагнетания движение жидкости в проточной части насоса также 

описывается уравнениями баланса удельной механической энергии, но для 

потоков, направленных из центрального отвода тройника в успокоители (см. 

рисунок 3.8 и рисунок 3.9, б): 

2
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1 п прɕ
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H H D

g
                                                  (3.41) 

2
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2 п прɕ
2

v
H H

g
                                                    (3.42) 

Совместное решение уравнений (3.37)–(3.40), (3.41) и (3.42) дает выражение 

скорости течения жидкости в нагнетательном патрубке в фазу нагнетания: 
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где п ɤ sin(ɤ )
dx

v r t
dt

  . 



79 

Скорость движения жидкости в нагнетательном патрубке при неподвижном 

поршне, вызванного только разность удельных механических э в успокоителях, 

рассчитывается по выражению, полученному из уравнения Бернулли для потока 

жидкости между сечениями 2–2 и 1–1 

2 1
2

пр

( )

ɕ

g H H
v

D


 . 

Кинематика исходного комплексного течения жидкости в нагнетательном 

патрубке v2 в обе фазы определим суммируя скорости простых движений. В фазу 

всасывания: 
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                       (3.43) 

а в фазу нагнетания: 
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(3.44) 

На рисунке 3.10 показан график изменения скорости в нагнетательном 

патрубке насоса за цикл. Для построения графика были выбраны следующие 

параметры: dп=0,08 м, d=0,056 м, r=0,01 м, D=40, ζпр=1, n=2000 об/мин. Видно, что 

обратный ток жидкости (v2<0) в фазу всасывания меньше, чем прямой ток (v2>0) в 

фазу нагнетания. Следовательно, подача жидкости в нагнетательный успокоитель 

будет положительной. 
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Рисунок 3.10 ‒ Скорость жидкости в нагнетательном патрубке за цикл: 1 – при разности 

удельных механических энергий в успокоителях Hн=0 м.в.ст.; 2 – при разности 

удельных механических энергий в успокоителях Hн=5 м.в.ст. 

Подставив в формулу (3.21) выражения(3.43) и (3.44) и проинтегрировав, 

получаем аналитическое выражение расходно-напорной характеристики 

поршневого насоса с гидродиодами и патрубками малой длины, то есть 

зависимость подачи насоса от напора: 
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Затраченная работа согласно формуле (3.24): 
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      (3.46) 

Подставим в выражение (3.40) модуль скорости v2 из уравнения (3.43) и в 

выражение (3.42) модуль скорости v2 из уравнения (3.45). Преобразовав, получим: 
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           (3.48) 

Проинтегрируем выражение (3.46) с учетом (3.47)‒(3.49), полученный 

результат подставим в формулу (3.22). После преобразований с учетом (3.23) 

получим выражение для КПД насоса: 
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 (3.49) 

Для оценки точности данной модели был выполнен численный 

эксперимент, в ходе которого был проведен сравнительный анализ характеристик 

насоса, получаемых по упрощенной расчетной модели и по более точной 

математической модели, описанной в пунктах 3.1–3.2. По результатам 

эксперимента установлено, что в рамках принятых допущений, расчетная модель 

требует некоторой коррекции, которую можно осуществить введением 

корректирующих коэффициентов. 

Выражения расходно-напорной характеристики и КПД с учетом 

корректирующих коэффициентов: 
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 (3.51) 

где ε и ψ – корректирующие коэффициенты. 

На рисунках 3.11‒3.22 показаны некоторые результаты численного 

эксперимента ‒ расходно-напорные характеристики поршневого насоса с 

гидродиодами, рассчитанные по математической модели, описанной в пунктах 

3.1‒3.2 (маркеры 1) и по упрощенной расчетной модели (линии 2). Как видно по 

рисункам, некоторое расхождение характеристик наблюдается в зоне малых 

напоров, при этом данное расхождение тем незначительней, чем выше диодность. 
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Рисунок 3.11 ‒ Характеристики поршневого насоса с диодами 

 

Рисунок 3.12 ‒ Характеристики поршневого насоса с диодами 
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Рисунок 3.13 ‒ Характеристики поршневого насоса с диодами 

 

Рисунок 3.14 ‒ Характеристики поршневого насоса с диодами 
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Рисунок 3.15 ‒ Характеристики поршневого насоса с диодами 

 

Рисунок 3.16 ‒ Характеристики поршневого насоса с диодами 
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Рисунок 3.17 ‒ Характеристики поршневого насоса с диодами 

 

Рисунок 3.18 ‒ Характеристики поршневого насоса с диодами 
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Рисунок 3.19 ‒ Характеристики поршневого насоса с диодами 

 

Рисунок 3.20 ‒ Характеристики поршневого насоса с диодами 
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Рисунок 3.21 ‒ Характеристики поршневого насоса с диодами 

 

Рисунок 3.22 ‒ Характеристики поршневого насоса с диодами 

Установлено, что данные коэффициенты ε и ψ зависят, главным образом, от 

диодности по сопротивлению гидродиодов и эта зависимость существенна лишь 

при малых диодностях (рисунок 3.23). 
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Рисунок 3.23 ‒ Зависимость корректирующих коэффициентов от диодности 

гидравлических диодов 

Для упрощения применения упрощенной математической модели для 

эскизных проектировочных расчетов введем некоторые безразмерные параметры:  
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3) h – напор насоса в долях максимальной удельной кинетической энергии  

под поршнем: 
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                                        (3.54) 

где vпmax = ωr – максимальная скорость поршня. 

Введём безразмерные параметры в выражение (3.50): 
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Введем в формулу (3.51) безразмерные параметры, после преобразования 

получим выражение: 
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                     (3.56) 

На рисунке 3.24 приведены расходно-напорные характеристики q(h) и 

зависимость КПД насоса от напора η(h), рассчитанные при различных значениях 

диодностей по сопротивлению диодов и при значении прямого сопротивления 

ζпр=3 и относительной площади поршня k=6,25, а на рисунке 3.25 ‒ при различных 

значениях относительной площади поршня k и значении прямого сопротивления 

ζпр=3 и диодности по сопротивлению D=20. 

 

Рисунок 3.24 ‒ Расходно-напорные характеристики (1, 3) и КПД (2, 4) насоса: 1, 2 – при 

D=20; 3 ,4 – при D=40 
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Рисунок 3.25 ‒ Расходно-напорные характеристики (1, 3) и КПД (2, 4) насоса: 1, 2 – при 

k=9; 3 ,4 – при k=16 

По кривым на рисунках 3.24‒3.25 видно, что увеличение относительной 

площади поршня k ведет к улучшению напорно-расходной характеристики. При 

этом увеличение диодности D не только улучшает напорно-расходную 

характеристику насоса, но и повышает его достижимый КПД. 

3.6 Разработка физико-математической модели и расчет характеристик 

поршневого насоса двухстороннего действия с гидродиодами 

Для увеличения подачи при минимальном увеличении габаритов 

поршневого насоса, его выполняют двухсторонним. Кроме того, насос может 

содержать не один цилиндр, а блок, состоящий из двух и более цилиндров. Такие 

варианты исполнения применимы и для поршневого насоса с гидравлическими 

диодами. 

Рассмотрим рабочий процесс и характеристики одноцилиндрового насоса 

двустороннего действия. Для этого используем расчетную модель, описанную в 

пункте 3.4. Расчетная схема насоса представлена на рисунке 3.26 [60]. 
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Рисунок 3.26 ‒ Расчетная схема насоса двустороннего действия с гидродиодами: а) 

схема блока цилиндров 

На рисунке 3.27 показаны схемы течения жидкости в проточной части 

насоса в фазу движения поршня вверх 0 ≤ t ≤ T/2 (рисунок 3.27, б) и фазу 

движения поршня вниз T/2 < t < T (рисунок 3.27, а). 

 

Рисунок 3.27 ‒ Схема течения жидкости в проточной части насоса: а) в фазу движения 

поршня вниз; б) в фазу движения поршня вверх. 

Рассмотрим течение, обусловленное только движением поршня по 

синусоидальному закону, то есть при отсутствии движения за счет разности 

удельной механической энергии в успокоителях. Запишем уравнения 

перемещения поршня и баланса расходов в тройнике: 
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где r – радиус кривошипа; ω – угловая скорость вращения кривошипа; Qп и Qш – 

расходы жидкости в поршневой и штоковой полостях соответственно; Q1 и Q3 – 

объемные расходы жидкости во всасывающих патрубках со стороны поршневой и 

штоковой полостях соответственно; Q2 и Q4 – объемные расходы жидкости в 

напорных патрубках со стороны поршневой и штоковой полостях соответственно. 

Течение жидкости в тройнике со стороны поршневой полости цилиндра в 

фазу движения поршня вверх описывается уравнениями баланса удельной 

механической энергии для потоков из успокоителей в тройник (см. рисунок 3.26, 

рисунок 3.27, б): 

;
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где H1, H2 – удельная механическая энергия во всасывающем и нагнетательном 

успокоителях; Hп – удельная механическая энергия в поршневой полости 

цилиндра; v1 и v2 – средние скорости движения жидкости во всасывающем и 

нагнетательном патрубках со стороны поршневой полости.. 

Движение жидкости в тройнике со стороны штоковой полости цилиндров 

фазу движения поршня вверх также описывается уравнениями баланса удельной 

механической энергии для потоков из успокоителей в тройник (см. рисунок 3.26, 

рисунок 3.27, б): 

;
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где Hш – удельная механическая энергия в штоковой полости цилиндра; v3 и v4 – 

средние скорости движения жидкости во всасывающем и нагнетательных 

патрубках со стороны штоковой полости. 

Совместное решение уравнений (3.57), (3.58), (3.60), (3.61) и (3.57), (3.59), 

(3.62) и (3.63) с учетом равенства удельных механических энергий H1 и H2 в 
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рассматриваемом течении, дает выражения для скоростей движения жидкости в 

напорных патрубках в фазу движения поршня вверх: 
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2 2
п ш

п 2

4

( )

1

d d
v D D

dv
D







                                                       (3.65) 

где vп – средняя скорость движения поршня; dп, dшт и d – диаметры поршня, штока 

и патрубка соответственно. 

Движение жидкости в тройниках со стороны поршневой и штоковой 

полостей в фазу движения поршня вниз описывается уравнениями Баланса 

удельной механической энергии для потоков из тройника в успокоители (см. 

рисунок 3.26, рисунок 3.27, а). Их совместное решение с уравнениями (3.57)–

(3.59), позволяет получить выражения для скоростей движения жидкости в 

напорных патрубках в фазу движения поршня вниз: 
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Скорости движения жидкости в напорных патрубках, вызванные разностью 

удельной механической энергии в успокоителях, определяются по формуле 
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                             (3.68) 

выведенной из уравнения баланса удельной механической энергии. 

Скорости сложного течения жидкости в патрубках v2 и v4 в фазу движения 

поршня вверх и фазу движения поршня вниз определим суммируя скорости 

составляющих движений, а также корректирующих коэффициентов, полученных 

в пункте 3.4. В фазу движения поршня вверх: 
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и в фазу движения поршня вниз: 
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(3.72) 

Подача насоса: 
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Подставив в уравнение (4.73) формулы (3.69)–(3.72) и проинтегрировав, 

получаем выражение расходно-напорной характеристики поршневого насоса 

двустороннего действия с гидродиодами: 
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Полезная работа насоса определяется по формуле (3.22) 

Затраченная работа: 
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где 


п
p , 



п
p  – давление в поршневой полости в фазу движения поршня вверх и в 

фазу движения поршня вниз соответственно; 


ш
p , 



ш
p  – давление в штоковой 
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полости в фазу движения поршня вверх и в фазу движения поршня вниз 

соответственно. 

Уравнения, описывающие изменения давления в поршневой и штоковой 

полостях за цикл, выводятся из уравнений Бернулли для соответствующих 

потоков. После интегрирования и подстановки результатов в формулу получаем 

выражение для КПД насоса:  
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 (3.76) 

Анализ формул (3.74) и (3.76) показывает, что расходно-напорная 

характеристика и КПД насоса зависят от диодности по сопротивлению D и 

коэффициента гидравлического сопротивления ζпр диода в прямом направлении, 

диаметров патрубка d, поршня dп и штока dш, радиуса кривошипа r, угловой 

скорости вращения кривошипа ω, плотности перекачиваемой жидкости ρ и напора 

насоса Hн=Н2‒H1, то есть от 9 параметров. 

Для упрощения численного исследования характеристик насоса используем 

безразмерные параметры из пункта 3.4, относительную площадь поршня k1 и 

введем относительную площадь штока 

1) k2 – относительная площадь поршня со стороны штоковой полости: 

2 2
п ш

2 2

d d
k

d


               (3.77) 

Введем безразмерные параметры в выражения (3.74) и (3.76) и получим 

формулы расходно-напорной характеристики и КПД насоса в безразмерных 

координатах: 
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(3.79) 

На рисунках 3.28 и 3.29 показаны расходно-напорные характеристики q(h) и 

зависимости КПД насоса от напора η(h), рассчитанные для различных значений 

диодности по сопротивлению D диодов и относительных площадей k1 и k2 

соответственно. При этом значение прямого сопротивления гидродиодов 

принималось ζпр=3. 

 

Рисунок 3.28 ‒ Расходно-напорные характеристики (1, 3, 5) и КПД (2, 4, 6) насоса в 

безразмерных координатах: 1, 2 –D=10; 3, 4 – D=20; 5, 6 – D=40 

Анализ характеристик показывает, что с увеличением относительного 

обратного диодов D и уменьшением соотношения относительных площадей k1/k2 

расходно-напорная характеристика q(П) улучшается, а достижимый КПД 
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возрастает. Кроме того, видно, что достижимый КПД насоса двустороннего 

действия выше, чем насоса одностороннего действия при одинаковой диодности 

гидравлических диодов. Так, например, при диодности D=40, достижимый КПД 

насоса одностороннего действия составляет 25% (рисунок 3.11), а двустороннего 

от 33% до 39% в зависимости от соотношения k1/k2 (рисунок 3.29). 

 

Рисунок 3.29 ‒ Расходно-напорные характеристики (1, 2, 3) и КПД (4, 5, 6) насоса в 

безразмерных координатах: 1, 4 –k1=16; k2=4; 2, 5 –k1=16; k2=6,25; 3, 6 –k1=16; k2=9 

3.7 Выводы по главе 

1. Параметрами, определяющими рабочий процесс насоса с поршневым 

вытеснителем и гидродиодами, реализующего насосный эффект Либау, являются: 

диаметр поршня dпорш и диаметры всасывающего и нагнетательного патрубков d, 

эквивалентные инерционные длины патрубков и проточных частей гидродиодов 

Lин1 и Lин2; частота вращения вала n и радиус кривошипа r, прямые сопротивления 

ζ1 и ζ2 и диодности по спротивлению D1 и D2 полупроводников с патрубками. 

2. Безразмерными показателями работы насоса с поршневым 

вытеснителем и гидродиодами, реализующего насосный эффект Либау, являются 
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относительные напор h и подача q и КПД η. При этом относительный напор 

выражается в долях максимальной удельной кинетической энергии под поршнем, 

а подача – в долях идеальной (без утечек) подачи поршневого насоса с клапанами. 

Взаимосвязь этих показателей выражается безразмерными характеристиками 

насоса, устанавливающими зависимость подачи и КПД насоса от относительного 

напора. 

3. Расходно-напорная характеристика насоса с поршневым вытеснителем и 

гидродиодами, реализующего насосный эффект Либау, является мягкой. Подача 

насоса существенно зависит от напора и достигает максимума при нулевом 

напоре. На расходно-напорной характеристике имеется интервал напоров, на 

котором КПД насоса максимален. 

4. В рамках выполненных численных исследований установлено, что КПД 

насоса практически не зависит от относительной площади проточной части Ω. 

Вместе с тем, уменьшение Ω ведет к улучшению расходно-напорной 

характеристик, то есть к увеличению достижимых относительных подачи и 

напоров. Так, насос с относительной площадью проточной части Ω=0,25 при 

нулевой относительной подаче достигает относительного напора h=300, а насос с 

Ω=1/9 достигает относительного напора h=1500, то есть протяженность 

характеристики вдоль оси напоров увеличивается в 5 раз при уменьшении 

относительной площади проточной части Ω в 2,25 раз 

5. Влияние относительной общей инерционной длины Г на расходно-

напорную характеристику насоса проявляется лишь в зонах малых и средних 

относительных напоров и практически не сказывается на КПД. 

6. Асимметричное расположение вытеснителя относительно успокоителей 

со смешением в сторону всасывающего дает некоторое увеличение относительной 

подачи q при том же относительном напоре h в сравнение с симметричным 

расположением. Однако на эффективность насоса асимметрия его нагнетателя не 

оказывает сколько-нибудь существенного влияния. 

7. Основными параметрами однопоршневого насоса одностороннего 

действия с гидродиодами и патрубками малой длины являются диаметр поршня 
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dп, диаметр всасывающего и нагнетательного патрубков d, прямое сопротивление 

ζпр и диодность по сопротивлению D диодов, радиус r и частота вращения вала 

кривошипа n; 

8. Основными безразмерными параметрами насоса являются относительные 

напор h, подача q и площади поршня k1 и k2, диодность по сопротивлению D и 

коэффициент гидравлического сопротивления ζпр в прямом направлении диодов. 

Их взаимосвязь отражается безразмерными характеристиками, которые являются 

основой для расчета гидромашины; 

9. Достижимый КПД поршневого насоса двустороннего действия с 

гидравлическими диодами выше, чем одностороннего. При этом достижимые 

значения КПД насоса возрастают с увеличением диодности по сопротивлению 

гидродиодов, а также с уменьшением отношения относительных площадей k1/k2 в 

случае двустороннего исполнения. 
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ГЛАВА 4 ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНЫЕ ИССЛЕДОВАНИЯ НЕКОТОРЫХ 

ТИПОВ ГИДРАВЛИЧЕСКИХ ДИОДОВ И ПОРШНЕВОГО НАСОСА С 

ГИДРОДИОДАМИ. РАЗРАБОТКА МЕТОДДИКИ РАСЧЕТА 

ПОРШНЕВЫХ НАСОСОВ С ГИДРОДИОДАМИ. 

4.1 Экспериментальное исследование гидравлических диодов 

4.1.1 Цели, программа и методика проведения испытаний 

Существуют методики расчета и проектирования гидравлических диодов с 

прогнозированием их характеристик, например, описанная в работах [33, 97]. Эти 

методики позволяют прогнозировать диодность лишь в зоне квадратичного 

гидравлического сопротивления. В свою очередь гидравлическое сопротивление 

проточной части диода, как и любого местного сопротивления, зависит не только 

от геометрии устройства, но и от режимов течения жидкости в его проточной 

части [29, 31, 34, 80]. Поэтому расчетные значения диодности можно считать 

лишь ориентировочными. Анализ существующих исследований влияния режимов 

течения жидкости на характеристики гидравлических диодов [8, 29, 31, 33, 34, 37, 

50, 52, 59, 80, 82, 83] показал, что в настоящее время данный вопрос недостаточно 

изучен. Вместе с тем, даже ориентировочные данные о диодности различных 

типов гидравлических диодов показывают, что наиболее перспективными с точки 

зрения наибольшей достижимой диодности в настоящее время являются вихревые 

диоды. Однако проточная часть вихревых диодов имеет относительно сложную 

форму, что вызывает некоторые трудности в анализе потока жидкости в таких 

диодах. В следствие этого такие гидродиоды, как сопловые и диффузорные, на 

первом этапе исследования представляют практический интерес благодаря 

простой геометрии их проточной части. Поэтому экспериментальному 

исследованию был подвергнут сопловой диод. Целью данного 

экспериментального исследования являлось определение гидравлических 

характеристик конкретного соплового диода в широком диапазоне чисел 

Рейнольдса. 
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Задача экспериментальных исследований: проведение испытания 

соплового гидравлического диода для получения зависимости его прямого и 

обратного сопротивлений от числа Рейнольдса. 

Для проведения эксперимента необходимо: 

1) определить основные размеры проточной части сопла; 

2) спроектировать, изготовить и смонтировать экспериментальный 

(лабораторный) стенд для испытания соплового диода; 

3) разработать программу и последовательность испытаний; 

4) выполнить физический эксперимент, получить необходимые 

зависимости. 

4.1.2 Экспериментальная установка и проведение испытаний 

Описание экспериментальной установки 

Для проведения исследования были измерены основные размеры проточной 

части сопла. Для этой цели был использован малый инструментальный микроскоп 

с диапазоном поперечного измерения 0–75 мм, продольного – 0–25 мм и ценой 

деления 0,05 мм. На рисунке 4.1 показан снимок вида отверстия горловины сопла 

через линзу микроскопа. 

 

Рисунок 4.1 ‒ Вид отверстия горловины сопла через линзу микроскопа 
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По рисунку 4.1 видно, что отверстие имеет некоторую овальность формы. 

Наименьший диаметр отверстия составил 4,35 мм, а наибольший – 5,67 мм. На 

рисунке 4.2 показаны полученные средние значения основных размеров сопла. 

 

Рисунок 4.2 ‒ Основные размеры сопла 

Схема экспериментальной установки показана на рисунке 4.3. В качестве 

рабочей жидкости использовалась вода. Насос Н (циркуляционный центробежный 

СА70/33) соединен с баком Б через шаровой кран КР1 и служит для подачи воды 

в гидролинию, в которой установлен сопловой гидродиод ГД. Расход потока 

воды, проходящего через гидродиод ГД, измеряется расходомером. Давление в 

гидролинии до гидродиода при больших расходах изменяется манометром МН. 

При малых измеряется перепад давлений на участке трубопровода, в котором 

установлен гидродиод, с помощью U-образного манометра. Регулируемый 

дроссель ДР служит для сброса части подачи насоса на слив с целью получения 

малых расходов через гидродиод. 

В составе экспериментального стенда были использованы следующие 

измерительные приборы: 

- барометр-анероид М67 (№164, 2011 г.в.) для контроля условий проведения 

эксперимента (атмосферного давления); 

- лабораторный термометр для измерения температуры рабочей жидкости; 

-расходомер Метран-300ПР-50, предел измерения 7...830 л/мин; для 

измерения объемного расхода воды, проходящего через гидравлический диод; 

- мерная емкость объемом 1 л для измерения расходов объемным способом 

5,0

1 

24 
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- манометр МПТИ-У3, кл. т. 0,4%, диапазон измерения давления 0...1 МПа; 

для измерения давления в системе перед гидродиодом при больших расходах 

жидкости; 

- U-образный манометр, шкала измерения 1 мм, для измерения перепада 

давлений на участке трубопровода с гидродиодом при малых расходах жидкости. 

 
 

 

Рисунок 4.3 ‒ Принципиальная схема экспериментальной установки 

Программа и последовательность проведения испытаний 

Для охвата большего диапазона чисел Рейнольдса требовалось исследовать 

характеристику гидравлического диода в сравнительно широком диапазоне 

расходов жидкости, протекающей через диод. Ввиду ограниченных возможностей 

контрольно-измерительного оборудования, измерения больших и малых расходов 

проводись различными способами [109], также и перепады давлений на 

гидродиоде в зависимости от расхода жидкости регистрировались по-разному. 

Таким образом, испытание гидравлического диода проводилось в двух сериях. 

Б 

Н 

ГД 

ДР 
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В первой серии экспериментов исследовалась характеристика 

гидравлического диода при больших расходах. Для измерения таких расходов 

использовался расходомер РМ, а перепад давлений на диоде ГД регистрировался 

манометром МН1. Сначала исследовалось сопротивление диода при течении 

жидкости через него в обратном направлении, а затем – в прямом. 

Последовательность проведения первой серии экспериментов была 

следующей: при полностью открытых кранах КР1и КР3 и закрытых кране КР2 и 

дросселе ДР включалось питание насоса Н. Постепенным открытием крана КР2 

на манометре МН1 устанавливалось давление от 0,01 МПа до максимально 

достижимого (полностью открытый кран КР2). Расход жидкости регистрировался 

расходомером РМ. Измерения в каждой точке производились трижды. 

Во второй серии экспериментов исследовалась характеристика участка 

трубопровода с гидравлическим диодом при малых числах Рейнольдса, то есть 

при сравнительно небольших расходах. В данной серии для измерения перепада 

давлений на участке с гидравлическим диодом ГД использовался U-образный 

манометр МН2, а расход жидкости измерялся объемным способом при помощи 

мерной емкости ЕМ. Как и в первой серии экспериментов, сначала исследованию 

подвергалось обратное сопротивление диода, а затем – прямое. 

Последовательность проведения второй серии экспериментов была 

следующей: при полностью открытых кранах КР1 и КР3 и дросселе ДР и 

полностью закрытом кране КР2 включалось питание насоса Н. Постепенным 

открытием крана КР2 и регулировкой дросселя ДР устанавливался перепад 

давления на U-образном манометре в диапазоне от минимального до 75 см. 

Перепад давлений регистрировался. Затем измерялось время наполнения мерной 

емкости ЕМ при полностью закрытом кране КР3. Производились три серии 

равноточных измерений объемным способом. 

 

 

 



106 

4.1.3 Результаты экспериментов и статистическая обработка данных 

С целью определения погрешности измерений была проведена 

статистическая обработка экспериментальных данных [89, 107], представленных в 

протоколе Приложение А. 

Результаты эксперимента представляют собой данные многократных 

равноточных измерений. Оценка погрешности производилась следующим 

образом: 

1. Рассчитывалось среднеквадратичное отклонение результатов измерений 

от среднего арифметического каждого опытаj: 

 
2

,

1

(k 1)

k

j j i

i
j

y y

k
 







,     (4.1) 

2. Определялся коэффициент Стьюдента. Для доверительной вероятности 

α=0,95 и при количестве измерений k=3 табличная величина коэффициента 

Стьюдента tα,k=4,3 [107]. 

3. Находились границы доверительного интервала (случайная погрешность) 

для каждого опыта j: 

  ,сл k jj
y t         (4.2) 

4. Рассчитывался доверительный интервал погрешности однократных 

измерений: 

оиy d   ,      (4.3) 

где d – параметр равномерного распределения, равный цене деления шкалы 

прибора [90]. 

5.  Определялась общая погрешность: 

 
2 2

оислj
y y y           (4.4) 

6. Оценивалась относительная погрешность измерений: 

ŭ 100%
y

y


  ,     (4.5) 



107 

Числовые данные статистической обработки при оценке погрешностей 

указаны в таблицах 4.1 и 4.2. Секундомер СОПпр-2а-2-010 имеет цену деления 

шкалы циферблата 0,1 с, то есть d=0,1 c. Следовательно ои 0,95 0,1 0,095y     с. 

Точность измерения расходомера равна 0,01 м3/час, то есть d=0,01 м3/час, а 

ои 0,95 0,01 0,0095y    м3/час. 

Таблица 4.1 Оценка погрешности многократных измерений расходомером 

 

Обратное направление диода 

j Δp, МПа Q, м3/час jy , м3/ч 
j ,  м3/ч  слj

y , м3/ч y , м3/ч δ, % 

1 0,375 

1,61 

1,613 0,0033 0,0143 0,0172 1,07 1,62 

1,61 

2 0,350 

1,56 

1,57 0,0058 0,0248 0,0266 1,69 1,58 

1,57 

3 0,300 

1,45 

1,453 0,0033 0,0143 0,0172 1,18 1,45 

1,46 

4 0,250 

1,32 

1,323 0,0033 0,0143 0,0172 1,30 1,33 

1,32 

5 0,200 

1,19 

1,183 0,0033 0,0143 0,0172 1,45 1,18 

1,18 

6 0,150 

1,04 

1,027 0,0088 0,0379 0,0391 3,81 1,01 

1,03 

7 0,100 

0,89 

0,873 0,0120 0,0517 0,0525 6,02 0,85 

0,88 
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Продолжение таблицы 4.1  

 

Обратное направление диода 

j Δp, МПа Q, м3/час jy , м3/ч 
j ,  м3/ч  слj

y , м3/ч y , м3/ч δ, % 

8 0,075 

0,74 

0,733 0,0033 0,0143 0,0172 2,34 0,73 

0,73 

9 0,05 

0,62 

0,627 0,0067 0,0287 0,0302 4,82 0,64 

0,62 

10 0,025 

0,48 

0,477 0,0033 0,0143 0,0172 3,61 0,48 

0,47 

11 0,01 

0,26 

0,21 0,0252 0,1082 0,1086 51,73 0,18 

0,19 

Прямое направление диода 

j Δp, МПа Q, м3/час jy , м3/ч 
j ,  м3/ч  слj

y , м3/ч y , м3/ч δ, % 

12 0,350 

2,18 

2,177 0,0033 0,0143 0,0172 0,79 2,18 

2,17 

13 0,300 

2,02 

2,01 0,0058 0,0248 0,0266 1,32 2,00 

2,01 

14 0,250 

1,84 

1,84 0 0 0,0095 0,52 1,84 

1,84 

15 0,200 

1,63 

1,623 0,0067 0,0287 0,0302 1,86 1,61 

1,63 
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Продолжение таблицы 4.1 

Таблица 4.2 Оценка погрешности многократных измерений объемным методом 

Прямое направление диода 

j Δp, МПа Q, м3/час jy , м3/ч 
j ,  м3/ч  слj

y , м3/ч y , м3/ч δ, % 

16 0,250 

1,40 

1,397 0,0033 0,0143 0,0172 1,23 1,39 

1,40 

17 0,100 

1,10 

1,117 0,0120 0,0517 0,0525 4,71 1,14 

1,11 

18 0,075 

0,98 

0,993 0,0067 0,0287 0,0302 3,04 1,00 

1,00 

19 0,05 

0,77 

0,77 0,0058 0,0248 0,0265 3,45 0,76 

0,78 

20 0,027 

0,60 

0,61 0,0058 0,0248 0,0265 4,35 0,62 

0,61 

21 0,011 

0,42 

0,423 0,0033 0,0143 0,0172 4,06 0,42 

0,43 

Обратное направление диода 

j Δh, мм V, л t, с jy , с 
j , с  слj

y , с y , с δ, % 

1 70,4 1 

16,5 

16,5 0,1155 0,4965 0,4966 3,01 16,3 

16,7 
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Продолжение таблицы 4.2 

Из таблиц 4.1 и 4.2 видно, что относительная погрешность δ подавляющего 

большинства измерений в обеих сериях не превышает принятых в инженерной 

практике 5%, следовательно, является удовлетворительной. Только опыт №11 

Прямое направление диода 

j Δh, мм V, л t, с jy , с 
j , с  слj

y , с y , с δ, % 

10 61,8 1 

13,0 

12,9 0,0577 0,2483 0,2484 1,9259 12,8 

12,9 

11 52,3 1 

13,6 

13,83 0,1453 0,6248 0,6248 4,52 14,1 

13,8 

12 47,5 1 

14,5 

14,33 0,0882 0,3792 0,3793 2,64 14,3 

14,2 

13 26,3  

18,8 

19,13 0,1764 0,7584 0,7585 3,96 19,4 

19,2 

14 24 1 

21,0 

21,13 0,0667 0,2867 0,2868 1,36 21,2 

21,2 

15 18,7 1 

24,0 

23,67 0,1764 0,7584 0,7585 3,20 23,6 

23,4 

16 11,2 1 

31,4 

31,27 0,3528 1,5169 1,5169 4,85 31,8 

30,6 

17 1,4 1 

102,8 

101,07 0,9333 4,0133 4,0133 3,97 99,6 

100,8 
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первой серии экспериментов не удовлетворяет требуемой точности, поэтому в 

дальнейшем не будет приниматься в расчет. 

По результатам измерений, отраженных в протоколе (Приложение А), 

проводился расчет гидравлических сопротивлений и диодности, а также их 

зависимость от числа Рейнольдса. Расчет производился по следующим формулам. 

По формуле Вейсбаха [85] рассчитывались коэффициенты сопротивления в 

прямом и обратном направлениях диода: 

 
2 4

пр(обр) 2

ˊ ȹ
ɕ

8ɟ

d p

Q
 ,    (4.6) 

где d ‒ диаметр горловины сопла; Q ‒ расход жидкости через сопло согласно 

показаниям расходомера РМ при больших расходах или измерениям объемным 

методом ‒ при малых; Δp ‒ перепад полных давлений на участке трубопровода с 

гидродиодом. Так как диаметры трубопроводов до и после диода одинаковые, то 

динамические давления в их нормальных сечениях одинаковые. Поэтому перепад 

полных давлений равен перепаду статических давлений, который при больших 

расходах определяется показаниями манометра МН, а при малых расходах ‒ 

согласно формуле: 

ȹ ɟp gh , 

где h – разность уровней в U-образном манометре. 

Число Рейнольдса определяется по формуле: 

 
4

Re
ˊ ɜ

Q

d
 ,    (4.7) 

где ν – коэффициент кинематической вязкости воды при температуре, 

зарегистрированной в ходе эксперимента, при температуре t=21 ̊C ν=1,004·10-6м2/с 

[28]. 

В результате проведенных исследований были получены зависимости 

коэффициентов гидравлического сопротивления в прямом (рисунок 4.4) и 

обратном (рисунок 4.5) направлениях диода от числа Рейнольдса. 
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Рисунок 4.4 ‒ Зависимость гидравлического сопротивления в прямом 

направлении соплового диода от числа Рейнольдса 

 

Рисунок 4.5 ‒ Зависимость гидравлического сопротивления в обратном направлении 

соплового диода от числа Рейнольдса 

По рисункам 4.4 и 4.5 видно, что изменение гидравлического 

сопротивления соплового диода в зависимости от числа Рейнольдса имеет общую 
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закономерность и в прямом, и в обратном направлении. Эта закономерность 

заключается в том, что можно выделить несколько зон по числу Рейнольдса. Зона 

автомодельности гидравлического сопротивления в прямом направлении диода 

наблюдается при числах Рейнольдса Re>120000, а в обратном направлении – при 

Re>70000. Также видна зона линейного снижения коэффициента гидравлического 

сопротивления в прямом направлении при увеличении числа Рейнольдса в зоне до 

30000. У гидравлического сопротивления в обратном направлении такой 

зависимости в явном виде не просматривается. Однако отсутствие 

экспериментальных данных в области чисел Рейнольдса 16000<Re<34000 не 

позволяет делать однозначные выводы о характере изменения коэффициента 

сопротивления в обратном направлении в этой зоне. По имеющимся данным, до 

числа Рейнольдса Re=16000 наблюдается некоторая группировка 

экспериментальных точек около ζ=1,4. Но вместе с тем, можно предполагать 

некоторое линейное снижении коэффициента сопротивления в обратном 

направлении до чисел Рейнольдса Re=30000...34000. При дальнейшем увеличении 

числа Рейнольдса наблюдается рост гидравлического сопротивления в прямом 

направлениив зоне от 32000 до 54000, затем его плавное снижение при числах 

Рейнольдса от 54000 до 120000 и достижение зоны автомодельности. 

Коэффициент гидравлического сопротивления в обратном направлении также 

несколько увеличивается при дальнейшем увеличении числа Рейнольдса, но 

экстремума не наблюдается и, следовательно, участок плавного снижения перед 

зоной автомодельности отсутствует. Таким образом, в зоне чисел Рейнольдса от 

34000 до 70000 имеет место плавное увеличение обратного сопротивления 

соплового диода. 

Кроме того, сопоставление точек на рисунках 4.4 и 4.5 показывает, что 

диодность D>1 соплового диода наблюдается во всем диапазоне чисел 

Рейнольдса, а в зоне автомодельности равна D=2. 
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4.2 Экспериментальное исследование характеристик поршневого насоса с 

гидродиодами 

4.2.1 Цели, программа и методика проведения испытаний 

Цель данного экспериментального исследования состояла в проверке 

предложенной физико-математической модели (уравнений, описывающих 

рабочий процесс насоса и выражений характеристик, полученных из этих 

уравнений). 

Задача экспериментальных исследований: получить энергетические 

характеристики поршневого насоса. 

Для проведения эксперимента необходимо: 

1) спроектировать, изготовить и смонтировать экспериментальный 

(лабораторный) стенд для испытания насоса; 

2) разработать программу и последовательность испытаний; 

3) выполнить физический эксперимент, получить и проанализировать 

необходимые зависимости. 

Описание экспериментальной установки 

Принципиальная схема экспериментального стенда представлена на 

рисунке 4.10. В состав стенда входила насосная установка, пневматическая 

система управления ПСУ, блок сбора и обработки данных БСОД и ЭВМ. 

Насосная установка представляла собой гидравлический цилиндр ГЦ, 

выполняющий функцию насосной камеры с поршнем, с сопловыми диодами Д1 и 

Д2 и емкостями ЕМ1 и ЕМ2.Для гашения пульсаций напора в приемной емкости 

ЕМ2 был использован успокоитель в виде металлической сетки. 
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Рисунок 4.10 ‒ Принципиальная схема экспериментального стенда: 

ГЦ ‒ гидравлический цилиндр; Д1, Д2 ‒ сопловые диоды; ЕМ1, ЕМ2 ‒ емкости 

Поршень насосной установки приводился в движение пневмоцилиндром 

ПЦ, схема управления которым показана на рисунке 4.11. Для этого штоки 

цилиндров ГЦ и ПЦ были жестко сцеплены. Источником сжатого воздуха служил 

компрессор К с ресивером и блоком подготовки воздуха БПВ. Система 

управления пневмоцилиндром ПЦ запускалась вручную с кнопки с фиксацией Р1 

(см. рисунок 4.11). Цикл работы пневмоцилиндра ПЦ автоматизирован за счет 

срабатывания конечных выключателей S1 и S2. 
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Рисунок 4.11 ‒ Пневматическая схема управления пневмоцилиндром, приводящим в 

движение поршень гидроцилиндра: ГЦ ‒ гидравлический цилиндр; 

ПЦ ‒ пневматический цилиндр; Р1 ‒ кнопка с фиксацией; Р2 ‒ пневматический 

распределитель с электромагнитами Y1 и Y2; S1 и S2 ‒ конечные выключатели; К1 и 

К2 ‒ реле с соответствующими им контактами схемы управления, реализующей 

автоматизацию цикла работы пневмоцилиндра ПЦ за счет срабатывания конечных 

выключателей S1 и S2 

Перемщение поршня гидравлического цилиднра отслеживалось датчиком 

положения (рисунок 4.12), информация с которого поступала на блок сбора и 

обработки данных, где с помощью аналогово-цифрового препобразоватлея 

обрабатывалась и поступала в виде сигнала на ЭВМ (рисунок 4.13). Таким 

образом регистрировался закон преемещения поршня. 

ГЦ ПЦ 

Р2 

БПВ 

Р1 

Ф 

К 
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Рисунок 4.12 ‒ Общий вид насосной установки и пневматической схемы управления 

цилиндром ПЦ 

 

Рисунок 4.13 ‒ Система сбора и обработки данных с датчика перемещения поршня 

насоса 

Блок сбора и 

обработки данных 

ЭВМ 

ЕМ1 

ЕМ2 

ГЦ ПЦ 

датчик 

положения 

Р1 

компрессор с ресивером 
БПВ 

Р2 
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В составе экспериментального стенда были использованы следующие 

измерительные приборы: 

- барометр-анероид М67 (№164, 2011 г.в.) для контроля условий проведения 

эксперимента (атмосферного давления); 

- цифровой датчик температуры в составе газодинамического стенда 

лаборатории; 

- мерная емкость объемом 350 мл для измерения подачи насоса; 

- секундомер механический СОПпр-2а-2-010; 

- пьезометр для измерения напора насоса при нулевой подаче; 

- потенциометрический датчик положения, блок сбора и обработки данных 

и ЭВМ для регистрации закона перемещения поршня. 

Программа и последовательность проведения испытаний 

Первая серия экспериментальных исследований была направлена на 

определения максимального напора насоса, то есть напора при нулевой подаче.  

Для решения поставленной задачи емкость ЕМ2 (рисунок 4.10) герметично 

закрывалась крышкой и на крышке устанавливался пьезометр. 

Последовательность проведения эксперимента была следующей. На блоке 

подготовки воздуха БПВ последовательно устанавливалось давление питания 

системы 3 и 4 Бар. Включением кнопки Р1 подавался сжатый воздух в линию и 

пневматический цилиндр ПЦ приводил в движение поршень насосной установки. 

Когда уровень жидкости в пьезометре достигал своего максимума и 

стабилизировался, проводилось измерение высоты подъема столба жидкости. 

Вторая серия экспериментов включала в себя: 

- регистрацию графика перемещения поршня насоса для определения 

частоты хода поршня (количества двойных ходов в единицу времени); 

- определение зависимости производительности установки, то есть подачи, 

от высоты подъема жидкости в приемной емкости ЕМ2, то есть от напора. 

Экспериментальные исследования проводились в следующей 

последовательности: 
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- на блоке подготовки воздуха БПВ последовательно устанавливалось 

давление питания системы управления пневмоцилиндром ПЦ 3 и 4 Бар; 

- напор насоса устанавливался расположением мерной емкости в приемном 

резервуаре ЕМ2, снабженным шкалой. Для этого выходное сечение мерной 

емкости в форме прямоугольного параллелепипеда размещалось на той или иной 

высоте в соответствие со шкалой на боковой стенке приемного резервуара. 

- кнопкой Р1 система ПСУ приводилась в действие; 

- жидкость перекачивалась из резервуара ЕМ1 в резервуар ЕМ2 и по 

достижению уровня установки мерной емкости, начинала ее заполнять. При этом 

уровень жидкости в емкости ЕМ1 поддерживался постоянным от внешней 

системы подпитки (на схеме не показана); 

- измерялось время заполнения мерной емкости. Измерение производилось 

6 раз; 

- напор насоса определялся разностью координат уровней жидкости во 

входном ЕМ1 и выходном ЕМ2 резервуарах; 

- с помощью блока сбора данных считывались данные с датчика положения, 

обрабатывались и на ЭВМ регистрировался закон перемещения поршня насоса. 

4.2.2 Результаты экспериментов и статистическая обработка данных 

В результате первой серии эксперимента были зарегистрированы 

максимально достижимые напоры насоса при давлении питания пневматической 

системы ПСУ 3 бар и 4 бар. Полученные в ходе эксперимента данные 

представлены в протоколе в Приложении Б. 

Оценка погрешности независимых равноточных измерений была 

произведена по формулам (4.6)‒(4.9). 

Для доверительной вероятности α=0,95 и при количестве измерений k=6 

табличная величина коэффициента Стьюдента tα,k=2,6. Шкала деления пьезометра 

составляет 1 мм или 0,001 м, то есть d=0,001 м. 
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Следовательно ои 0,95 0,001 0,00095y     м. Числовые данные статистической 

обработки при оценке погрешностей указаны в таблице 4.3. 

Таблица 4.3 Оценка погрешности измерений 

j p, бар H , м σ, м слy , м y , м δ, % 

1 3 0,335 0,006 0,28·10-3 0,017 4,98 

2 4 0,419 0,007 0,31·10-3 0,018 3,22 

Из таблицы 4.3 видно, что относительная погрешность δ не превышает 

принятых в инженерной практике 5%, следовательно, является 

удовлетворительной. 

В ходе второй серии эксперимента были зарегистрированы графики 

перемещения поршня насоса при давлении питания системы ПСУ 3 и 4 Бар, 

которые показаны на рисунках 4.14 и 4.15 соответственно. Здесь по оси абсцисс 

отложено время в секундах, а по оси ординат – координата перемещения поршня 

в мм, при этом x=20 мм соответствует полностью втянутому штоку 

гидроцилиндра ГЦ, а x=46 мм – постностью выдвинутому штоку гидроцилиндра 

ГЦ. Таким образом ход поршня составил 26 мм. 

Данные, полученные в ходе эксперимента, отражены в протоколе в 

Приложении Б. 

Как видно по графикам на рисунках 4.14 и 4.15, период одного цикла 

работы насоса при давлении питания 3 Бар составил T=0,35 с, а при давлении 4 

Бар ‒ T=0,3 с. Это следует из того, что при давлении питания системы 4 Бар 

кривая графика перемещения поршня более гладкая, чем при давлении 3 Бар, то 

есть пологий участок на пиках более короткий, что означает меньшее время 

разгона цилиндра при смене направления движения. 

Экспериментальные данные, полученные во второй серии эксперимента, 

проверялись на воспроизводимость. Для этого был использован критерий Кохрена 

[90, 94]. 
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Рисунок 4.14 ‒ График перемещения поршня насоса при давлении питания 

пневмосистемы 3 Бар 

Для каждой серии N параллельных опытов была вычислена оценка 

дисперсии: 
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где k ‒ количество параллельных экспериментов (в данном эксперименте k=6); 
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  ‒ среднее арифметическое значение функции отклика (в данном 

эксперименте ‒ это время наполнения мерной емкости); j ‒ номер опыта. 

Затем вычислялся критерий Корхена : 
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где N ‒ количество опытов (в данном эксперименте N=8) 
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Рисунок 4.15 ‒ График перемещения поршня насоса при давлении питания 

пневмосистемы 4 Бар 

В таблице 4.4 приведены результаты расчета при проверке экспериментов 

на воспроизводимость. 

Расчетное значение критерия Кохрена Gр сравнивалось с табличной 

величиной Gт. Если Gр ≤ Gт, то опыты воспроизводимы. Для N=8, k=6 и 

доверительной вероятности P = 0,95 табличное значение критерия Кохрена равно 

Gт = 0,391 [94]. 

Из таблицы 4.4 видно, что расчетное значение критерия Корхена меньше, 

чем табличное, то есть эксперимент воспроизводимый. 
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Таблица 4.4 Проверка эксперимента на воспроизводимость 

pпит=3 Бар 

Gp 
j H, м W, л t, с jy  2

jS  

1 0 0,35 

13,4 

12,85 0,263 

0,219 

12 

13 

13,3 

12,6 

12,8 

2 0,025 0,35 

18,9 

19,17 0,431 

20,3 

19,6 

18,9 

18,7 

18,6 

3 0,05 0,35 

23 

22,28 0,318 

22,1 

22,5 

22,4 

22,4 

21,3 

4 0,075 0,35 

26,7 

26,83 0,611 

28,3 

26,2 

26,2 

27 

26,6 
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Продолжение таблицы 4.4 

pпит=4 Бар 

 

j H, м W, л t, с jy  2

jS  

5 0 0,35 

11,7 

11,82 0,062 

11,7 

12,2 

11,8 

12 

11,5 

6 0,025 0,35 

15,2 

15,32 0,378 

16,4 

14,6 

14,9 

15,4 

15,4 

7 0,05 0,35 

18,7 

17,95 0,467 

17,9 

17,1 

17,4 

17,8 

18,8 

8 0,075 0,35 

18,9 

18,78 0,253 

19 

17,9 

18,5 

19,2 

19,2 
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Результаты определения расходно-напорной характеристики исследуемого 

насоса представлены на рисунках 4.16 и 4.17. Экспериментальные данные 

показывают, что характеристика насоса является мягкой, то есть с увеличением 

напора, подача насоса снижается. Формы характеристик насоса при давлении 

питания 3 Бар и 4 Бар подобные – нисходящие пологие. Однако видно, что при 

давлении питании ПСУ системы 4 Бар экспериментальные точки лежат несколько 

выше, чем при давлении 3 Бар, то есть расходно-напорная характеристика 

улучшается при увеличении давления питания. Это обусловлено меньшим 

периодом цикла работы насоса или, другими словами, большей частотой двойных 

ходов поршня. 

 

Рисунок 4.16 ‒ Расходно-напорная характеристика насоса при давлении питания 

системы 3 Бар 

H, м 

Q, 

л/с 
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Рисунок 4.17 ‒ Расходно-напорная характеристика насоса при давлении питания 

системы 4 Бар 

Была произведена оценка погрешности независимых равноточных 

измерений по формулам (4.6)‒(4.9). 

Для доверительной вероятности α=0,95 и при количестве измерений k=6 

табличная величина коэффициента Стьюдента tα,k=2,6 [110]. Секундомера СОПпр-

2а-2-010 цену деления шкалы 0,1 с, то есть d=0,1 c. 

Следовательно ои 0,95 0,1 0,095y     с. Числовые данные статистической 

обработки при оценке погрешностей указаны в таблице 4.5. 

Таблица 4.5 Оценка погрешности измерений 

j H, м t , с σ, c слy  y  Q , л/с δ, % 

1 0 12,85 0,21 0,54 0,55 1,17·10-3 4,30 

2 0,025 19,17 0,27 0,70 0,70 0,67·10-3 3,66 

3 0,05 22,28 0,23 0,60 0,61 0,43·10-3 2,72 

H, м 

Q, 

л/с 
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Продолжение таблицы 4.5 

j H, м t , с σ, c слy  y  Q , л/с δ, % 

4 0,075 26,83 0,32 0,83 0,83 0,41·10-3 3,11 

5 0 11,82 0,10 0,26 0,28 0,70·10-3 2,37 

6 0,025 15,32 0,25 0,65 0,66 0,98·10-3 4,30 

7 0,05 17,95 0,28 0,72 0,73 0,79·10-3 4,07 

8 0,075 18,78 0,21 0,53 0,54 0,54·10-3 2,89 

Из таблицы 4.5 видно, что относительная погрешность δ не превышает 

принятых в инженерной практике 5%, следовательно, является 

удовлетворительной 

4.3 Анализ результатов экспериментов. Сопоставление теоретической и 

экспериментальной характеристик насоса 

4.3.1 Характеристики гидравлических диодов 

Как уже отмечалось в пункте 3.2, гидравлическое сопротивление, а, 

следовательно, и диодность гидравлических диодов являются функциями числа 

Рейнольдса. Поэтому для расчета теоретических характеристик испытуемого 

насоса, используемого в экспериментальном стенде, необходимо получить 

данную зависимость для гидравлических диодов этого насоса в аналитическом 

виде. Так как для испытуемого насоса были выбраны сопловые диоды, 

зависимость была получена для них. 

С этой целью были использованы результаты экспериментальных 

исследований диодов, описанных в пункте 4.1.3 данной главы. Чтобы получить 

аналитическую зависимость коэффициентов гидравлического сопротивления 

диодов от числа Рейнольдса, была проведена аппроксимация экспериментальных 

данных. Для этих целей использовался программный пакет Excel. Критерием 

корреляции полученной аппроксимацией аналитической функции и 
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экспериментальных точек служил встроенный в пакет параметр R2 – величина 

достоверности, значение которой принимает 1 при полном функциональном 

описании точек эксперимента. В зоне малых чисел Рейнольдса (до 30000) 

наблюдается линейная зависимость коэффициента гидравлического 

сопротивления в прямом направлении. Поэтому в данном диапазоне 

аппроксимация производилась линейной функцией. Ввиду отсутствия 

экспериментальных данных о коэффициенте гидравлического сопротивления в 

обратном направлении в диапазонах чисел Рейнольдса до 2500 и от 21000 до 

35000, во всем диапазоне чисел Рейнольдса от 0 до 35000 аппроксимация 

проводилась степенной функцией. Данная функция предполагает изменение 

коэффициента гидравлического сопротивления практически во всем диапазоне в 

рамках его наибольшей и наименьшей величины, полученных экспериментально 

в этом диапазоне. При числах Рейнольдса больше 30000 – 35000 и вплоть до зон 

автомодельности гидравлических сопротивлений, аппроксимация проведена 

полиномиальной функцией. При этом в зоне автомодельности коэффициенты 

являются величиной постоянной. Результатами аппроксимации явились 

выражения: 

1) коэффициент гидравлического сопротивления в прямом направлении: 

 Re<30000 (R2=0,36) 

6

прɕ 14,23 10 Re 1         (4.14) 

 30000≤Re≤120000 (R2=0,98) 

14 3 10 2 7

прɕ 17,1 10 Re 96,488 10 Re 2560,50 10 Re 3,12            (4.15) 

 Re>120000 

прɕ 0,74       (4.16) 

2) коэффициент гидравлического сопротивления в обратном направлении: 

 Re<35000 (R2=0,75) 

6

обɕ 6,78 10 Re 1,42         (4.17) 

 35000≤Re≤70000 (R2=0,89) 

14 3 10 2 7

обɕ 1,6 10 Re 27,303 10 Re 1564,83 10 Re 1.66            (4.18) 
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 Re>70000 

обɕ 1,43       (4.19) 

Для расчета теоретической расходно-напорной характеристики 

исследуемого насоса выражения (4.14)‒(4.19) были использованы в 

математической модели в дифференциальных уравнениях, описанной в главе 3. 

4.3.2 Характеристики поршневого насоса с гидравлическими диодами 

Результаты второй серии эксперимента, описанного в пункте 4.3, были 

сопоставлены с теоретическими и нанесены на графики (рисунок 4.18 и 4.19), где 

средние значения экспериментальных данных обозначены маркерами. Также 

была осуществлена проверка адекватности математической модели в 

дифференциальных уравнениях. 

 

Рисунок 4.18 ‒ Сопоставление расчетных характеристик насоса с экспериментальными 

данными: давление питания pпит=3 Бар 
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Рисунок 4.19 ‒ Сопоставление расчетных характеристик насоса с экспериментальными 

данными: давление питания pпит=4 Бар 

Проверка адекватности осуществлялась с помощью критерия Фишера [90]: 
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где 2

адS  ‒ оценка дисперсии адекватности; 
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где
э р,j jy y  − экспериментальные и расчетные значения функции отклика в j-ом 

опыте; N − число опытов (N=8); n − число факторов (n=2, так как в эксперименте 

два управляемых фактора – давление питания пневмосистемы pпит и напор насоса 

H); k − число параллельных опытов (k=6). 

2 2

воспр

1
jS S

N
  ,      (4.22) 

где 
2

jS  – дисперсия. 
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Расчетная величина критерия Фишера Fр сравнивалась с табличной 

величиной Fт. Если Fр ≤ Fт, то математическая модель адекватная. Для N=8, n=2 и 

k=6 табличная величина критерия Фишера равна Fт = 2,45 

При расчете расходно-напорной характеристик поршневого насоса с 

гидродиодами заданной величиной является напор насоса H, а искомой – подача 

насоса Q. 

Экспериментальные значения подачи насоса рассчитывались как отношение 

объема мерной емкости ко времени ее заполнения жидкостью: Q=W/t. 

Статистические данные для проверки адекватности математической модели 

рабочего процесса поршневого насоса с гидродиодами приведены в таблице 4.6. 

Таблица 4.6 Проверка адекватности математической модели 

pпит=3 Бар 
2

адS , л/с 
2

воспрS , л/с Fр 
N H, м Q, л/с Q , л/с 

2

jS , л/с 
Qтеор, 

л/с 

1 0 

0,0261 

0,0273 1,24·10-6 0,0294 

3,765·10-5 2,175·10-5 1,73 

0,0292 

0,0269 

0,0263 

0,0278 

0,0273 

2 0,025 

0,0185 

0,0183 3,7·10-7 0,0213 

0,0172 

0,0178 

0,0185 

0,0187 

0,0188 

3 0,05 

0,0152 

0,0157 1,64·10-7 0,0179 

0,0158 

0,0155 

0,0156 

0,0156 

0,0164 

4 0,075 

0,0131 

0,0130 1,36·10-7 0,0153 

0,0124 

0,0134 

0,0133 

0,0130 

0,0131 
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Продолжение таблицы 4.6 

pпит=4 Бар 
2

адS , л/с 
2

воспрS , л/с Fр 
N H, м Q, л/с Q , л/с 

2

jS , л/с 
Qтеор, 

л/с 

5 0 

0,0299 

0,0296 1,7·10-4 0,0312 

3,765·10-5 2,175·10-5 1,73 

0,0299 

0,0287 

0,0297 

0,0292 

0,0304 

6 0,025 

0,0230 

0,0229 8·10-7 0,0245 

0,0213 

0,0240 

0,0235 

0,0227 

0,0227 

7 0,05 

0,0187 

0,0195 5,47·10-7 0,0212 

0,0195 

0,0205 

0,0201 

0,0197 

0,0186 

8 0,075 

0,0185 

0,0186 2,62·10-7 0,0186 

0,0184 

0,0196 

0,0189 

0,0182 

0,0182 

Как видно из таблицы4.6, все расчетное значение критерия Фишера Fр 

меньше, чем табличное Fт, а значит адекватность математической модели 

подтверждена. 

4.4 Разработка методики расчета поршневых насосов с гидродиодами 

4.4.1 Постановка задачи расчета 

В зависимости от исходных данных, задача расчета поршневого насоса с 

гидродиодами может быть поставлена по-разному. 
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Так, одна из возможных задач расчета состоит в прогнозировании расходно-

напорной характеристики и КПД уже имеющегося поршневого насоса при замене 

его клапанов гидравлическими диодами. В данном случае характеристики насоса 

рассчитываются по упрощенной математической модели рабочего процесса, 

описанной в главе 3. При этом исходными данными являются: диаметры поршня 

и подводящих патрубков; именно частота вращения и радиус кривошипа; 

зависимости прямого и обратного сопротивлений от числа Рейнольдса и 

эквивалентная инерционная длина подводящего и отводящего патрубков с 

гидравлическими диодами. 

Также задача расчета поршневого насоса может состоять в определении 

основных геометрических параметров его проточной части для заданных 

значений подачи и напора. При этом расчетный режим работы должен 

соответствовать максимально достижимому КПД насоса. Исходными данными 

для решения этой задачи: подача насоса; напор; параметры привода, а именно 

частота вращения вала кривошипа и его радиус; параметры подводящего и 

отводящего патрубков с гидравлическими диодами, а именно диодность и 

коэффициент гидравлического сопротивления при течении жидкости в прямом 

направлении. При необходимости прогноза характеристик насоса вне расчетного 

режима также используется математическая модель, описанная в главе 4. Для 

этого необходимы зависимости коэффициентов прямого и обратного 

сопротивления патрубков с гидродиодами от числа Рейнольдса. 

Следует отметить, что тип гидравлического диода выбирается исходя из 

условий работы и области применения насоса. Так, например, вихревые диоды 

имеют сравнительно высокую диодность, но при этом обладают высокой 

инерционностью и ограничивают частоту вращения привода насоса, что в свою 

очередь ведет к большим габаритам насоса. В целом, выбор типа гидравлических 

диодов является комплексной задачей и требует дополнительного исследования. 

Параметры привода насоса также определяются в большей степени 

областью применения насоса. Кроме того, существуют некоторые 

конструктивные ограничения. Так, например, линейная скорость поршня, а, 
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следовательно, и частота вращения вала кривошипа ограничиваются выбором 

уплотнения поршня. Кроме того, при выборе частоты вращения следует 

учитывать возможные кавитационные явления в насосе. 

В случае расчета геометрических параметров насоса на заданный режим 

при обеспечении максимального достижимого КПД необходимо исследовать 

потенциальные возможности такого типа насоса, то есть поршневого насоса с 

гидравлическими диодами. 

4.4.2 Расчет и анализ экстремальных характеристик поршневых насосов с 

гидродиодами 

Потенциальные возможности насосов отражаются их экстремальными 

характеристиками. Последние устанавливают взаимосвязь безразмерных 

геометрических и режимных параметров, при которых достигается наибольший 

КПД насоса. 

Численный анализ безразмерных расходно-напорных характеристик 

показывает, что на каждой из них имеется точка с наибольшим КПД. На рисунках 

4.20–4.23 представлены расчетные расходно-напорные характеристики 

(сплошные линии) и КПД (штриховые линии) насоса при различных диодностях и 

относительных площадях поршня k, рассчитанные по математической модели 

рабочего процесса насоса, описанной в главе 5. Вертикальными и 

горизонтальными пунктирными линиями обозначены относительные напоры и 

подачи, при которых достигается наибольший КПД. Например, при диодности 

гидравлических диодов D=10, гидравлическом сопротивлении в прямом 

направлении ζпр=2 и относительной площади поршня k=16 максимальный КПД 

достигается при относительном напоре h=158,6 и относительной подаче q=0,289. 
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Рисунок 4.20 ‒ Безразмерные расходно-напорные характеристики и КПД насоса при 

диодности D=2, ζпр=1: 1 –k=4; 2 – k=6,25; 3 – k=16; 4 –k=25 

 

Рисунок 4.21 ‒ Безразмерные расходно-напорные характеристики и КПД насоса при 

диодности D=5, ζпр=1: 1 – k=4; 2 – k=6,25; 3 – k=16; 4 – k=25 
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Рисунок 4.22 ‒ Безразмерные расходно-напорные характеристики и КПД насоса при 

диодности D=10, ζпр=2: 1 – k=4; 2 –k=6,25; 3 – k=16; 4 – k=25 

 

Рисунок 4.23 ‒ Безразмерные расходно-напорные характеристики и КПД насоса при 

диодности D=20, ζпр=2: 1 – k=4; 2 – k=6,25; 3 – k=16; 4 – k=25 

Как видно по рисункам, оптимальная относительная подача насоса qопт, то 

есть подача, при которой достигается наибольший КПД, зависит только от 

диодности по сопротивлению патрубков с гидравлическими диодами. Эта 

зависимость представлена на рисунке 4.24. 
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Рисунок 4.24 ‒ Зависимость оптимальной подачи насоса от диодности по 

сопротивлению 

Исследованием функции (3.56) КПД насоса от его относительного напора h 

на экстремум при различных значениях относительной площади поршня k и том 

или ином наборе параметров D и ζпр была установлена взаимосвязь относительной 

площади поршня и относительного напора насоса, при которых достигается 

максимальный КПД [108]. Последняя проиллюстрирована на рисунках 4.25–4.28. 

На каждом из этих рисунков показаны зависимости оптимальной относительной 

площади поршня от относительного напора насоса при определенном значении 

диодности патрубков с гидравлическими диодами и трех значениях их прямого 

сопротивления ζ=1, 2 и 3, а также указана оптимальная относительная подача при 

данной диодности. Так, например, на рисунке 4.23 показаны зависимости при D=2 

и оптимальная относительная подача составляет qопт=0,34. 
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Рисунок 4.25 ‒ Зависимость относительной площади поршня насоса от оптимального 

напора при диодности D=2 

 

Рисунок 4.26 ‒ Зависимость относительной площади поршня насоса от оптимального 

напора при диодности D=5 

ζ=1 ζ=2 ζ=3 

ζ=1 ζ=2 ζ=3 
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Рисунок 4.27 ‒ Зависимость относительной площади поршня насоса от оптимального 

напора при диодности D=10 

 

Рисунок 4.28 ‒ Зависимость относительной площади поршня насоса от оптимального 

напора при диодности D=20 

Кривые на рисунках 4.23–4.26 отражают предельно-достижимые 

возможности насоса и служат основой для предварительного проектировочного 

расчета поршневого насоса с гидравлическими диодами. 

 

 

ζ=1 ζ=2 ζ=3 

ζ=1 ζ=2 ζ=3 
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4.4.3 Пример расчета основных размеров проточной части поршневого 

насоса с гидравлическими диодами 

Рассмотрим последовательность расчета при проектировании насоса с 

кривошипно-шатунным приводом поршня на заданные подачу Q и напор Hн на 

конкретном числовом примере. Исходными данными при расчете являются: 

подача насоса Q=1 л/с; напор H=20 м; параметры привода, а именно частота 

вращения вала кривошипа n=1000 об/мин (угловая скорость вращения 

ω=104,7 рад/с) и его радиус r=15 мм; тип гидравлических диодов – диффузорные, 

их диодность D=10 и коэффициент гидравлического сопротивления при течении 

жидкости в прямом направлении ζпр=2. При расчете все размеры переведем в 

единицы СИ. 

Этапы расчета: 

1) на основании известной диодности патрубков с гидродиодами D=10 по 

графику на рисунке 4.22 определяется оптимальная подача насоса qопт=0,289; 

2) из известных напора Hн=20 м, угловой скорости ω=104,7 рад/с и радиуса 

кривошипа r=15 мм по формуле (3.54) определяется безразмерный напор насоса 

h: 

2 2 2 2

2 2 20
160

ɤ 104,7 0,015

gН g
h

r

 
  


 

3) на графике экстремальных по КПД характеристик, соответствующем 

диодности D=10 (рисунок 4.25), на основании рассчитанного безразмерного 

напора и заданного коэффициента прямого сопротивления ζпр=2 патрубков с 

гидродиодами определяется оптимальная относительная площадь поршня kопт=16; 

4) по известным угловой скорости ω=104,7 рад/с и радиусу кривошипа 

r=15 мм, а также оптимальной безразмерной подаче qопт=0,289 из формулы (3.552) 

рассчитывается диаметр поршня насоса dп: 

3
н

п

4 4 10
0,094

ɤ 104,7 0,015 0,289

Q
d

rq
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5) из формулы (3.53) по известным диаметру поршня dп=94 мм и его 

оптимальной относительной площади рассчитывается диаметр подводящего и 

отводящего патрубков d: 

2 2
п 0,094

0,024
16

d
d

k
   , м 

При этом следует отметить, что данный параметр не является диаметром 

магистрального трубопровода. Это диаметр патрубков, соединяющих поршневую 

камеру насоса и успокоители. 

Таким образом, изложенный выше алгоритм расчета позволяет при 

эскизном проектировании насоса определить геометрические параметры его 

проточной части, а именно диаметры поршня и подводящих патрубков. 

4.5 Выводы по главе 

1. Экспериментальное исследование гидравлических диодов выявило, 

что их гидравлическое сопротивление как в прямом направлении течения 

жидкости, так и в обратном, является функцией числа Рейнольдса. При этом вся 

исследованная область значений числа Рейнольдса включает на три характерные 

зоны. В первой зоне – зоне ламинарного течения – наблюдается практически 

линейное снижение коэффициентов гидравлического сопротивления при 

увеличении числа Рейнольдса. В третей зоне – зоне автомодельности 

гидравлического сопротивления – коэффициенты принимают постоянное 

значение вне зависимости от числа Рейнольдса. Во второй зоне – 

доквадратичного сопротивления – изменение коэффициентов гидравлического 

сопротивления при увеличении числа Рейнольдса описывается полиномиальной 

функцией. Так, для соплового диода с углом раскрытия 33° и соотношением 

диаметров 3,84 граница первой и второй зон прямого сопротивления 

соответствует Re=30000, а обратного – Re=35000; зона автомодельности прямого 

сопротивления достигается при Re=120000, а обратного – при Re=70000.  
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2. Гидравлическое испытание однопоршневого насоса с 

гидравлическими диодами, во-первых, доказало существование насосного 

эффекта в таком нагнетателе, во-вторых, подтвердило адекватность физико-

математической модели рабочего процесса насоса. 

3. Анализом разработанной физико-математической модели рабочего 

процесса поршневого насоса с гидродиодами выявлены его экстремальные 

характеристики. Они устанавливают взаимосвязь безразмерных геометрических 

параметров насоса, при которых достигается наибольший КПД.  

4. Предложена последовательность расчета основных геометрических 

параметров проточной части бесклапанного поршневого насоса с гидродиодами 

при заданных параметрах привода поршня и характеристиках гидравлических 

диодов. 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 

1. Обзор известных способов реализации бесклапанного насосного эффекта 

в гидромашинах показал, что перспективными направлениями решения этой 

задачи для поршневого насоса являются применение гидравлических диодов в 

качестве органов распределения и осуществление эффекта Либау в проточной 

части насоса. При этом установлено, что с повышением диодности гидродидов 

КПД бесклапанного насоса возрастает. Наиболее эффективными с точки зрения 

достижимой диодности являются вихревые гидродиоды. 

Анализом наиболее разработанных в настоящее время методик расчета и 

профилирования вихревых диодов установлено, что эти методики позволяют 

прогнозировать их диодность только в зоне автомодельности. Инерционные 

характеристики гидродиодов в них не анализируются. 

Предложена методика расчета диффузорных диодов, позволяющая 

спрогнозировать зависимости гидравлических сопротивлений проектируемого 

диода от числа Рейнольдса и рассчитать эквивалентную инерционную длину его 

проточной части. Численным исследованием достигнута диодность диффузорных 

диодов более 10. 

2. Разработана физико-математическая модель рабочего процесса 

поршневого насоса с гидравлическими диодами, реализующего эффект Либау, 

основанная на дифференциальных уравнениях Бернулли, уравнении баланса 

расходов и зависимостей гидравлических сопротивлений диодов от числа 

Рейнольдса. Анализом модели выявлены основные режимные и геометрические 

безразмерные параметры рабочего процесса гидромашины. 

На основании физико-математической модели рассчитаны и про-

анализированы энергетические характеристики насоса. Численными ис-

следованиями выявлено, что относительная площадь поршня насоса не оказывает 

заметного влияния на достижимый КПД, но существенно определяет расходно-
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напорную характеристику ‒ увеличение этого параметра ведет к росту подачи при 

том же напоре. Относительная общая инерционная длина патрубков с 

гидродиодами и асимметрия установки нагнетателя относительно успокоителей 

оказывают влияние на КПД насоса в пределах 2‒3% во всем исследованном 

диапазоне параметров. Это делает целесообразным минимизацию длин 

патрубков. 

Предложена упрощенная математическая модель поршневого насоса с 

гидродиодами, которая строится методом суперпозиции простых течений 

жидкости в проточной части насоса, составляющих сложное движение. На 

основании данной модели получены аналитические выражения энергетических 

насоса в виде простых алгебраических уравнений. Сопоставлением 

характеристик, рассчитанных по упрощенной модели и по модели в диф-

ференциальных уравнениях была проведена верификация и корректировка 

упрощенной модели. Численными исследованиями показано, что КПД насоса 

двухстороннего действия при прочих равных условиях выше, чем КПД насоса 

одностороннего действия. Так, при диодности гидродиодов 60, достижимый КПД 

насоса одностороннего действия составляет 30%, а двухстороннего – 45%. 

3. Проведены экспериментальные исследования сопловых диодов и 

однопоршневого насоса с сопловыми диодами. Выявлены характеристики 

сопловых диодов, отражающие зависимость коэффициентов прямого и обратного 

гидравлического сопротивления от числа Рейнольдса. Получена расходно-

напорная характеристика насоса. Сопоставлением теоретических и 

экспериментальных характеристик насоса подтверждена адекватность физико-

математических моделей. 

4. На основе упрощенной модели получены экстремальные по КПД 

характеристики поршневого насоса с гидравлическими диодами. Они уста-

навливают взаимосвязь безразмерных параметров насоса, при которых до-

стигается наибольший КПД насоса. Предложена методика расчета основных 
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геометрических параметров поршневого насоса с гидравлическими диодами, 

разработанная на основе экстремальных по КПД характеристик. 
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ПРИЛОЖЕНИЕ А 

Протоколы испытания соплового диода 

Протокол №1     Дата: 04.06.2018 

Условия проведения испытаний: 

- температура рабочей среды t=21 C̊; 

- атмосферное давление ратм=730 мм рт.ст. 

Обратное направление диода. 

Таблица А.1 ‒ Значения расхода 

Δp, 

МПа 
0,375 0,350 0,300 0,250 0,200 0,150 0,100 0,075 0,05 0,025 0,01 

Q, 

л/мин 

1,61 1,56 1,45 1,32 1,19 1,04 0,89 0,74 0,62 0,48 0,26 

1,62 1,58 1,45 1,33 1,18 1,01 0,85 0,73 0,64 0,48 0,18 

1,61 1,57 1,46 1,32 1,18 1,03 0,88 0,73 0,62 0,47 0,19 

 

Протокол №2     Дата: 04.06.2018 

Условия проведения испытаний: 

- температура рабочей среды t=21 C̊; 

- атмосферное давление ратм=730 мм рт.ст. 

Прямое направление диода. 

Таблица А.2 ‒ Значения расхода 

Δp, 

МПа 
0,350 0,300 0,250 0,200 0,150 0,100 0,075 0,05 0,027 0,011 

Q, 

л/мин 

2,18 2,02 1,84 1,63 1,40 1,10 0,98 0,77 0,60 0,42 

2,18 2,00 1,84 1,61 1,39 1,14 1,00 0,76 0,62 0,42 

2,17 2,01 1,84 1,63 1,40 1,11 1,00 0,78 0,61 0,43 
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Продолжение приложения А 

Протокол №3     Дата: 04.06.2018 

Условия проведения испытаний: 

- температура рабочей среды t=21 C̊; 

- атмосферное давление ратм=730 мм рт.ст. 

Обратное направление диода. 

Таблица А.3 ‒ Время наполнения емкости объемом 1 л 

h, мм 70,4 59,8 55,8 43,5 28,8 20,5 4,4 3,5 

t, с 

16,5 17,5 17,7 20,3 25,5 29,3 60,2 72,4 

16,3 17,4 17,5 20,5 25,8 30,0 60,8 71,2 

16,7 17,6 18,2 20,6 26,4 30,4 59,6 70,0 

 

Протокол №4     Дата: 04.06.2018 

Условия проведения испытаний: 

- температура рабочей среды t=21 C̊; 

- атмосферное давление ратм=730 мм рт.ст. 

Прямое направление диода. 

Таблица А.4 ‒ Время наполнения емкости объемом 1 л 

h, мм 71,0 61,8 52,3 47,5 26,3 24,0 18,7 11,2 1,4 

t, с 

11,6 13,0 13,6 14,5 18,8 21,0 24,0 31,4 102,8 

11,4 12,8 14,1 14,3 19,4 21,2 23,6 31,8 99,6 

11,3 12,9 13,8 14,2 19,2 21,2 23,4 30,6 100,8 
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ПРИЛОЖЕНИЕ Б 

Протоколы испытания насосной установки 

Протокол №1     Дата: 29.06.2018 

Условия проведения испытаний: 

- температура рабочей среды t=22 C̊; 

- атмосферное давление ратм=732 мм рт.ст. 

Подача насоса 0 л/с. 

Таблица Б.1 ‒ Время наполнения емкости объемом 0,35 л 

pпит, Бар H, м 

3,5 0,335 0,338 0,336 0,339 0,330 0,335 

4 0,420 0,415 0,424 0,420 0,417 0,416 

 

Протокол №2     Дата: 29.06.2018 

Условия проведения испытаний: 

- температура рабочей среды t=22 C̊; 

- атмосферное давление ратм=732 мм рт.ст. 

Давление питания пневмопривода 3 Бар 

Таблица Б.2 ‒ Время наполнения емкости объемом 0,35 л 

H, м t, с 

0 13,4 12 13 13,3 12,6 12,8 

0,025 18,9 20,3 19,6 18,9 18,7 18,6 

0,05 23,0 22,1 22,5 22,4 22,4 21,3 

0,075 26,7 28,3 26,2 26,2 27,0 26,6 
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Продолжение приложения Б 

Протокол №3     Дата: 29.06.2018 

Условия проведения испытаний: 

- температура рабочей среды t=22 C̊; 

- атмосферное давление ратм=732 мм рт.ст. 

Давление питания пневмопривода4 Бар 

Таблица Б.3 ‒ Время наполнения емкости объемом 0,35 л 

H, м t, с 

0 11,7 11,7 12,2 11,8 12,0 11,5 

0,025 15,2 16,4 14,6 14,9 15,4 15,4 

0,05 18,7 17,9 17,1 17,4 17,8 18,8 

0,075 18,9 19,0 17,9 18,5 19,2 19,2 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



161 

ПРИЛОЖЕНИЕ В 

 


