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тели по группам однотипных параметров, таких как расход топлива и эмиссия ток-
сичных компонентов в отработавших газах.  

 

Табл. 2. Корреляционные взаимосвязи параметров изображения 
 с расходом топлива. 

 расход топлива 
сумма концентраций по зонам, J0 0,73 (Pтор=15) 
отношение площадей струй и цилиндра, Z 0,76 (Pтор=9) 
продолжительность подъема иглы 0,82 (Pтор=9) 
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Подобные клапаны становятся основными управляющими элементами в 
топливоподающей аппаратуре (ТПА) с клапанным управлением (в насос-
форсунках, распределительных, индивидуальных ТНВД), а также в части аккуму-
ляторных систем (например, Delphy) [1]. 

Как показала практика, для проектирования таких клапанов и в целом ТПА, 
оказываются необходимыми новые знания и опыт. Ниже рассмотрен один из част-
ных актуальных вопросов – математическая модель гидродинамики такого клапана 
(рис.1), являющаяся частью уравнений граничных условий в гидродинамическом 
расчете процесса подачи [1]. 

 

  

 
Рис. 1. Схема и кон-
струкция разгру-
женного клапана 
ООО “ППП Ди-
зельавтоматика” 

 

Уравнение движения нормально закрытого или открытого клапана: 
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Задача о электромагнитном приводе рассмотрена в другой статье этого же 
сборника. Под демпфирующей силой будем понимать воздействие гидродинами-
ческого трения в зазоре между плунжерной частью клапана и корпусом. В зависи-
мости от сочетания параметров знак этой силы в каждый момент может быть свой 
(так, гидродинамическое трение от течения утечек может помогать закрываться 
клапану).  

Рассматривая течение в зазоре постоянной величины (рис. 2) и используя 
для интегрирования по радиусу и по длине исходное уравнение ползущего течения 
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можно получить уравнение расхода утечек по зазору в форме: 
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Здесь и далее используем 
обозначения:  - радиальный зазор; 
 - вязкость топлива текущая; Vкл – 
скорость клапана; Ркл, Рслив, Po – 
давления в кармане клапана, в по-
лости слива, атмосферное давле-
ние; dпл, Lпл – диаметр и длина 
плунжерной части (прецизионной 
направляющей) клапана. В частно-
сти, с учетом формулы проф. 
МГТУ Д.Н.Вырубова для вязкости 
топлива в функции давления [2],  

0PP
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получаем расчетную формулу для расчета расхода утечек: 
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Оценим усилие сопротивления гидродинамического трения в малом зазоре 
движению клапана. Для получения распределения P по длине зазора интегрируем 
(3) в пределах от Ркл до текущего Р по координате от 0 до текущей х: 
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Сила гидродинамического сопротивления S движущемуся телу согласно 
определению тангенциального напряжения w , равна произведению этого напря-
жения на площадь поверхности трения. С учетом переменности вязкости, а значит 
и w, берем интеграл: 

 
Рис. 2. Расчетная схема течения в зазоре 

прецизионной пары 
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С использованием закона Фурье, дифференцируя (3) и используя (4), полу-
чим окончательно выражение для силы, действующей на клапан со стороны дви-
жущегося при утечках по зазору топлива: 
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где средняя по длине зазора эффективная вязкость может быть оценена: 
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Обращает на себя внимание, рост диссипативных эффектов с повышением 
давления (вязкости) топлива. Это относится как к повышению давления на обоих 
концах зазора (рис. 3). Второй важный вывод – о преобладании силового эффекта, 
противодействующего движению клапана (течение Куэтта) над силой, способ-
ствующей движению (течение Пуазейля) в области высоких давлений. Этот вывод, 
конечно, зависит от сочетания параметров и относителен. 

 

 

 
Рис. 3. Изменение силы 
сопротивления движе-
нию клапана при его 

подъеме и опускании: 1 
-  = 1 мкм; 2 –  = 2 
мкм (Pслив =0,1 МПа; 
dпл= 610-3; cμ=1,0025; 
0=310-3; Lпл=2010-3) 

 

Описанная картина становится еще более выраженной при уменьшении за-
зора в прецизионной паре (кривая 1 по отношению к кривой 2 на рис. 3). Напро-
тив, несимметричность кривых относительно направления скорости движущейся 
иглы наибольшая при больших зазорах и меньших давлениях: при зазоре 2 мкм и 
Ркл < 150 МПа гидродинамическая сила действует на иглу независимо от ее движе-
ния только вверх (кривые 2). Физически это означает преобладание воздействия на 
иглу от течения Пуазейля над воздействием от течения Куэтта.  

Расчет распределения давления по конусу клапана – важнейший при оценке 
его поведения в процессе ТП. Как показывают эксперименты, проведенные ООО 
“ППП Дизельавтоматика”, клапан начинает двигаться в сторону закрытия при 
весьма малых значениях времени, когда по расчетным данным баланс сил еще не 
обусловливает его страгивание с упора.  

Cтановится понятным, что в рамках рассмотрения статического равновесия 
клапана без учета реального изменения гидродинамической картины в клапанной 
щели, проектирование такого клапана неэффективно. 
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С учетом радиального подвода топлива (рис. 1) течение у стебля клапана и в 
щели – трехмерное. Методы решения осесимметричных и трехмерных задач, в том 
числе для капельных жидкостей, включая и турбулентные течения, сегодня с той 
или иной достоверностью, устойчивостью, трудоемкостью – освоен. Тем не менее, 
встраивание таких решений в общий расчет топливоподачи малоперспективен 
ввиду специфики гидрогазодинамических расчетов – их трудоемкости. Это закры-
вает возможность решения практических задач проектирования и оптимизации с 
учетом многочисленности анализируемых вариантов. По этой причине, ниже 
предложен полуэмпирический метод расчета распределения давления в клапанной 
щели на базе модели квазиодномерного течения жидкости по тракту переменной 
площади сечения с местными и распределенными гидравлическими сопротивле-
ниями. Сопротивление гидродинамического трения вдоль поверхности образую-
щей клапана оцениваем по соотношениям для начального участка плоской пласти-
ны при турбулентном течении [3]:  
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При этом игнорируем поперечные потоки, связанные с радиальным поступ-
лением топлива в карман клапана, а за начальную точку роста пограничного слоя 
принимаем точку перехода поверхности стебля в конус. Неточность использова-
ния этих формул должна быть скомпенсирована поправочными коэффициентами 
kкорр. Для местного сопротивления входа (выхода) в (из) клапанную щель: 
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Для течения в клапанной щели с полууглом конуса α процедура аналогична 
участку обтекания до щели со следующим отличием : 

)cossinhd(sinhf клxклx  .  
Типичное изменение давления вдоль запорной клапанной щели представле-

но на рис. 4. Видно, что в клапанной щели возможна кавитация, поэтому в добав-
ление к записанным соотношениям используется логическое условие: если  
Рх<Pнас.пар , то Рх=Pнас.пар. При этом при работе клапана давление Рслив совсем не 
обязательно равно атмосферному: в реальном нестационарном процессе оно дохо-
дит до 10 МПа. 

 

 
Рис. 4. Распределение дав-

лений при значении по-
правочного коэффициента 
(для всех сопротивлений, а 
именно трения на стебле, 
входа, трения на фаске, 
выхода – одинакового) 
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Как изначально предполагалось, про-
стая модель идентифицировалась с помо-
щью экспериментальных данных. Для этого 
проводилась статическая проливка гидрав-
лически разгруженного клапана (рис.1). На 
рис. 5 представлена схема эксперименталь-
ной установки. В двух циклах опытов изме-
рялись перемещение клапана, сила, прило-
женная к клапану (в обоих направлениях), 
напор, расход топлива (объемным спосо-
бом). 

Для расчетов оказывается важным 
изменение коэффициента расхода в зависи-
мости от подъема клапана (за нуль принято 
его закрытое положение). Для исключения 
влияния режимного фактора (Re) проливки 
проводились под давлением более 4 МПа. 
Результаты (рис. 6) аппроксимированы эм-
пирической формулой: 
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Рис. 6. Эксперимен-
тально полученное 

значение коэффици-
ента расхода через 
клапанную щель в 

функции хода клапа-
на 

 

Уточнение коэффициента kкорр для расчетной модели производилось срав-
нением расчетных и экспериментальных данных для неуравновешенной гидроди-
намической силы (рис. 7). 

На графике видно, что первые 0,55 мм хода, на клапан действует закрываю-
щая сила и для открытия клапана необходимо приложить усилие в 3…5 Н. При 
дальнейшем открытии клапана на него действует открывающая сила. Сравнивая 
экспериментальную зависимость с расчетной, идентифицируем kкорр для участков 
распределенного гидродинамического трения 1,35…1,45. 

Модель демпфирования движения клапана в составе гидродинамического 
расчета подачи позволяет долее достоверно описывать его движение в условиях 
быстропротекающего процесса. Модель распределения давлений на поверхностях 
клапана является инструментом оптимизации конструкции клапана, обеспечивая 
его максимальное быстродействие. При этом создается возможность не только ин-
тенсификации подачи, но и организации многофазного впрыскивания, устранения 

 
Рис. 5. Схема стенда для проливки 
гидравлически разгруженного кла-

пана: 1-корпус клапана; 2-
манометр; 3-клапан; 4-динамометр; 

5-микрометрическая головка 
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затянутого окончания подачи. Важно, что изменением соотношений размеров кла-
пана и седла можно управлять величиной и знаком небольшой неуравновешенной 
гидравлической силы, обеспечивая ускорение либо закрытия, либо открытия кла-
пана и общим быстродействием. 

 

  
а б 

Рис. 7. Неуравновешенная (открывающая) сила в функции хода клапана dпл=10 
мм: а - расчетная для различных kкорр; б - экспериментальная 
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Топливный насос высокого давления (ТНВД) относится  к наиболее трудо-
емким в создании, дорогим в производстве компонентам аккумуляторных систем с 
электронным управлением – Common Rail (СR). Стоит задача создания простого, 
дешевого, надежного ТНВД, способного создавать давления до 200 МПа, а в бли-
жайшем будущем – и выше. 

В системах до середины 90-х годов применялись традиционные ТНВД или 
созданные на их базе, в том числе с несколькими участками подъема кулачка. Од-
нако, это не лучшее решение, т.к. традиционные ТНВД применительно к CR обла-
дают рядом недостатков: кулачковым приводом, архаичным способом регулиро-
вания производительности, неприменимы нагнетательные клапаны с разгружаю-
щим пояском, сам ТНВД получается громоздким, тяжелым, излишне сложным, 
дорогим и ненадежным. Тем не менее стереотипы старого живучи, а технологиче-
ская неготовность вынуждает отечественные и зарубежные фирмы отчасти идти 
по этому пути (рис. 1,а,б). Другая преемственность – применение роторных насо-
сов на базе распределительных (рис. 1,д). 


