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Введение 

В настоящей работе рассматривается вариант создания нерегулируемого объемного 

гидропривода с несколькими объемными гидродвигателями с проведением отвечающих 

всем требованиям статических расчетов нерегулируемого гидропривода. 

Принятые методы статического расчета нерегулируемого объемного гидропривода 

не ставят целью обеспечение высокоэффективной работы гидропривода с многими гидро-

двигателями. Целью и задачей проведенных аналитических исследований является опре-

деление путей и методов статических расчетов нерегулируемого гидропривода, обеспечи-

вающих высокоэффективную работу гидропривода со строго заданными кинематически-

ми и силовыми параметрами. Это позволяет определить типоразмеры и номенклатуру 

гидромашин и гидроаппаратов и подобрать необходимые гидроустройства по каталогам с 

обеспечением высоких энергетических показателей.    

Целенаправленных исследований по рассматриваемому вопросу не проводилось. 

Представленные теоретические и схемные решения позволяют создавать нерегулируемые 

объемные гидроприводы с коэффициентом полезного действия в большинстве случаев 

близким к 0,9.    

Пути достижения и выполнения поставленных целей и задач расчета 

Современный уровень унификации гидроустройств при проектировании необходи-

мого высокоэффективного объемного гидропривода в конкретных условиях ставит потре-

бителя в условия необходимости рассмотрения двух вариантов: 

- создание объемного гидропривода из существующей номенклатуры гидроуст-

ройств путем творческих усилий специалистов с наименьшими трудовыми и экономиче-

скими затратами; 
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- разработка новых конструктивных решений гидроустройств, отвечающих требова-

ниям конкретных условий применения, включающая разработку, изготовление и отработ-

ку с испытаниями новых гидроустройств. 

Все это может несколько менять объем и последовательность расчетов. 

Под проектированием понимают весь комплекс работ по изысканиям, исследовани-

ям, расчетам и конструированию, связанный с разработкой удовлетворяющих ряду задан-

ных требований вновь создаваемых, а также реконструируемых или модернизируемых 

объектов. 

Цель проектирования состоит в том, чтобы в разрабатываемом, но пока еще не су-

ществующем объекте, найти и зафиксировать тот минимум расчетов, который обеспечи-

вает возможность четкого и однозначного исполнения гидропривода с получением наи-

большего КПД. 

При проведении такого расчета, называемого статическим расчетом, учитывают по-

стоянные во времени нагрузки, скорости и перемещения выходных звеньев гидродвигате-

лей.  

При статическом расчете объемного гидропривода принимают следующие допуще-

ния: 

- работа любого гидродвигателя происходит индивидуально; 

- давление при всех случаях нагрузки каждого гидродвигателя не должно превышать 

принятое при разработке; 

- должна быть исключена, по возможности, работа гидропривода с контролируемы-

ми параметрами при включении напорного гидроклапана всего гидропривода, то есть ко-

гда имеет место перепуск рабочей жидкости через этот гидроклапан; 

- режимы течения рабочей жидкости через гидроустройства должны быть устано-

вившимися; 

- режимы теплообмена - установившиеся. 

Заданные силовые (сила, момент) и кинематические (линейная скорость или угловая 

скорость вращения) параметры  выходных звеньев гидродвигателей, которые составляют 

основные выходные параметры гидропривода, определяют полезную мощность разраба-

тываемого гидропривода. 

В случае, когда необходимо провести анализ динамических свойств объемного гид-

ропривода таких, как время разгона и торможения, вид и характер переходного процесса 

или частотных характеристик, выполняют динамический расчет объемного гидропривода.  

Различают предварительный и поверочный расчеты.   

При предварительном расчете по заданным силовым и кинематическим параметрам 

выходных звеньев гидродвигателей с учетом величин принятых номинального давления и 

потерь давления в напорной и сливной гидролиниях (от насосной установки до гидродви-

гателя и от гидродвигателя до гидробака насосной установки) определяют в первую оче-

редь подачу насосной установки (насоса) и необходимость изменения её подачи, расходы, 

конструктивные параметры и давления, обеспечивающие выполнение заданных кинема-
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тических и силовых параметров исполнительных гидродвигателей и гидропривода, типо-

размеры и номенклатуру гидроустройств и гидроаппаратов.  

При проектировании гидропривода следует стремиться к построению его преимуще-

ственно на базе серийно выпускаемых гидроустройств, что ускоряет и удешевляет про-

цесс создания гидропривода. С учетом указанного обстоятельств на практике, как прави-

ло, максимальное рабочее давление выбирают на уровне, принятом в отрасли машино-

строения, в которой предполагается использование проектируемого гидропривода. 

При определении рабочей характеристики насосной установки  - зависимости пода-

чи от давления нагнетания при предварительном расчете является выбор номинального 

давления. Как показывает анализ современной техники, оптимальные величины номи-

нального давления в современных объемных гидроприводах достигают 16-32 МПа. 

Поверочный расчет выполняют после определения или подбора из каталогов необ-

ходимых существующих гидромашин, гидроустройств и гидроаппаратов с целью уточне-

ния основных параметров и характеристик гидропривода, потерь давления в гидролиниях 

и гидроустройствах.  

При рассмотрении процесса проведения предварительного расчета качестве типово-

го принят гидропривод (ГП), имеющий в своем составе три типа гидродвигателей, тре-

бующих для независимого управления каждым использования индивидуальных гидрорас-

пределителей. В число этих гидродвигателей входят: одноштоковый гидроцилиндр дву-

стороннего действия, реверсивный гидромотор и, как исключение, двухштоковый гидро-

цилиндр двустороннего действия с дроссельным управлением.  

Следует заметить, что увеличение числа гидродвигателей в рассматриваемом случае 

не влияет на порядок работ при создании гидропривода. 

Из практики известно, что индивидуальная схема соединения гидродвигателей при-

меняется в тех случаях, когда в нерегулируемом гидроприводе желают получить наилуч-

шие энергетические характеристики (наибольший КПД гидропривода при работе на од-

ном из каждого гидродвигателе) или когда одновременная работа гидродвигателей по ус-

ловиям эксплуатации гидрофицированной машины является недопустимой.  

Таким образом, возникает задача выбора величины подачи насоса (насосной уста-

новки) и обеспечение работы каждого гидродвигателя по крайней мере в большинстве 

режимов с расходом, соответствующем подаче насоса. Это возможно обеспечить соответ-

ствующим подбором рабочих геометрических параметров гидродвигателей (рабочий объ-

ем гидромотора, эффективные рабочие площади поршней и штоков) и схемными реше-

ниями, например схемой подключения гидродвигателя, например, одноштокового или 

двухштокового с разными штоками гидроцилиндра (гидроцилиндра с разными рабочими 

полостями) - простая и дифференциальная. 

При использовании насоса для питания нескольких гидродвигателей при выборе его 

подачи исходят из расходов, потребных для максимального обеспечения заданных скоро-

стей движения выходного звена каждого из гидродвигателей, и циклограммы работы гид-
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ропривода в целом. В этом случае, иногда в качестве источника подачи рабочей жидкости 

более рациональным может быть использование насосно-аккумуляторной станции. 

Структурная схема гидропривода 

Разрабатываемая в первую очередь структурная схема гидропривода (рис.1) опреде-

ляет основные функциональные части гидропривода, их назначение и взаимосвязи. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис.1. Структурная схема гидропривода 

 

Функциональные части гидропривода на схеме изображают в виде прямоугольни-

ков, линии связи - сплошными основными линиями. Схему обычно выполняют без со-

блюдения масштаба. Действительное пространственное расположение функциональных 

частей гидропривода не учитывают. Графические обозначения частей следует располагать 

на поле схемы таким образом, чтобы получить линии связи наименьшей длины, а также 

наименьшее число их изломов и взаимных пересечений. 

Взаимосвязь параметров насосной установки и конструктивных пара-
метров гидродвигателей 

При разработке высокоэффективного нерегулируемого гидропривода с несколь-

кими гидродвигателями важно, чтобы расходы, поступающие в рабочие полости гидро-

двигателей, соответствовали подаче насоса (насосной установки) при давлениях нагнета-

ния, создающих условия преодоления нагрузки на выходном звене гидродвигателя.  

 

Рис.2. Сравнение мощностных диаграмм гидроприводов без регулирующего устройства. 
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Обоснованность этого положения можно видеть при сравнении мощностных диа-

грамм - (Q0 и рК) насоса и (Q10 и р10) исполнительного гидродвигателя (рис.2). Параметры 

заданы исходно. Наложение рабочих параметров (Q10;р10) исполнительного гидродвигате-

ля 1 на диаграмму рабочей характеристики Q=f(р) насосной установки (рис.2)  позволяет 

наглядно увидеть, как величина КПД гидропривода определяется соотношением площа-

дей мощностных диаграмм в нерегулируемом гидроприводе - полезная мощность N10 = 

р10Q10 (область без заливки, ограниченная жирной линией), используемая энергия гидрав-

лического потока в исполнительном гидродвигателе, и всей полезной мощности насосной 

установки N = рК QК . О величине потерь энергии в рассматриваемом гидроприводе можно 

судить по заштрихованной области, в которой показаны потери мощности в нерегулируе-

мом насосе, в напорном клапане (рК∆QК) и дросселе [(рК - р10)(QК  - ∆QК)].   

Общий КПД гидропривода при таком включении равен 
0
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При установке в напорной гидролинии гидродвигателя 1 напорного клапана с рК0<< 

pK потери энергии могут оказаться меньшими (рис.2), и общий КПД гидропривода при 

таком включении равен 
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Отсюда можно видеть, что подбор конструктивных геометрических параметров гид-

родвигателей - рабочего объема или эффективных рабочих площадей при выполнении ки-

нематических параметров (скорость вращения или перемещения выходного звена) следует 

исходить из величины подачи насосной установки (насоса).  

Конструктивные геометрические параметры гидродвигателей являются определяю-

щими в использовании исполнительных гидродвигателей, так как силовые параметры яв-

ляются реакцией на воздействующие нагрузки. В объемном гидроприводе изменение на-

грузки не влияет существенно на кинематический параметр гидродвигателя.  

Для рассматриваемого варианта это выражается в принятии величины потребляемо-

го гидродвигателем расхода Q11 ≈ Q0 . Отсюда получают предварительные величины ра-

бочего объема Г МQV /00   или эффективных рабочих площадей гидродвигателей  

ГЦэфф VQS /0 при выполнении заданных кинематических параметров (ω угловая скорость 

вращения или VП - скорость перемещения выходного звена). При подборе конструктивных 

параметров гидродвигателей с выполнением заданных кинематических (V или ω) пара-

метров обеспечиваются силовые (R или M) параметры из условия постоянства мощности, 

как это показано на рис.2: Q10 
.
 р10 = Q11 

,
 р11, где Q11 = Qн (криволинейная стрелка на 

рис.2) 

Выбор параметров насосной установки 

Одним из наиболее важных параметров гидропривода является максимальная полез-

ная мощность его насоса, определяемая по формуле 

N = pнаг QН, 
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где pнаг - максимальное рабочее давление насоса; QН - подача насоса. 

При определении полезной мощности насоса исходными являются данные о макси-

мальных выходных мощностях каждого из трех гидродвигателей (гидромоторов и гидро-

цилиндров), которые определяются по формулам 

NГМ = MГМ 
.
ωГМ и NГЦ = VГЦ 

.
RГЦ , 

где NГМ, MГМ и ωГМ - мощность, момент и угловая скорость вращения вала гидромотора; 

NГЦ, VГЦ  и RГЦ - мощность, скорость перемещения и усилие на штоке гидроцилиндра. 

Так как заданы по два режима (прямой и обратный ходы) для каждого из 3-х гидро-

двигателей, то должны получиться пять - шесть значений мощности. По максимальной 

величине полученного значения мощности NГДmax и принятого общего КПД ηГП = 0,8 гид-

ропривода "насос (насосная установка) + гидродвигатель с NГДmax" при проведении пред-

варительного расчета гидропривода определяется максимальная величина полезной мощ-

ности насоса 

N = NГДmax/ ηГП. 

Приняв максимальное рабочее давление (рmax = 16...32 МПа) на уровне, принятом в 

отрасли машиностроения, в которой предполагается использование проектируемого гид-

ропривода, определяем предварительно подачу насоса QН по формуле 

QН = N / pmax . 

По параметрам (QН ; pmax) подбирается (предварительно) объемная нерегулируемая 

насосная установки (или объемный нерегулируемый насос). 

При предварительном расчете по заданным силовым и кинематическим параметрам 

выходных звеньев гидродвигателей с учетом величин принятых номинального давления  

определяют в первую очередь величину подачи насосной установки (насоса) при приня-

той величине максимального рабочего давления. Учет величин потерь давления в напор-

ной и сливной гидролиниях (от насосной установки до гидродвигателя и от гидродвигате-

ля до гидробака насосной установки) смещает влево рабочую точку (QК ; pК) не изменяя 

существенно величину подачи. 

Далее, приняв расходы исполнительных гидродвигателей, необходимые для выпол-

нения наибольших скоростей движения выходных звеньев  и близкие к величине подачи 

насосной установки, определяют конструктивные параметры - эффективные площади и 

рабочие объемы гидродвигателей. Разработка новых гидродвигателей производится по 

определенным в этом случае параметрам, а подбор имеющихся в номенклатурных списках 

готовых гидродвигателей производится с принятием некоторых решений по корректиров-

ке либо кинематических параметров гидродвигателя либо части структурной схемы рас-

сматриваемого гидродвигателя для обеспечения требуемых кинематических и силовых 

параметров с наивысшим КПД гидропривода.  

Определение основных конструктивных параметров гидродвигателей 

Расчет основных конструктивных параметров и потребных параметров расхода и 

давления производят из условия обеспечения требуемых скоростей и силовых параметров 
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гидродвигателя, не меньших заданным в требованиях к гидроприводу. При проведении 

предварительных расчетов за величину расхода любого гидродвигателя следует прини-

мать величину подачи QH насосной установки (при максимальном давлении нагнетания). 

Одноштоковый гидроцилиндр двустороннего действия 

Основные рабочие параметры: усилие на штоке и скорость перемещения штока при 

прямом ходе R1ПР и V1ПР; усилие на штоке и скорость перемещения штока при обратном 

ходе R1ОБ и V1ОБ . 

Прямым ходом называют направление движения штока при подаче рабочей жидко-

сти в поршневую полость (шток выдвигается наружу). Обратный ход - втягивание штока 

внутрь. 

Определение минимально допустимого диаметра сечения штока из условия прочно-

сти на растяжения (сжатие) производится по формуле 

 

nkR
d шт

max1

min

4
 , 

где: R1max - максимальная сжимающая (или растягивающая) нагрузка на штоке; n = 2 запас 

прочности; k = 2 коэффициент запаса по нагрузке; [σ] - допустимое напряжение сжатия 

материала штока, можно принять σ ≈ 400 МПа. С учетом конструктивных особенностей 

(наличие резьбы, канавок на штоке и т.п.) принимается конструктивный минимально до-

пустимый диаметр штока dштКmin > dminшт.  

При проведении предварительных расчетов геометрических параметров - диаметров 

поршня и штока в связи с их приближением к стандартным величинам по ГОСТ 6540-68 

величину объемного КПД не учитывают.   

Определение диаметра поршня при совершении прямого хода производится исходя 

из величин подачи QH выбранного насоса и максимальной заданной скорости перемеще-

ния поршня 

ПР

H
Пп

V

Q
D

1

4
 , 

где: QH - подача насоса (насосной установки); V1ПР - скорость перемещения штока (порш-

ня) при прямом ходе.  

Полученную величину диаметра поршня округляют до величины DП (DП ≥ DПп), 

[мм], определяемой ГОСТ 6540-68 . 

Величину диаметра штока определяем из условия обеспечения скорости движения 

штока при совершении обратного хода 

2

1

4
П

о б

H
штп D

V

Q
d 


, 

где: V1ОБ - скорость перемещения штока (поршня) при обратном ходе. Как правило, долж-

но быть dшт.п > dштКmin .   
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Полученную величину диаметра поршня dшт.п округляют до величины dшт (dшт 

≥dшт.п), [мм] , определяемой ГОСТ 6540-68 .  

Если длина хода штока не задана, то при проведении предварительных расчетов 

можно принять L ≈ 4...6 DП. Такое допущение обосновано тем, что ход не оказывает суще-

ственного влияние на силовые и кинематические параметры гидроцилиндра.  

По полученным геометрическим параметрам DП х dшт х L по каталогам подбирается 

одноштоковый гидроцилиндр двустороннего действия - ГЦ с геометрическими рабочими 

параметрами DПК х dШТК х LК , где DПК ≥DП, dШТК ≥ dшт , LК ≈ L, и номинальным рабочим 

давлением pномК ≥ pном. Как правило, DПК  ≥ DП , dШТК ≥ dшт. 

Уточнение  получаемых рабочих параметров выбранного одноштокового гидроци-

линдра двустороннего действия. 

Прямой ход. 

Из уравнения равновесия сил на штоке одноштокового гидроцилиндра двусторонне-

го действия 

   БШТiссШТ КПК

мехгц

ПРПК
ПРК рdD

RD
p 221

2

1
44






 

определяется давление рабочей жидкости в поршневой полости гидроцилиндра, необхо-

димое для преодоления заданной нагрузки 

 


 БШТicл
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1
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. 

Здесь R1ПР - заданная нагрузка на штоке при прямом ходе; DПК и dШТК- диаметр 

поршня выбранного из каталога гидроцилиндра; ηмехгц - механический КПД гидроцилинд-

ра, ηмехгц = 0,97...0,99; ∑∆piслШП-Б - сумма потерь давления в гидролиниях от штоковой по-

лости гидроцилиндра до гидробака насосной установки. Так как неизвестны размеры и 

параметры сливной гидролинии, то потери давления на сливной гидролинии от штоковой 

полости до гидробака можно принять равными половине всех  потерь на напорной и 

сливной гидролиниях, т.е. ∑∆piслШП-Б = 0,5 МПа.  

Необходимое давление нагнетания р11 насоса при совершении прямого хода равно 

р11 = р1ПРК + ∑∆piнапН-ПП = р1ПК + 0,5 [МПа]. 

Уточнение величины скорости, развиваемой штоком при прямом ходе, проводится 

по величине расхода QН1, получаемого от насосной установки при давлении нагнетания 

рН1, проводят по формуле 

 

где V1ПР - скорость штока (поршня) при прямом ходе; DПК - диаметр поршня вы-

бранного из каталога гидроцилиндра; ηобгц - объемный КПД гидроцилиндра, ηобгц1 = 
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0,97...0,99 (меньшая величина КПД выбирается при давлении 32МПа, наибольшая - при 16 

МПа). 

Расхождение величин скоростей VПР  и V1ПР можно принять допустимым в пределах 

± 3 %.  

В случае больше го расхождения VПР  ≠ V1ПР принимаются меры по изменению по-

ступающего расхода в поршневую полость гидроцилиндра с односторонним штоком. В 

частности определяется расход рабочей жидкости в поршневую полость гидроцилиндра, 

необходимый для обеспечения требуемой скорости прямого хода штока, по формуле 

1 1

2

1

4
Q

DV
Q

о б гц

ПКПР
ПРК 




, 

где V1ПР - необходимая скорость штока (поршня) при прямом ходе; DПК - диаметр 

поршня выбранного из каталога гидроцилиндра; ηобгц - объемный КПД гидроцилиндра, 

ηобгц = 0,97...0,99 (меньшая величина КПД выбирается при давлении 32МПа, наибольшая 

- при 16 МПа).  

При Q11 >> QПРК может быть рассмотрен вариант подбора другой насосной установ-

ки или подбора гидроцилиндра с другим (меньшим) диаметром поршня.   

Обратный ход. 

Расход рабочей жидкости в штоковую полость гидроцилиндра, необходимый для 

обеспечения требуемой скорости обратного хода штока, определяется по формуле  

1 2
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, 

где V1ОБ - скорость штока (поршня) при обратном ходе; DПК - диаметр поршня выбранного 

из каталога гидроцилиндра; dШТК - диаметр штока выбранного из каталога гидроцилиндра; 

ηобгц - объемный КПД гидроцилиндра, ηобгц = 0,97...0,99; Q12 ≤ QH1 .  

При QШТК >> QН1 может быть рассмотрен вариант подбора гидроцилиндра с другим 

(меньшим) диаметром поршня или установки гидроустройств, уменьшающих расход в 

штоковую полость дроссельным способом. 

Аналитические исследования показывают, что 7,2...5,1
22

2





ШТПК

ПК

ПР

ОБ

dD

D

V

V
. Это все-

ляет уверенность в обеспечении прямого и обратного хода одноштокового гидроцилиндра 

полной подачей рабочей жидкости насосной установки.   

Из уравнения равновесия сил на штоке одноштокового гидроцилиндра двусторонне-

го действия при совершении обратного хода 

    БППicлПК
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давление рабочей жидкости в штоковой полости гидроцилиндра, необходимое для пре-

одоления заданной нагрузки, определяется по формуле 
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где: R1ОБ - заданная нагрузка на штоке при обратном ходе; DПК - диаметр поршня выбран-

ного из каталога гидроцилиндра; dШТК - диаметр штока выбранного из каталога гидроци-

линдра; ηмехгц - механический КПД гидроцилиндра, ηмехгц = 0,97...0,99; ∑∆piслППБ - сумма 

потерь давления в сливной гидролинии от поршневой полости гидроцилиндра до гидро-

бака насосной установки, ∑∆piсл = 0,5 МПа.  

Необходимое давление нагнетания робгц насоса при совершении поршнем обратного хода 

равно   р12 = р1ШТК + ∑∆piнап = р1ШТК + 0,5 [МПа].  

Таким образом, для работы выбранного по каталогу одноштокового гидроцилиндра 

двустороннего действия необходимо, чтобы насос обеспечивал  

- при прямом ходе расход Q11 рабочей жидкости, получаемый поршневой полостью 

гидроцилиндра, соответствовал подаче насоса QН1 при давлении нагнетания р11; 

- при обратном ходе величину расхода Q12  в штоковую полость гидроцилиндра же-

лательно иметь близкую к подаче насоса QН1ОБ при давлении нагнетания р12. 

Гидромотор 

Основные рабочие параметры: момент на валу и угловая скорость вращения вала  

МПР и ωПР при совершения прямого хода; момент на валу и угловая скорость вращения ва-

ла  МОБ и ωОБ при совершения обратного хода при рекомендованном давлении в гидроли-

нии нагнетании р ≤ рном . 

Определение основного рабочего параметра гидромотора рабочего объема произво-

дится при преодолении наибольшей заданной нагрузки и угловой скорости при посту-

пающем расходе в гидромотор, соответствующем подаче насоса Q2Н ≈ QК, по формуле  

ПР

НQ
V





60

2 2
0  , 

где Q2Н - подача насоса; ωПР - угловая скорость вращения вала гидромотора. 

По каталогам производится подбор существующего гидромотора с рабочим объемом 

V0K ≥ V0 и номинальным рабочим давлением pномК. Проводится поверочный расчет вала 

гидромотора на прочность при воздействии передаваемого крутящего момента, т.е. долж-

но быть dвалаК ≥ dвал min. 

Уточнение получаемых рабочих параметров выбранного гидромотора  

Прямой ход. 

За направление прямого хода примем направление вращения вала при преодолении 

наибольшей заданной нагрузки. Частота вращения вала при этом будет частотой враще-

ния вала при прямом ходе. Обратный ход - вращение в обратном направлении. 

Расход, который необходим для обеспечения требуемой угловой скорости вращения 

вала гидромотора при прямом ходе, определятся по формуле 
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 , 

где ωПР - заданная угловая скорость вращения вала гидромотора при прямом ходе; ηобгм - 

объемный КПД гидромотора, ηобгм = 0,96...0,98 (меньшая величина КПД выбирается при 

номинальном давлении 20МПа, наибольшая - при 12 МПа). 

Необходимый перепад давления для преодоления заданной нагрузки равен  

мехгмK

ПР
гмПРК

V

М
р
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2
 , 

где МПР - заданный момент на валу гидромотора в прямом направлении вращения; ηмехгм - 

механический КПД гидромотора, ηмехгм = 0,96...0,98 (меньшая величина КПД выбирается 

при номинальном давлении ≥ 20МПа, наибольшая - при 12 МПа). 

Необходимое давление нагнетания р21 насоса при совершении гидромотором прямо-

го хода равно 

р21 = ∆ргмПРК + ∑∆pi = ∆ргмПРК + 1,0 , [МПа]. 

где ∆ргмПК - перепад давления на гидромоторе; ∑∆pi - потери давления в напорной и слив-

ной гидролиниях; принимаем в случае использования гидромотора ∑∆pi = 1,0 МПа. 

Обратный ход. 

Расход, который необходим для обеспечения требуемой угловой скорости вращения 

вала гидромотора при обратном ходе, определятся по формуле 

220 QVQ
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 , 

где ωОБ - заданная угловая скорость вращения вала гидромотора в обратном ходе; ηобгм - 

объемный КПД гидромотора, ηобгм = 0,96...0,98. 

Необходимый перепад давления для преодоления заданной нагрузки в обратном на-

правлении равен  

мехгмK

ОБ
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где МОБ - заданный момент на валу гидромотора в обратном направлении вращения; ηмехгм 

- механический КПД гидромотора, ηмехгм = 0,96...0,98. 

Необходимое давление нагнетания р22 насоса при совершении гидромотором обрат-

ного хода равно 

р22 = ∆ргмОБК + ∑∆pi = ∆ргмОБК + 1,0 , [МПа]. 

Таким образом, для работы выбранного по каталогу гидромотора необходимо чтобы 

насос обеспечивал  

- при прямом ходе расход рабочей жидкости Q21 в гидромотор при давлении нагне-

тания р21; 

- при обратном ходе расход рабочей жидкости Q22 в гидромотор при давлении нагне-

тания р22. 
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Гидроцилиндр с двусторонним штоком 

Гидроцилиндр с двусторонним штоком находит широкое применение в гидроприво-

дах с дроссельным регулированием параметров, например в гидроприводах с дросселем 

на входе или выходе гидродвигателя. Диаметры штоков, как правило, одинаковы. Основ-

ные рабочие параметры: сила полного торможения Rmax [кН] и скорость холостого хода 

Vmax [м/с]. Движение штока в прямом и обратном направления осуществляется при одина-

ковых параметрах. 

Определение минимально допустимого диаметра сечения штока производится из ус-

ловия прочности на растяжение (сжатие) по формуле 

 

nkR
d шт

max

min

4
 , 

где Rmax - максимальная сжимающая нагрузка на штоке; n = 2 запас прочности; k = 2 ко-

эффициент запаса по нагрузке; [σ] - допустимое напряжение сжатия материала штока, 

можно принять σ ≈ 400 МПа. С учетом конструктивных особенностей (наличие резьбы, 

канавок на штоке и т.п.) принимается конструктивный минимально допустимый диаметр 

штока dштКmin > dminшт.  

Определение диаметра поршня при совершении хода производится исходя из вели-

чин подачи QH выбранного насоса и максимальной заданной скорости (холостого хода) 

перемещения поршня 

24
шт

ХХ

H
П d

V

Q
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где QH - подача насоса, определенная по рабочей (напорной) характеристике выбранного 

насоса; VХХ - скорость перемещения штока (поршня) при холостом ходе; dшт ≥ dштКmin , ок-

ругленную до величин dшт [мм],  определяемых ГОСТ 6540-68 . 

Длину хода штока, если это не задано, примем равной L ≈ 4...6 DП . 

По полученным DП х dштК х L по каталогу подбирается гидроцилиндр с двусторон-

ним штоком с номинальным рабочим давлением pномК ≥ pном  и рабочими параметрами DПК 

х dштКК х LК , где DПК ≥ DП, dштКК ≥ dштК, LК ≈ L.  

Определение (уточнение) получаемых рабочих параметров выбранного одноштоко-

вого гидроцилиндра двустороннего действия. 

Расход рабочей жидкости через дросселирующий гидрораспределитель в рабочую 

поршневую полость гидроцилиндра, необходимый для обеспечения максимальной скоро-

сти движения штока без нагрузки (скорость холостого хода) равен 
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где Vmax - максимальная заданная скорость движения штока (поршня); DПК и dштКК - диа-

метры поршня и штока выбранного из каталога гидроцилиндра; ηобгц - объемный КПД 

гидроцилиндра, ηобгц ≈ 1,0.  
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Давление в рабочей поршневой полости гидроцилиндра при возникновении  нагруз-

ки торможения определяется по формуле 
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max , 

где Rmax - максимальная заданная нагрузка на штоке (нагрузка торможения); DПК и dштК - 

диаметры поршня и штока выбранного из каталога гидроцилиндра; ηмехгц - механический 

КПД гидроцилиндра, ηмехгц = 0,97...0,99 (меньшая величина КПД выбирается при давлении 

20МПа, наибольшая - при 12 МПа); ∑∆piсл - сумма потерь давления в гидролиниях от 

штоковой полости гидроцилиндра до гидробака насосной установки, приведенные к дав-

лению поршневой полости. Так как неизвестны размеры и параметры напорной и сливной 

гидролиний, то потери давления на сливной гидролинии можно принять равными полови-

не всех  потерь в напорной и сливной гидролиниях, т.е. ∑∆piсл = 0,5 [МПа]. 

Необходимое давление нагнетания рНгц насоса при совершении хода равно  

рН3 = рТ = рПК + ∑∆piнап = рПК + 0,5 , [МПа]. 

Таким образом, для работы выбранного по каталогу гидроцилиндра с двусторонним што-

ком необходимо, чтобы насос обеспечивал подачу расхода рабочей жидкости Q3ХХ в 

поршневую полость гидроцилиндра при давлении нагнетания р3Т. 

Уточнение параметров и выбор насосной установки 

Для проведения уточнения рабочих параметров насосной установки потребные рас-

ходы гидродвигателей при необходимых давлениях сводятся в таблицу 1. 

Таблица 1 Потребные расходы и давления гидродвигателей 

параметры 
Гидроцилиндр одношто-

ковый(11 и 12) 
гидромотор (21 и 22) 

гидроцилиндр 

с двусторон-

ним штоком 

(3) 

Q[л/мин] QН1=Q11 QН1ОБ ≥ Q12 QН2=Q21 QН2ОБ ≥Q22 QН3=Q3ХХ 

р [МПа] рН1ПР =р11 рН1ШТ =р12 рН2гмПК=р21 рН2гмОБК=р22 рН3=р3Т 

 

 

 

Рис.2. Нанесение рабочих параметров гидродвигателй на рабочую характеристику насосной установки 
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На поле диаграммы Q...0...p (рис.3) наносят точки, соответствующие рабочим па-

раметрам гидродвигателей (Qi;pi). Рабочую характеристику насосной установки уточняют 

проведением прямой жирной линии по наибольшим расходам для работы гидродвигате-

лей.  

По параметрам гидродвигателя 3 (pК = р3Т ; Q3), обладающего максимальной потреб-

ной мощностью, был предварительно выбран насос с рабочей точкой QН = QК при рК . Па-

раметр Q0 рабочей характеристики насоса находим по выражению  QН = ηобН Q0 , приняв 

объемный кпд насоса равным ηобН = 0,95. Можно использовать рабочую характеристику 

предварительно выбранного насоса. 

Две охватывающие прямые Q0НК и НКp00 образуют рабочую характеристику насос-

ной установки. Точка НК соответствует моменту открытия напорного клапана или вклю-

чения устройства, регулирующего подачу насоса. 

По полученным параметрам Q0; QНK и p00 по каталогам уточняется насосная уста-

новка или принимаются эти параметры для создания насосной установки. 

Параметры типа 12 и 22, не расположенные на прямой Q0НК, обеспечиваются при-

менением подбираемых по каталогам гидроаппаратов, обеспечивающих необходимый 

расход с помощью дросселей, напорного клапана, регулятора расхода и других элементов.  

При установке в напорной гидролинии гидродвигателя 1 напорного клапана с р12≈рнк 

i<<pK потери энергии значительно меньшие, чем при pK и QНK. Общий КПД гидроропри-

вода при таком включении равен 
)( 121212

1212

QQp
Qp

нп 
 . 

В случае расположения параметров гидродвигателя 3 близко к второй линии НКр00 

характеристики насосной установки с регулирующим гидроустройством или напорным 

(предохранительным) гидроклапаном возможны два варианта обеспечения потребного 

расхода гидродвигателю: 

- настройкой регулирующего гидроустройства или гидроклапана; 

- установкой гидродросселя в гидролинию напора между направляющим гидро- 

распределителем и гидродвигателем.   

Однако при невозможности изменения геометрических параметров гидродвигателей 

следует использовать обеспечение необходимого расхода гидроаппаратурой дроссельного 

управления расходом - дроссель, регулятор расхода, синхронизаторы. На рис. 3 показаны 

схемы установки этой гидроаппаратуры. 

 

Рис. 3. Схемы установки гидроаппаратуры дроссельного управления расходом: а - дроссель, б - регулятор 

расхода, в - рабочая характеристика 
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Дроссель Др, установленный в схемах а и б рис.3, должен пропускать расход Qдр = 

=Q12 < QН2, обеспечивающий выполнение требуемой скорости перемещения, с потерей 

давления на дросселе Δрдр = f(Qдр) ≈ 0,03...0,05 МПа. Открытие клапана К на сброс рабо-

чей жидкости происходит при давлении рОК = р12 + Δрдр. Приращение перепада давления 

на клапане Δркл будет определяться величиной расхода через клапан ΔQкл = QН12 - Q12, где 

QН12 - подача насосной установки, обеспечиваемая при давлении нагнетания р12, и жестко-

стью пружины клапана. Практически потребляемый расход гидродвигателем  в режиме 12 

обеспечивается подачей жидкости рабочей жидкости при давления нагнетания равном p
/
12  

= р12 + Δрдр + Δркл. Таким образом, при работе гидродвигателя в режиме 12 величина по-

требляемой энергии определяется как произведение p
/
12Q

/
Н12 , а полезная энергия равна 

p12Q12 . Разницы между величинами как расходов QН12 и Q
/
Н12 при давлений нагнетания p12 

и p
/
12 очень незначительны, то часто принимают, что Q12 = Q

/
Н12 . 

Это наглядно иллюстрирует повышение КПД гидропривода в рассматриваемом ре-

жиме. 

Следует не забывать об установке параллельно регулирующему гидроустройству 

обратного гидроклапана, чтобы беспрепятственно пропускать поток рабочей жидкости в 

обратном направлении.  

При подборе из каталога образца регулирующего гидроустройства или гидроклапана 

проводится пересчет каталожных рабочих параметров на требуемые рабочие параметры 

методом постоянной проводимости, состоящего в следующем. При использонии выбран-

ного гидроустройства с каталожными параметрами ∆рК при пропускании расхода QК ве-

личина перепада давления ∆рi на гидроустройстве при протекании необходимого расхода 

Qi при условии сохранения постоянства проводимости определяется по выражению  





 i

i

K

K

p

Q

p

Q
. 

 В случае выхода ΔQ21 (пунктир на рис.2) за пределы рабочей характеристики насо-

са, следует попробовать перестановкой направления потока в гидродвигателе решить эту 

проблему. При неудачных попытках можно рассмотреть вариант применения аккумулято-

ров в напорной гидролинии соответствующего гидродвигателя.  
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 Определение рабочих параметров направляющих гидрораспределите-
лей  

Величины расходов и давлений на выходе (напорная гидролиния) каждого направ-

ляющего гидрораспределителя (рис.1) и входе в направляющий гидрораспределитель 

(слив в направляющий гидрораспределитель) представлены в таблице 2. 

Таблица 2 Расходы и потери давления потока рабочей жидкости при выборе направляющего 

гидрораспределителя 

параметры 
гидроцилиндр 

одноштоковый (11 и 12) 

гидромотор 

(21 и 22) 

гидроцилиндр 

с двусторонним 

штоком (3) 

вход Q11 QН12=Q12+ ΔQ12 Q21 QН22=Q22+ΔQ12 QНЗ  

выход Q11d
2
/D

2
 Q12 D

2
/d

2
 Q21 Q0К=Q22+Q11 QН3 

Δр [МПа] рпкi рпкi рпкi рпкi рпкi 

 

При подборе направляющего распределителя, при необходимости, производится пе-

ресчет потерь давления при пропускании требуемого расхода при условии сохранения по-

стоянства проводимости определяется по выражению 



 i

i

K

K

p

Q

p

Q
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Выводы 

При создании высокоэффективного  нерегулируемого объемного гидропривода с не-

сколькими объемными гидродвигателями следует: 

- предварительный выбор насосной установки осуществлять по величине наиболь-

шей необходимой мощности гидродвигателя, входящего в состав нерегулируемого гидро-

двигателя с учетом максимальное рабочее давление (рmax = 16...32 МПа) на уровне, приня-

том в отрасли машиностроения, в которой предполагается использование проектируемого 

гидропривода; 

- конструктивные параметры гидродвигателей (эффективная рабочая площадь и ра-

бочий объем) определять по величине расхода, потребляемого гидродвигателем  при пря-

мом ходе и равного подаче насоса;  

- при обратном ходе уменьшить дросселирующие потери энергии с помощью регу-

ляторов расхода и напорных клапанов; 

-  при подборе каталожных гидроустройств проводить пересчет потерь давления при 

пропускании требуемого расхода при условии сохранения постоянства проводимости 

гидроустройства. 
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