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ВВЕДЕНИЕ 
 

Гидромашины являются одной из основ современной цивилизации. Во-
до- и теплоснабжение, канализация, энергетика, машиностроение, транспорт, 
добыча полезных ископаемых, строительство, системы вооружений – сегодня 
просто немыслимы без применения гидромашин. Гидромашины находят 
применение и в медицине, например, в искусственном сердце. 

Основное деление гидромашин производится по принципу действия на 
объемные и динамические. 

Ключевое значение объемные гидромашины имеют в гидроприводе. 
Объемные гидромашины для гидропривода имеют тоже значение как сердце 
и мускулы для человека. Именно объемные гидромашины в основном опре-
деляют надежность, ресурс, эффективность и производительность гидропри-
водов. 

Объемные гидромашины имеют весьма давнюю историю. В Европе пер-
вый поршневой насос был изобретен и изготовлен древнегреческим механи-
ком Ктесибием в третьем веке до нашей эры. Насос был изготовлен из брон-
зы и состоял из двух цилиндров с рабочими органами в виде плунжеров, кла-
панной системы и поворотного ручного привода. Насос применялся для ту-
шения пожаров, причем, данная конструкция с небольшими изменениями 
применялась до середины двадцатого века. Известна конструкция древнего 
китайского огнемета, основной частью которого являлся поршневой прямо-
действующий ручной насос двустороннего действия. Что интересно, пор-
шень и цилиндр имели квадратное поперечное сечение, что в современных 
конструкциях вряд ли встретишь.  

Бурное развитие объемных гидромашин связано изобретением эффек-
тивных приводных двигателей и использованием минеральных масел в каче-
стве смазки и рабочих жидкостей. Большую роль в совершенствовании гид-
ромашин сыграли достижения в металлургической, химической и машино-
строительной отраслях хозяйства. 

Данное пособие содержит часть курса в соответствии с содержанием 
дисциплины «Объемные гидромашины и гидропередачи» для студентов по 
направлению подготовки «Гидравлическая, вакуумная и компрессорная тех-
ника» специальности «Гидравлические машины, гидроприводы и гидропнев-
моавтоматика». 

В первой и второй главах пособия даются принципы действия, класси-
фикации, основные термины и определения объемных гидромашин и их па-
раметров в соответствии с действующими стандартами.  

Главы с третьей по шестую посвящены особенностям конструкций и ме-
тодам расчета аксиально-поршневых, радиально-поршневых, и шестеренных 
гидромашин. Эти главы призваны помочь студентам в выполнении курсового 
проекта по данной дисциплине. В седьмой главе приводится пример расчета 
насоса. 
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1. Назначение и классификация объемных гидромашин 
 
 
Объемная гидромашина – это гидроустройство, предназначенное для 

преобразования механической энергии рабочей среды в процессе поперемен-
ного заполнения рабочей камеры рабочей средой и вытеснения ее из рабочей 
камеры. Под рабочей камерой понимается пространство внутри объемной 
гидромашины, ограниченное рабочими поверхностями деталей, периодиче-
ски изменяющее свой объем и попеременно сообщающееся с местами входа 
и выхода рабочей среды. 

Классификация объемных гидромашин представлена на рис. 1. К объем-
ным гидромашинам относятся объемные насосы, объемные гидродвигатели, 
насосы-моторы, преобразователи давления и вытеснители.  

 

Объемные насосы Объемные гидродвигатели Насос-моторы

Гидропреобразователи

По        назначению 

Гидровытеснители 

Объемные гидромашины 

Рис. 1. Классификация объемных гидромашин 

 
1.1. Объемные насосы 

 
 

Насос – машина для создания потока жидкой среды. В насосе происхо-
дит преобразование механической энергии приводного двигателя в энергию 
потока рабочей жидкости. Насосы являются основным источником гидрав-
лической энергии в гидроприводах различного технологического оборудова-
ния. Механическую энергию насосы получают через ведущее звено от раз-
личного вида двигателей, например, электрических или внутреннего сгора-
ния.  

По характеру движения ведущего звена насосы бывают вращательные, 
прямодействующие или поворотные. Большинство применяемых сегодня на-
сосов являются вращательными, что обусловлено, главным образом, наличи-
ем широкой гаммы электродвигателей и двигателей внутреннего сгорания  с 
вращательным движением выходного звена, служащих источником энергии 
для насосов. 
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Объемный насос – это насос, в котором жидкая среда перемещается пу-
тем периодического изменения объема занимаемой ею камеры, попеременно 
сообщающейся с входом и выходом насоса. В объемном насосе перемещение 
жидкости осуществляется в три этапа. На первом этапе происходит увеличе-
ние и заполнение жидкостью объема рабочей камеры, соединенной в данный 
момент с входом насоса. На втором – замыкание рабочей камеры, то есть ее 
изоляция от полостей всасывания и нагнетания. На третьем этапе рабочая 
камера сообщается с полостью нагнетания, в которую жидкость вытесняется 
вследствие уменьшения объема камеры. В зависимости от количества рабо-
чих камер насосы могут быть одно-, двух-, трех- и многокамерные. 

Характерной особенностью объемных насосов является замыкание ра-
бочей камеры, во время которого она не сообщается ни с входом, ни с выхо-
дом насоса. Сообщение и разобщение камер с входом и выходом осуществ-
ляется при помощи одного из видов распределения потоков жидкости. В слу-
чае применения в насосе щелевого или золотникового распределения жидко-
сти наличие замыкания обеспечивает герметичную двухстороннюю изоля-
цию полостей всасывания и нагнетания. При применении в насосе клапанно-
го распределения, как правило, обеспечивается только односторонняя изоля-
ция полостей всасывания и нагнетания. Это объясняется следующим. Кла-
панная система насоса обычно представляет собой два обратных клапана, со-
единенных последовательно через рабочую камеру, поэтому жидкость не 
может перетекать обратно из полости нагнетания в полость всасывания. Но 
если давление на входе выше давления на выходе, то через открывшиеся 
клапаны жидкость начнет перетекать из полости всасывания в полость нагне-
тания. 

Подвижные элементы, с помощью которых непосредственно осуществ-
ляется изменение объема рабочей камеры или отделение камер друг от друга, 
называются рабочими органами. В зависимости от характера движения рабо-
чих органов объемные насосы подразделяются на роторные, возвратно-
поступательные и крыльчатые. 

Классификация объемных насосов представлена на рис. 2. 
К роторным насосам относятся объемные насосы с вращательным, вра-

щательным и возвратно-поступательным или с вращательным и возвратно-
поворотным движением рабочих органов.  

Объемные роторно-вращательные насосы по направлению перемещения 
рабочей жидкости относительно осей вращения рабочих органов подразде-
ляются на зубчатые и винтовые. В зубчатом насосе перемещение рабочей 
жидкости происходит в плоскости, перпендикулярной оси или осям враще-
ния рабочих органов. В зависимости от вида рабочих органов зубчатые насо-
сы бывают шестеренные, коловратные и шланговые.  

В шестеренном насосе в качестве рабочих органов применяются две или 
более шестерен, которые, взаимодействуя с внутренними рабочими поверх-
ностями насоса, обеспечивают геометрическое замыкание рабочей камеры и,  
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  По характеру движения рабочих органов   По характеру движения ведущего звена 

вращательные 

прямодействующие 

поворотные роторные возвратно-
поступательные

поступательно-
поворотные 

крыль-
чатые 

поршневые 

плунжерные 

диафрагменные

вальные 
роторно-

поворотные 

роторно-
поступательные

роторно-
вращательные 

винтовые зубчатые 

кривошипные кулачковые 

шиберные 

роторно-
поршневые 

 По направлению перемещения жидкости 

         По                 виду                 рабочих                      органов 

радиально-
кулачковые 

аксиально-
кулачковые 

По углу ведущего звена 

с рабочими органами 

одновинтовые 

двухвинтовые 

трехвинтовые 

многовинтовые

шланговые 

коловратные

шестеренные

пластинчатые 

фигурно-
шиберные 

шестеренные  
с внешним  
зацеплением

По виду 

шестеренные  
с внутренним  
зацеплением

зацепления 

аксиально-
поршневые 

радиально-
поршневые 

По углу ротора с рабочими органами 

с наклонным блоком с наклонным диском 

               По  виду перед ачи движения 
с серповидным 
элементом

героторные 

Рис. 2. Классификация объемных насосов 

  По передаче 
к рабочим органам

органов

рабочих  

По виду 

Объемные насосы 
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кроме того, передают крутящий момент. Передача крутящего момента с ве-
дущих шестерен на ведомые синхронизирует их работу, что избавляет от до-
полнительных синхронизирующих механизмов. В зависимости от вида заце-
пления шестерен шестеренные насосы бывают с внешним или внутренним 
зацеплением. Шестеренные насосы с внутренним зацеплением, у которых 
рабочие камеры отделены друг от друга только зубьями шестерен без проме-
жуточного серповидного элемента, называют героторными. 

Конструктивно шестеренные насосы весьма разнообразны как по форме 
зубьев, так и по форме профилей зацепления. Благодаря простой конструк-
ции, надежности, высокой удельной мощности и ряду других достоинств, 
шестеренные насосы являются одними из самых распространенных.  

В коловратном насосе в качестве рабочих органов применяются роторы, 
которые, взаимодействуя с внутренними рабочими поверхностями насоса, 
обеспечивают геометрическое замыкание рабочей камеры без передачи кру-
тящего момента. Так как в коловратном насосе роторы не передают крутя-
щий момент, синхронизация их вращения осуществляется дополнительными 
механизмами, как правило, зубчатыми редукторами. Совершенствование ко-
ловратных машин, целью которого является увеличение рабочего объема на-
соса при небольших габаритах и массе, привело к разнообразию форм рото-
ров. 

 В шланговом насосе рабочим органом является упругий шланг, пере-
жимаемый вращающимися роликами. Камеры, образованные внутренним 
пространством шланга, зажатым между двумя соседними роликами, переме-
щаются вследствие их вращения от входа к выходу. Механические потери  и 
максимальное давление, которое могут развивать данные насосы, зависят от 
качеств материала деформируемого шланга. 

Винтовой насос – это насос, в котором перемещение рабочей жидкости 
происходит вдоль осей вращения винтов. В зависимости от числа рабочих 
органов данные насосы могут быть одно-, двух-, трех- и многовинтовые.  

Самое большое распространение получили роторно-поступательные на-
сосы. К ним относятся шиберные и роторно-поршневые насосы. Рабочие ор-
ганы в этих насосах устанавливаются в ротор – деталь, совершающую только 
вращательное движение. С ротором рабочие органы, образуют низшие кине-
матические пары, посредством которых рабочим органам задается враща-
тельное движение. 

Шиберный насос – это насос с рабочими органами в виде шиберов. Ши-
бером в технике называют запорное устройство типа задвижки (заслонки), 
при помощи которого открывается и закрывается канал для движения жидко-
сти или газа. Шиберы совершают вращательное и возвратно-поступательное 
движение. В шиберном насосе шиберы служат для разделения на рабочие 
камеры внутреннего пространства, образованного поверхностями ротора, 
статора и боковых дисков. В зависимости от конструктивного исполнения 
шиберов насосы бывают пластинчатые и фигурно-шиберные.  
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Роторно-поршневой насос – это насос, в котором рабочими органами яв-
ляются поршни или плунжеры, совершающие вращательное и возвратно-
поступательное движение. Если ось вращения ротора параллельна осям ра-
бочих органов или составляет с ними угол менее или равный 450, то такой 
насос называется аксиально-поршневой. Если ось вращения ротора перпен-
дикулярна осям рабочих органов или составляет с ними угол более 450, то та-
кой насос называется радиально-поршневой. Аксиально-поршневые насосы в 
зависимости от взаиморасположения ротора и ведущего звена подразделяют-
ся на насосы с наклонным блоком и насосы с наклонным диском. Аксиально-
поршневой насос, у которого оси ведущего звена и ротора наклонного блока 
пересекаются, называют насосом с наклонным блоком. Аксиально-
поршневой насос, у которого ведущее звено и ротор расположены на одной 
оси, называют насосом с наклонным диском. Также бывают аксиально-
поршневые насосы с профильным диском, в котором ведущий вал и блок ци-
линдров находятся на одной оси, а поршни взаимодействуют с диском, 
имеющим поверхность переменной кривизны. 

Роторный насос с вращательным и возвратно-поворотным движением 
рабочих органов называется роторно-поворотный насосом. 

В большинстве роторных насосов, исключая шланговые, в качестве рас-
пределения рабочей жидкости применяется щелевое или реже – золотнико-
вое распределение. 

Сущность щелевого распределения заключается в следующем. В силу 
вращательного движения рабочих органов в роторных насосах рабочие каме-
ры также совершают вращательное движение относительно неподвижных 
деталей. Для распределения рабочей жидкости используют неподвижные де-
тали, обычно одну или две, рабочая поверхность которых непосредственно 
ограничивает объем рабочей камеры. Эти детали называют распределителя-
ми. В них выполнены сквозные каналы (щели), выходящие окнами на по-
верхности, обращенные к рабочей камере. Окна расположены таким образом, 
что последовательно соединяют каналы с рабочей камерой при ее повороте. 
Другой стороной каналы сообщаются соответственно либо с входом, либо с 
выходом насоса. Окно канала, соединенного с входом насоса, называется ок-
ном всасывания. Окно канала, соединенного с выходом насоса, называют ок-
ном нагнетания. На траектории совмещения c объемом движущейся рабочей 
камеры окно всасывания и окно нагнетания разделены в распределителе ме-
жду собой перемычками. Размеры перемычек должны обеспечить замыкание 
рабочей камеры при смене процессов всасывания и нагнетания, что гаранти-
рует надежное разделение входа и выхода насоса.  

Окно всасывания расположено таким образом, что сообщает вход насоса 
с поворачивающейся рабочей камерой, когда ее объем увеличивается. Уве-
личение объема камеры вызывает в ней некоторое падение давления. Рабочая 
жидкость заполняет камеру под действием возникшего перепада давлений 
между камерой и входом насоса. Так происходит процесс всасывания. По 
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мере дальнейшего поворота камеры происходит разобщение окна всасывания 
и рабочей камеры, при этом объем рабочей камеры замыкается поверхностью 
перемычки. Когда рабочий объем камеры после прохождения перемычки на-
чинает уменьшаться, камера сообщается с окном нагнетания, и, соответст-
венно, с выходом насоса. При этом жидкость вытесняется из рабочей камеры 
через окно нагнетания на выход насоса. Поворачиваясь далее, рабочая камера 
разобщается с окном нагнетания и проходит следующую перемычку, после 
чего вновь сообщается с окном всасывания и рабочий цикл повторяется сно-
ва. Таким образом, по мере поворота рабочей камеры она попеременно со-
общается с окнами всасывания и нагнетания.  

Распределители по конструктивному исполнению могут быть торцовые 
и цапфенные. Торцовые распределители располагаются с торца ротора и по 
виду рабочей поверхности подразделяются на плоские и сферические. Коли-
чество каналов и окон всасывания и нагнетания зависит от кратности и кон-
струкции насоса. Цапфенный распределитель представляет собой неподвиж-
ный цилиндрический или конический выступ, соосно распложенный внутри 
ротора. Принципы действия цапфенного и торцового распределителей анало-
гичны. Разница состоит в том, что у цапфенного распределителя рабочая по-
верхность цилиндрическая или коническая, а у торцового – плоская или сфе-
рическая. 

Следующая группа насосов, нашедших широкое распространение в гид-
роприводе, это – возвратно-поступательные насосы. В этих насосах рабочие 
органы совершают возвратно-поступательное движение, чем обеспечивают 
изменение объема рабочей камеры. В качестве рабочих органов в данных на-
сосах применяются поршни, плунжеры или диафрагмы. По характеру движе-
ния рабочего звена, данные насосы подразделяются на поступательно-
поворотные или вальные. Наиболее распространены вальные возвратно-
поступательные насосы, в которых ведущее звено имеет вращательное дви-
жение. В возвратно-поступательных насосах применяют клапанное или зо-
лотниковое распределение рабочей жидкости. 

Вальные насосы делятся на  кулачковые и кривошипные в зависимости 
от вида передачи движения к рабочим органам. В свою очередь, кулачковые 
насосы подразделяются по взаиморасположению ведущего звена и рабочих 
органов на аксиально-кулачковые и радиально-кулачковые насосы. В акси-
ально-кулачковом насосе ось вращения ведущего звена параллельна оси ра-
бочих органов или составляет с ними угол менее или равный 45º. В радиаль-
но-кулачковом насосе ось вращения ведущего звена перпендикулярна оси 
рабочих органов или составляет с ними угол более 45º. 

К крыльчатым насосам относятся насосы с возвратно-поворотным дви-
жением рабочих органов независимо от характера их движения. В качестве 
рабочих органов в крыльчатых насосах применяются поршни, плунжеры или 
диафрагмы.  
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Если в насосе рабочая жидкость вытесняется из рабочей камеры один 
раз за один оборот ведущего звена, его называют насосом однократного дей-
ствия, если два – насосом двукратного действия, если более двух – насосом 
многократного действия.  

Насосы, у которых постоянный рабочий объем, называют нерегулируе-
мыми. Насосы с изменяемым в процессе работы рабочим объемом называют 
регулируемыми. Регулирование можно осуществить не во всех типах насо-
сов, а только в некоторых насосах однократного действия. Изменение рабо-
чего объема насоса достигается изменением рабочих объемов его рабочих 
камер. Регулируемые насосы имеют более сложную конструкцию и, как 
следствие, большую массу и цену в сравнении с нерегулируемыми насосами. 
С другой стороны, регулируемые насосы имеют ряд преимуществ, например, 
более рациональное использование энергии приводного двигателя, возмож-
ность бесступенчатого регулирования скорости гидродвигателей, снижение 
рабочей температуры жидкости вследствие уменьшения тепловых потерь. 
Наибольшее распространение среди регулируемых насосов получили акси-
ально-поршневые насосы с наклонным блоком или наклонным диском. Это 
связано с унификацией качающих узлов регулируемых и нерегулируемых 
насосов, а также сравнительно небольшими усилиями необходимыми для 
изменения рабочего объема. Несколько меньшее распространение имеют 
пластинчатые и роторные радиально-поршневые регулируемые насосы, кон-
струкции которых значительно усложняются и увеличиваются в размерах по 
сравнению с их нерегулируемыми образцами. Известны также конструкции 
регулируемых шестеренных насосов, но они не получили широкого приме-
нения, так как у них нет главных достоинств обычных шестеренных насосов, 
таких как простота конструкции и низкая стоимость. 

Насосы также подразделяют на реверсивные и нереверсивные. Но в дей-
ствующем стандарте нет разделения насосов по данному признаку и соответ-
ствующих определений. Общепринятым считается что, нереверсивные насо-
сы работают при вращении ведущего вала только в одном направлении и 
имеют фиксированные вход, выход и направление потока рабочей жидкости. 
Нереверсивные насосы могут быть правого и левого вращения. Неправиль-
ное вращение вала нереверсивного насоса приводит к нарушению его рабо-
чих процессов и в некоторых случаях к преждевременному выходу его из 
строя. В настоящий момент большую номенклатуру имеют насосы правого 
вращения, однако, в спецификациях производители указывают возможность 
изготовления многих моделей “правых” насосов и на левое вращение по спе-
циальному заказу. 

К реверсивным насосам относят насосы с возможностью вращения вала 
в обоих направлениях и или создающие поток жидкости в прямом и обрат-
ном направлении. Насосы с реверсивной подачей и нереверсивным вращени-
ем чаще всего применяют в гидрообъемных трансмиссиях самоходных ма-
шин, например в комбайнах, тягачах, тракторах и т.п. Насосы с нереверсив-
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ной подачей, но с реверсивным вращением ведущего вала применяют в сис-
темах смазки, где требуется постоянное направление потока жидкости вне 
зависимости от направления вращения вала насоса. 

 
 

1.2. Объемные гидродвигатели 
 
 

Объемный гидродвигатель – это объемная гидромашина, предназначен-
ная для преобразования энергии потока рабочей жидкости в энергию выход-
ного звена. 

Объемные гидродвигатели могут быть с возвратно-поступательным 
движением выходного звена – гидроцилиндры; с ограниченным поворотным 
движением выходного звена – поворотные гидродвигатели; с неограничен-
ным вращательным движением выходного звена – гидромоторы. 

Классификация гидроцилиндров представлена на рис. 3. 
Гидроцилиндры, в которых движение выходного звена под действием 

рабочей жидкости осуществляется только в одном направлении, являются 
гидроцилиндрами одностороннего действия. А те, в которых движение вы-
ходного звена под действием рабочей среды осуществляется в двух противо-
положных направлениях, являются гидроцилиндрами двухстороннего дейст-
вия. В гидроцилиндрах одностороннего действия движение выходного звена 
в противоположном направлении может происходить под действием пружи-
ны, силы тяжести или звеньев приводимой машины. 

Процесс, сопровождающийся увеличением линейного размера гидроци-
линдра вследствие движения выходного звена, называют прямым ходом. 
Процесс, сопровождающийся уменьшением линейного размера гидроцилин-
дра вследствие движения выходного звена, называют обратным ходом. Раз-
ница максимальной и минимальной длины гидроцилиндра называется пол-
ным ходом.  

Движение выходного звена, сопровождающееся совершением полезной 
работы, называется рабочим ходом. Движение выходного звена, не сопрово-
ждающееся совершением полезной работы, называется холостым ходом.  

Большинство гидроцилиндров представляют собой объемные машины, в 
которых рабочие камеры образованы внутренними поверхностями корпуса и 
подвижной перегородки, имеющей кинематическую связь с выходным зве-
ном гидроцилиндра. Гидроцилиндры бывают одно-, двух- и многокамерные, 
причем камеры, как правило, располагаются последовательно на оси корпуса. 
Герметичность камер в подвижных соединениях осуществляется при помощи 
разнообразных мягких или жестких уплотнений. 

При направлении потока жидкости в ту или иную рабочую камеру дав-
ление в ней возрастает. После того, как сила давления на перегородку превы-
сит силы сопротивления движению, перегородка изменит свое положение и  
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Гидроцилиндры 

одностороннего действия 
По направлению действия 

рабочей жидкости 

 

двухстороннего действия 

двухпозиционные 
По числу положений вы-

ходного звена многопозиционные 

плунжерные 

поршневые 

сильфонные 

мембранные 

телескопические 

одноступенчатые 

По виду рабочего 
звена 

По характеру хода  
выходного звена 

с торможением 

без торможения 

По возможности тормо-
жения 

По числу штоков 

с односторонним штоком 

 с двухсторонним штоком 

Рис. 3. Классификация гидроцилиндров 
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соответственно изменится положение выходного звена. Таким образом, пере-
городка в гидроцилиндре является рабочим органом, по виду которого гид-
роцилиндры подразделяются на поршневые, плунжерные и мембранные.  

Сильфонные гидроцилиндры отличаются конструкцией и принципом 
действия от гидроцилиндров описанных выше. В них рабочая камера образо-
вана внутренними поверхностями корпуса в виде сильфона, выполненного из 
соответствующего упругого материала. Сильфон представляет собой гофри-
рованную трубку с плоскими боковыми стенками. Одну боковую стенку за-
крепляют неподвижно, другую связывают с выходным звеном. При направ-
лении потока жидкости внутрь сильфона давление в нем возрастает. Когда 
результирующая сил давления на стенки сильфона станет больше сил сопро-
тивления, произойдет увеличение объема сильфона, вследствие чего его ли-
нейные размеры сильфона изменяются. При снятии давления во внутренней 
полости сильфона он принимает свой первоначальный объем под действием 
сил упругости материала сильфона и внешних сил. Таким образом, при изме-
нении линейных размеров сильфона происходит возвратно-поступательное 
движение выходного звена. В зависимости от конструкции гофрированной 
оболочки сильфонные гидроцилиндры могут обеспечить рабочий ход при 
прямом или при обратном ходе. 

Выходным звеном в поршневых и мембранных гидроцилиндрах являет-
ся шток. Одним концом шток жестко связан с рабочим органом гидроцилин-
дра, другим концом шток выходит наружу гидроцилиндра с целью передачи 
усилия на механизм машины. Если шток выходит с одной стороны гидроци-
линдра, то такой гидроцилиндр называют гидроцилиндром с односторонним 
штоком, если с двух сторон, то гидроцилиндром с двухсторонним штоком. В 
большинстве случаев шток выходит наружу через боковую крышку рабочей 
камеры гидроцилиндра. Тогда подвижное соединение шток–крышка подле-
жит герметизации уплотнениями. Радиальные отклонения штока ограничи-
ваются направляющей втулкой, устанавливаемой в крышке. 

В плунжерном гидроцилиндре выходным звеном является непосредст-
венно плунжер. Плунжер – это поршень с гладкой образующей поверхно-
стью или с кольцевыми канавками, имеющий длину, значительно превы-
шающую диаметр, и непосредственно выходящий наружу гидроцилиндра с 
целью передачи усилия на механизм машины. Подвижное соединение плун-
жер–крышка выполняется так же, как и в поршневых гидроцилиндрах. 

По характеру хода выходного звена гидроцилиндры подразделяются на 
одноступенчатые и телескопические. 

Гидроцилиндр, у которого полный ход выходного звена равен ходу ра-
бочего органа, называют одноступенчатым. 

Гидроцилиндр, у которого полный ход выходного звена равен сумме хо-
дов всех рабочих органов, называется телескопическим. Эти гидроцилиндры, 
как правило, состоят из соосно-совмещенных двух или более гидроцилинд-
ров, в которых штоки больших цилиндров одновременно являются корпуса-
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ми меньших гидроцилиндров. Причем, площади поршней рассчитаны таким 
образом, что при прямом ходе сначала выдвигаются поршни большего диа-
метра затем меньшего. При обратном ходе поршни двигаются в обратной по-
следовательности. Телескопические цилиндры могут быть как односторонне-
го, так и двухстороннего действия и позволяют получить больший полный 
ход по сравнению с одноступенчатыми гидроцилиндрами при одинаковых 
габаритах. 

Когда гидроцилиндрами приводятся в действие механизмы, имеющие 
большую массу, тогда силы инерции при остановке в крайних положениях 
гидроцилиндра могут вызвать разрушение его деталей. Чтобы избежать этого  
применяют тормозные устройства – демпферы. Демпферы обеспечивают 
плавное торможение и гашение сил инерции.  

Для привода оборудования с ограниченным поворотным движением 
применяют поворотные гидродвигатели. 

Поворотные гидродвигатели по виду рабочих органов подразделяются 
на шиберные, поршневые и мембранные. 

В шиберном поворотном гидродвигателе внутреннее пространство кор-
пуса разделено на четное количество рабочих камер при помощи шиберов, 
связанных с выходным валом, и перегородок, связанных с корпусом. Под-
вижные соединения шиберов с корпусом и перегородок с валом герметизи-
руют при помощи уплотнений. Под действием сил давления рабочей жидко-
сти, подаваемой в соответствующие рабочие камеры, шиберы вместе с вы-
ходным валом совершают возвратно-поворотное движение, ограниченное 
упором шиберов в перегородки. Количество шиберов обычно не превышает 
трех. С одним шибером угол поворота выходного вала гидродвигателя может 
быть, как правило, не более 280°. Чем больше шиберов имеет поворотный 
гидродвигатель, тем меньше угол поворота его выходного вала. Наибольшее 
распространение получили шиберные поворотные гидродвигатели с шибера-
ми в виде пластин. 

Возвратно-поступательное движение рабочих органов в поршневых и 
мембранных поворотных гидродвигателях преобразуется в возвратно-
поворотное движение выходного звена при помощи механической передачи 
– зубчатой, рычажной или др. 

Гидромоторы подразделяются по тем же признакам, как и насосы. Оп-
ределения типов гидромоторов аналогичны определениям насосов тех же ти-
пов, с той разницей, что в моторах вал является выходным звеном, а в насо-
сах он являлся ведущим. Кроме этого кулачковые радиально-поршневые мо-
торы дополнительно подразделяются по расположению кулачка относитель-
но поршней. Кулачковый гидромотор, кулачок расположен вокруг поршней, 
называют гидромотором с внешним кулачком. Кулачковый гидромотор, во-
круг кулачка которого расположены поршни, называют гидромотором с  
внутренним кулачком. 
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1.3. Насосы-моторы 
 
 

Насос-мотор – это объемная гидромашина, которая может работать как в 
режиме объемного насоса, так и в режиме гидромотора. Такие гидромашины 
применяют в тех случаях, когда требуется поток энергии рабочей жидкости 
направлять как из гидросистемы в гидромашину, так и от нее обратно в гид-
росистему, например в гидрообъемных трансмиссиях. 

 
 

1.4. Гидропреобразователи и гидровытеснители 
 
 
Гидропреобразователи предназначены для преобразования энергии од-

ного потока рабочей жидкости в энергию другого потока с изменением вели-
чины давления. Гидровытеснители предназначены для преобразования энер-
гии одного потока рабочей жидкости в энергию другого без изменения вели-
чины давления. Конструктивно гидропреобразователи и вытеснители пред-
ставляют собой устройство, состоящее из объемного насоса и объемного гид-
родвигателя, выходное звено которого кинематически связанно с ведущим 
звеном объемного насоса. 

Принцип действия данных устройств заключается в следующем. Поток 
жидкости подается в гидродвигатель. В гидродвигателе энергия потока жид-
кости преобразуется в энергию выходного звена. Поскольку выходное звено 
гидродвигателя и ведущее звено насоса связаны, насос преобразует получен-
ную от гидродвигателя энергию в энергию другого потока жидкости. Таким 
образом, в современных гидропреобразователях и гидровытеснителях преоб-
разование энергии одного потока жидкости в энергию другого потока не яв-
ляется непосредственным, а происходит с использованием механической пе-
редачи, что сопровождается дополнительными потерями энергии. 

По характеру движения выходного и ведущего звеньев гидравлические 
преобразователи и вытеснители подразделяются на поступательные и враща-
тельные. Поступательные устройства состоят из сблокированных гидроци-
линдров, поршни которых жестко соединены между собой штоками. Враща-
тельные устройства состоят из гидромотора и вращательного насоса, валы 
которых жестко соединены между собой. 

Конструктивно преобразователи отличаются от вытеснителей тем, что в 
поступательных преобразователях поршни гидроцилиндра и насоса имеют 
разные диаметры, а во вращательных преобразователях гидромотор и насос 
имеют разные рабочие объемы, тогда как в вытеснителях рабочие объемы 
гидродвигателя и насоса одинаковые. 
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Контрольные вопросы к главе 
 

1. Что такое объемная гидромашина? 
2. Какими по назначению бывают объемные гидромашины? 
3. Что такое насос? 
4. Какими бывают насосы по характеру движения ведущего звена? 
5. Что такое объемный насос? 
6. Как объемный насос перемещает жидкость? 
7. Как объемные насосы подразделяются по характеру движения рабо-

чих органов? 
8. Какими бывают роторные насосы в зависимости от движения рабочих 

органов? 
9. Как подразделяются роторно-вращательные насосы по направлению 

перемещения рабочей жидкости? 
10. Назовите основные виды зубчатых насосов по виду рабочих органов. 
11. Какими бывают шестеренные насосы по виду зацепления? 
12. Что такое коловратный насос? 
13. В чем заключается принцип действия шлангового насоса? 
14. Что такое шиберный насос? 
15. Назовите основные виды роторно-поршневых насосов.  
16. В чем заключается сущность щелевого распределения? 
17. Какие насосы относятся к возвратно-поступательным? 
18. Что такое кратность действия насоса? 
19. Что такое объемный гидродвигатель? 
20. Виды объемных гидродвигателей? 
21. Какими бывают гидроцилиндры по виду рабочих звеньев? 
22. Какими бывают гидроцилиндры по направлению действия рабочей 

жидкости? 
23. Что такое телескопический гидроцилиндр? 
24. Конструкция и принцип действия сильфонных гидроцилиндров? 
25. Что такое одноступенчатый гидроцилиндр? 
26. Какими бывают гидроцилиндры по количеству штоков? 
27. В чем заключается назначение демпферов?  
28. Что такое гидромотор с  внешним кулачком? 
29. Что такое гидромотор с  внутренним кулачком? 
30. Принцип действия и основные виды поворотных гидродвигателей? 
31. Что такое гидромотор? 
32. Что такое насос-мотор? 
33. В чем заключается назначение гидропреобразователей? 
34. Назначение гидровытеснителей. 
35. Назовите основные виды и различия гидропреобразователей и гид-

ровытеснителей? 
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2. Параметры объемных гидромашин 
 
 
Параметры объемных гидромашин должны соответствовать действую-

щим стандартам, устанавливающим их величины. При выборе основных па-
раметров  насосов и гидромоторов, предназначенных для объемных гидро-
приводов, следует руководствоваться ГОСТ 14057–68, ГОСТ 14058–68, 
ГОСТ 14059–68, ГОСТ 14060–68, ГОСТ 14061–68 и ГОСТ 14062–68. Значе-
ния основных параметров, выходящие за пределы рядов параметров в ука-
занных выше стандартах, следует выбирать в соответствии с ГОСТ 12445–80, 
ГОСТ 12446–80 и ГОСТ 13824–80.  

Все объемные гидромашины должны удовлетворять требованиям ГОСТ 
17411–91, ГОСТ 12.2.040–79 и ГОСТ 12.2.086–83. Кроме того, изготавливае-
мые насосы и гидромоторы должны соответствовать ГОСТ 13823–78. 

Гидроцилиндры должны удовлетворять требованиям ГОСТ 16514-80. 
Основные параметры гидроцилиндров выбирают по ГОСТ 12445–80, ГОСТ 
6540–68 и ГОСТ 16029–70. 

Объемные гидромашины весьма разнообразны по конструкции и назна-
чению, поэтому в технических характеристиках различных видов гидрома-
шин указываемые основные параметры несколько отличаются.  

В технической характеристике насосов должны быть указаны следую-
щие параметры: 

– рабочий объем номинальный и минимальный; 
– частота вращения номинальная, максимальная и минимальная; 
– подача номинальная и минимальная; 
– давление на выходе номинальное и максимальное; 
– давление на входе максимальное и минимальное; 
– максимальное давление дренажа; 
– коэффициент подачи; 
– к.п.д.; 
– масса (без рабочей жидкости); 
– мощность номинальная; 
– октавные уровни звуковой мощности; 
– удельная металлоемкость (отношение массы к мощности). 
Из указанных выше параметров основными для насосов являются номи-

нальное давление на выходе, номинальная частота вращения и номинальный 
рабочий объем. 

В технической характеристике гидромоторов указывают следующие па-
раметры: 

– рабочий объем номинальный и минимальный; 
– частота вращения номинальная, максимальная и минимальная; 
– расход номинальный и минимальный; 
– давление на входе номинальное и максимальное; 
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– давление на выходе максимальное и минимальное; 
– номинальный перепад давлений; 
– максимальное давление дренажа; 
– гидромеханический к.п.д.; 
– к.п.д.; 
– масса (без рабочей жидкости); 
– номинальная мощность эффективная; 
– крутящий момент номинальный и страгивания; 
– момент инерции вращающихся масс; 
– октавные уровни звуковой мощности; 
– удельная металлоемкость (отношение массы к крутящему моменту). 
Для гидромоторов основными параметрами являются номинальное дав-

ление на входе, номинальная частота вращения вала и номинальный рабочий 
объем. 

Номинальными величинами параметров являются такие величины пара-
метров, заявляемые изготовителем в технической характеристике, при кото-
рых гидромашина должна работать в течение установленного срока службы с 
сохранением технических показателей в пределах, указанных в нормативно-
технической документации на данный тип гидромашин. 

Рабочий объем гидромашины (V0) это сумма разностей наибольших и 
наименьших объемов всех рабочих камер гидромашины за один оборот ве-
дущего вала или двойной ход ведущего звена. В нерегулируемых насосах и 
гидромоторах рабочий объем имеет только одно номинальное значение, по-
этому параметр “рабочий объем минимальный” опускается. В случае отсут-
ствия дренажной системы у гидромашины параметр “максимальное давление 
дренажа” также опускается. 

Различают объемную и идеальную подачи насоса. Объемная подача на-
соса это отношение объема подаваемой насосом жидкости ко времени. Иде-
альная подача насоса это сумма объемной подачи и объемных потерь насоса.  

Идеальная подача для вращательных насосов определяется следующим 
образом, м3/с: 

 
nVQ ⋅⋅= −

0
6

и 10 ,                                             (2.1) 
 

где V0 – рабочий объем насоса, см3; n – частота вращения ведущего вала на-
соса, с-1. 

Так как гидромоторы не создают поток жидкости, а потребляют его, у 
них термин объемная подача заменяется термином расход. Объемный расход 
гидромотора это отношение объема потребляемой гидромотором жидкости 
ко времени. 
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Наряду с давлением на выходе насоса и давлением на входе в насос 
важным параметром является давление насоса, величина которого определя-
ется следующей зависимостью, Па: 

 
)()(5.0 12

2
1

2
212 ZZgvvppp −⋅ρ+−ρ⋅+−= ,                       (2.2) 

 
где p2 и p1 – давление на выходе и входе в насос, Па; ρ – плотность рабочей 
жидкости, кг/м3; v2

2  и v1
2 – скорость рабочей жидкости на выходе и входе в 

насос, м/с; g – ускорение свободного падения, м/с2; Z2 и Z1 – высота центра 
тяжести сечения выхода и входа в насос, м. 

Мощностью насоса называют мощность, потребляемую насосом. Номи-
нальной мощностью насоса называют мощность, потребляемую насосом при 
номинальном давлении и номинальной подаче: 

 

н

номном
ном η

pQP ⋅
= ,                                               (2.3) 

 
где Pном – номинальная мощность насоса, Вт; Qном– номинальная подача на-
соса, м3/с; pном – номинальное давление насоса, Па; ηн – КПД насоса. 

Также мощность насоса можно определить как мощность привода насо-
са: ω⋅= MP , где М – крутящий момент на валу насоса, H·м; ω – угловая ско-
рость вала, рад/с. 

Полезная мощность насоса – это мощность, сообщаемая насосом пода-
ваемой рабочей жидкости: 

 
Pп=Q⋅ p,                                                  (2.4) 

 
где Pп – полезная мощность насоса, Вт; Q – подача насоса, м3/с. 

КПД насоса определяют по следующей зависимости: 
 

P
Pп

н =η .                                                   (2.5) 

 
Коэффициент подачи насоса определяется как отношение подачи насоса 

к его идеальной подаче: 
 

иQ
QKQ = ,                                                 (2.6) 

 
где KQ –коэффициент подачи насоса; Qи – идеальная подача насоса, м3/с. 

Объемный КПД гидромашины определяется следующим образом: 
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QPP
P

∆+
=

п

п
обη ,                                              (2.7) 

 
где ηоб – объемный КПД гидромашины; ∆PQ – мощность гидромашины, по-
терянная с утечками, Вт. 

Гидромеханический КПД гидромашины определяется как произведение 
механического и гидравлического КПД, таким образом, он является отноше-
нием полезной мощности гидромашины к сумме полезной мощности, мощ-
ности гидравлических и механических потерь в гидромашине. 

Номинальный крутящий момент гидромотора: 
 

м
ном

номном
ном η

ω
pQΜ ∆⋅

= ,                                          (2.8) 

 
где Mном – номинальный крутящий момент гидромотора, H⋅м; Qном – номи-
нальный расход гидромотора, м3/с; ∆pном – номинальный перепад давлений 
на входе и выходе гидромотора, Па; ωном – номинальная угловая скорость ва-
ла гидромотора, рад/с; ηм – КПД гидромотора. Угловую скорость вала гид-
ромашины определяют по следующей зависимости: 
 

n⋅= π2ω ,                                                  (2.9) 
 

где ω - угловая скорость вала гидромашины, рад/с; n – частота вращения вала 
гидромашины, с-1. 

Частоту вращения вала нерегулируемого гидромотора можно опреде-
лить по следующей формуле: 

 

м0
6
м

об.мм 10 V
Qn

⋅
η= − ,                                           (2.10) 

 
где nм – частота вращения вала гидромотора, с-1;  – объемный КПД гид-
ромотора; Q

об.мη
м – номинальный расход рабочей жидкости гидромотора, м3/с; 

– рабочий объем гидромотора, смм0V 3. 
Эффективная номинальная мощность гидромотора является произведе-

нием крутящего момента и угловой скорости вала, развиваемых гидромото-
ром при номинальном расходе и номинальном перепаде давлений на нем: 

 
мммм η pQP ∆⋅⋅= ,                                       (2.11) 
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где Pм – эффективная номинальная мощность гидромотора, Вт;  – КПД 
гидромотора; ∆p

мη
м – номинальный перепад давлений на входе и выходе гид-

ромотора, Па. 
К основным параметрам гидроцилиндров относятся номинальное давле-

ние, внутренний диаметр гильзы, диаметр штока и ход поршня. К вспомога-
тельным параметрам относят усилие на рабочем органе, скорость его пере-
мещения, требуемый поток рабочей жидкости. 

Усилие, развиваемое на рабочем органе гидроцилиндра одностороннего 
действия с одной рабочей камерой, определится по следующей зависимости: 

 
п.ргм.цη SpF ⋅⋅= ,                                          (2.12) 

 
где F – усилие, развиваемое гидроцилиндром на рабочем органе, Н;  – 
гидромеханический КПД гидроцилиндра; p – давление рабочей жидкости в 
рабочей камере гидроцилиндра, Па; S

гм.цη

п.р – площадь проекции рабочей поверх-
ности поршня в рабочей камере на плоскость перпендикулярную его движе-
нию, м2. В том случае, когда в одном направлении одновременно действуют 
несколько рабочих камер гидроцилиндра, усилие на рабочем органе получа-
ют суммированием усилий развиваемых соответствующими камерами: 
 

nFFFF +++= .....21 ,                                       (2.13) 
 

где F1, F2, …, Fn – усилия развиваемые поршнями в рабочих камерах, одно-
временно действующими в одном направлении, Н; 1, 2, …, n – номера камер 
гидроцилиндра, одновременно действующих в одном направлении. 

Если гидроцилиндр двухстороннего действия, то при  определении уси-
лия на рабочем органе учитывают сопротивление движению, возникающее 
вследствие избыточного давления в сливных камерах гидроцилиндра: 

 
п.ссгм.цс η SpF ⋅⋅= ,                                        (2.14) 

 
где Fc – сила сопротивления от давления в сливной камере, Н; pc – давление 
рабочей жидкости в сливной камере гидроцилиндра, Па; Sп.с – площадь про-
екции рабочей поверхности поршня в сливной камере на плоскость перпен-
дикулярную его движению, м2. В том случае, когда сливными камерами од-
новременно являются несколько камер гидроцилиндра, силу сопротивления 
движению рабочего органа получают суммированием их сил сопротивления: 
 

nFFFF .cc.2c.1c ..... +++= ,                                     (2.15) 
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где Fс.1, Fс.2, …, Fс.n – силы сопротивления от избыточного давления в слив-
ных камерах, Н; 1, 2,…, n – номера камер гидроцилиндра, одновременно яв-
ляющихся сливными, шт. 

Таким образом, получим 
 

cп FFF −= ,                                            (2.16) 
  

где Fп – полезное усилие на рабочем органе гидроцилиндра двустороннего 
действия, Н. 

Скорость перемещения поршня: 
 

п.р

об.ц
п

η
S

Q
v

⋅
= ,                                              (2.17) 

  
где vп – скорость перемещения поршня, м/c; об.цη  - объемный КПД гидроци-
линдра; Q – поток жидкости, подаваемый в рабочую полость гидроцилиндра, 
м3/с. 

Если поток жидкости подают в несколько рабочих камер, действующих в 
одном направлении, поршни которых имеют жесткую связь между собой, то 
скорость определиться следующим образом: 

 

nSSS
Q

v
п.р.п.р.2п.р.1

об.ц
п ...

η
+++

⋅
= ,                             (2.18) 

 
Sп.с.1, Sп.с.2, …, Sп.с.n – площади проекций рабочих поверхностей поршней ра-
бочих камер, действующих одновременно в одном направлении, на плос-
кость перпендикулярную направлению движения поршней, м2. 

Площадь проекции поверхности поршня в рабочей камере на плоскость 
перпендикулярную направлению его движения называют рабочей площадью 
поршня. 

В некоторых случаях поток рабочей жидкости направляют одновременно 
в камеры, действующие в противоположные направления. Обычно такой ме-
тод включения применяют, когда суммарная рабочая площадь камер, дейст-
вующих в одном направлении, больше суммарной рабочей площади камер, 
действующих в другом направлении. Вследствие разности рабочих площадей 
поршней, на которые действует давление, возникает сила, под действием ко-
торой поршни перемещаются в таком направлении, что объем рабочих камер 
с большей суммарной рабочей площадью увеличивается. Данный метод 
включения называют дифференциальным. Скорость рабочего органа гидро-
цилиндра при дифференциальном включении находится по формуле: 
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где  – суммарная рабочая площадь поршней в рабочих камерах, мп.рSΣ 2; п.cSΣ  
– суммарная рабочая площадь поршней в сливных камерах, м2. Если рабочая 
площадь поршней в сливных камерах составляет половину рабочей площади 
поршней в рабочих камерах, то при движении рабочего органа в обратном 
направлении величина его скорости будет равна величине скорости при 
дифференциальном включении.  

 
 

Контрольные вопросы к главе 
 

1. Какие параметры указывают в технической характеристике объемных 
насосов? 

2. Какие параметры указывают в технической характеристике объемных 
гидромоторов? 

3. Что такое номинальная величина параметра? 
4. Что такое рабочий объем гидромашины? 
5. Как определяют идеальную подачу вращательного насоса? 
6. Что такое давление насоса? 
7. Что такое мощность насоса? 
8. Что такое полезная мощность насоса? 
9. Как определяют КПД насоса? 
10. Что такое коэффициент подачи насоса? 
11. Как определяют объемный КПД насоса? 
12. Как определяют гидромеханический КПД насоса? 
13. Как определяют эффективную мощность гидромотора ? 
14. Как определяют частоту вращения вала нерегулируемого гидромото-

ра? 
15. Как рассчитатывают номинальный крутящий момент гидромотора? 
16. Как определяют усилие, развиваемое на рабочем органе гидроцилин-

дра одностороннего действия с одной рабочей камерой ? 
17. Как определить скорость перемещения поршня гироцилиндра при 

подаче жидкости в одну камеру? 
18. Как определить скорость перемещения поршня гироцилиндра при 

подаче жидкости в несколько рабочих камер, действующих в одном направ-
лении? 

19. Как определить скорость перемещения поршня гидроцилиндра при 
дифференциальном включении? 
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В курсовом проекте по дисциплине “Объемные гидромашины и гидро-
передачи ” выполняется расчет и конструирование насосов как одного из са-
мых распространенных видов гидромашин.  

Расчет насоса состоит из нескольких этапов. На первом этапе определя-
ют геометрические размеры качающего узла, исходя из исходных данных и 
принятых соотношений. На втором этапе производят прочностные расчеты 
деталей насоса, различных соединений, выбор подшипников. Целью третьего 
этапа является получение теоретической характеристики насоса, для чего 
производят расчеты потерь мощности вследствие объемных потерь рабочей 
жидкости, гидравлического и механического трения. По результатам расчета 
выполняется сборочный чертеж насоса на листе формата А1, и характеристи-
ка насоса на листе формата А2. 

 Исходными данными при расчете насосов являются: тип насоса, номи-
нальное давление на выходе pном , подача Q и частота вращения приводного 
вала nном. Диапазоны параметров современных серийно-выпускаемых насо-
сов различных типов приведены в таблице 1.  

Для дальнейшего расчета необходимо выбрать приблизительные значе-
ния объемного и КПД насоса (ηоб.н  и ηн) по таблице 1. Следует иметь в виду, 
что для пластинчатых насосов минимальные значения КПД согласно ГОСТ 
13823–78 связаны с величиной рабочего объема. 

Далее, используя приведенные выше формулы 2.1, 2.4 и 2.6, определяют 
идеальную подачу, рабочий объем и мощность насоса. Стандартизованные 
параметры гидромашин должны выбираться из соответствующих рядов чи-
сел данных в приложении. Расчет деталей насоса производят в соответствии 
с его типом. 

4. Расчет аксиально-поршневых гидромашин 
Таблица 1

Наименование 
параметра 

Аксиально-
поршневые 

Радиально-
поршневые 

Шестеренные Пластинчатые

Давление, МПа до 40 до 20 до 20 До 20 
Частота враще-
ния, мин-1

От 960 до 
5000 

от 300 до 
1500 

от 480 до 
3000  

от 600 до 
1920 

Объемный КПД от 0,93 до 
0,99 

От 0,9 до 
0,95 

От 0,9 до 
0,95 

От 0,7 до 
0,95 

Гидромеханиче-
ский КПД 

от 0,9 до 
0,96 

от 0,8 до 0,9 От 0,8 до 
0,95 

От 0,93 до 
0,99 

КПД от 0,85 до 
0,94 

От 0,7 до 
0,85 

от 0,8 до 0,89 От 0,5 до 0,9 

Удельная масса, 
кг/кВт 

от 0,41 до 
4,2 

от 12 до 20 от 0,2 до 13,6 От 0,14 до 
6,8 

3. Определение основных параметров объемных гидромашин 
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Аксиально-поршневые роторные гидромашины, как указано выше, бы-
вают с наклонным диском, наклонным блоком и с профильным диском. В ак-
сиально-поршневой гидромашине с наклонным блоком (рис. 4) оси ведущего 
звена и ротора пересекаются. В аксиально-поршневой гидромашине с на-
клонным диском (рис. 5, а) ведущее звено и ротор расположены на одной 
оси. 

В аксиально-поршневых гидромашинах с профильным диском (рис. 5, б) 
ведущий вал 4 и блок цилиндров 2 находятся на одной оси, а плунжеры 1 
взаимодействуют с диском 3, имеющим поверхность переменной кривизны.  

Гидромашины с наклонным диском и с наклонным блоком могут быть 
только однократного действия. Гидромашины с профильным диском могут 
быть одно-, двух- и многократного действия. 

Первые две группы гидромашин по методу синхронизации ведущего ва-
ла и блока подразделяются на машины с карданом, бескарданные и машины с 
зубчатой передачей.  

Рассмотрим принцип действия аксиально-поршневой гидромашины на 
примере аксиально-поршневого насоса с наклонным блоком (рис. 4). 

Поршни 1 расположены в блоке цилиндров 2 и шарнирно соединены ша-
тунами 3 с фланцем вала 4. Вал 4 установлен на подшипниках 6 в корпусе 9. 
Для распределения рабочей жидкости в неподвижном торцовом распредели-
тельном диске 5 выполнены два дугообразных окна. Окна сообщаются с ра-
бочими камерами посредством отверстий выполненных в блоке цилиндров и 
идущих от его торцовой поверхности, обращенной к распределительному 
диску, к рабочим камерам. Вал приводится во вращение, при этом блок ци-
линдров синхронно поворачивается вместе с валом за счет карданного вала 8. 
Поршень 1 совершает вращательное движение относительно оси блока 2 и 
возвратно-поступательное движение в цилиндре вследствие наклона блока 
цилиндров относительно вала. При этом объем рабочей камеры периодиче-
ски изменяется. Распределительный диск 5 установлен в крышке 7 таким об-
разом, что в период увеличения объема рабочей камеры отверстие, идущее из 
нее к торцовой поверхности блока, сообщается с дугообразным окном, со-
единенным с входом насоса, а в период уменьшения объема рабочей камеры 
сообщается с другим дугообразным окном, соединенным с выходом насоса. 
Так осуществляется всасывание на входе и вытеснение рабочей жидкости на 
выход насоса. Осевую нагрузку, возникающую от давления жидкости в рабо-
чих камерах, действующую на блок цилиндров воспринимает распредели-
тельный диск 5. Осевую нагрузку от действия давления на поршни штоки пе-
редают на приводной вал, подшипниками 6 которого она воспринимается. 
Так как наклон блока, как правило, не превышает 300, осевые нагрузки, ис-
пытываемые подшипниками, весьма значительны.  
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Рабочий объем аксиально-поршневой гидромашины определяется по 
следующей зависимости: 

 
)(tgРп0 γ⋅⋅⋅= DzSV ,                                           (4.1) 

 
где V0 – рабочий объем, см3; Sп – площадь поршня (плунжера), см2; z – коли-
чество поршней; DР – диаметр окружности блока, на котором расположены 
оси цилиндров, см; γ – угол наклона блока (диска). 

В гидромашинах с наклонным блоком для синхронизации вращения ве-
дущего вала и блока цилиндров, а также для преодоления сил трения и инер-
ции блока цилиндров, могут применяться карданные валы, шатунное ведение 
или зубчатая передача. 

Карданы в гидромашинах с наклонным блоком служат только для пре-
одоления сил трения блока о торцовый распределитель и синхронизации 
вращения ведущего вала и блока, но не передают основного момента, поэто-
му их называют несиловыми. В гидромашинах с наклонным диском кроме 
перечисленных функций кардан передает основной момент, поэтому его на-
зывают силовым карданом. Карданный вал может быть с одним либо с двумя 
шарнирами. Карданные валы с одним шарниром нашли большее применение 
в поршневых машинах с наклонным диском, так как у них вал и ротор нахо-
дится на одной оси то для передачи момента и синхронизации вращения ро-
тора и обоймы с шарнирно заделанными в ней шатунами достаточно одного 
шарнира. В гидромашинах с наклонным блоком применяются карданы с од-
ним или обычно с двумя шарнирами. Карданы с одним шарниром не обеспе-
чивают полной синхронизации связанных ими элементов, поэтому их еще 
называют асинхронными. Карданы с двумя шарнирами, при определенных 
условиях, обеспечивают синхронное вращение связанных ими элементов.  

Однако даже в случае применения кардана с одним шарниром асин-
хронность вращения блока практически не влияет на кинематику поршней. 

Если шатуны гидромашины шарнирно заделаны во фланец приводного 
вала или в обойму, то рабочий объем можно найти через диаметр заделки 
шатунов: 

 
)sin(Зп0 γ⋅⋅⋅= DzSV                                        (4.2) 

 
где DЗ – диаметр заделки шарниров шатунов во фланец приводного вала или 
в обойму. 

В гидромашинах с наклонным диском в бескарданном (рис. 5, а) испол-
нении основной момент и вращение передается посредством взаимодействия 
плунжеров с наклонным диском и поверхностью цилиндров. Взаимодействие 
плунжера с наклонным диском осуществляется либо через точечный контакт  
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сферического торца плунжера либо при помощи кольцевой гидростатической 
опоры плунжера. 

В бескарданных гидромашинах с наклонным блоком синхронизация 
вращения ротора и ведущего вала осуществляется обычно при помощи ша-
тунного ведения. Сущность шатунного ведения заключается в следующем. 
При повороте ведущего вала шатуны входят в контакт с коническими по-
верхностями удлиненных юбок поршней и таким образом обеспечивают 
вращение блока. 

Для распределения жидкости в аксиально-поршневых гидромашинах 
применяют обычно торцовые, реже цапфенные распределители. Размеры 
торцового распределителя должны обеспечить оптимальное отношение при-
жимающих и отжимающих сил, при котором обеспечиваются малые утечки, 
жидкостное трение в паре блок – распределитель и устойчивость блока ци-
линдров. 

При значительных частотах вращения блока цилиндров на его равнове-
сие начинают оказывать значительное влияние центробежные силы от порш-
ней и шатунов. Так как, поршни находятся на разной высоте относительно 
основания блока цилиндров, то центробежные силы от их масс, действующие  
на стенки цилиндров, не уравновешиваются, следствием чего является мо-
мент, стремящийся оторвать блок от распределителя. Кроме того, при откло-
нении шатуна от оси цилиндра возникают боковые составляющие от силы 
давления, момент от которых также способствует отрыву блока от распреде-
лителя. В регулируемых гидромашинах с наклонным диском на устойчивость 
блока цилиндров влияет гироскопический момент, возникающий при изме-
нении угла наклона блока относительно оси вала. 

Расчет геометрических параметров качающего узла насоса производят в 
следующей последовательности. 

Принимается угол наклона блока (упорного диска): для насосов γ от 20 
до 30˚, для гидромоторов γ до 45˚. У гидромоторов из-за влияния самотор-
можения минимальный угол наклона должен быть не менее 10˚, в таком слу-
чае обеспечивается пуск под нагрузкой. При увеличении угла наклона увели-
чивается рабочий ход поршней, вследствие чего можно уменьшить их диа-
метр и массу. Также при этом снижается нагрузка на подшипниковый узел, 
но ухудшаются условия работы карданных шарниров. При больших углах 
наклона необходимо исключить возможность касания стенки цилиндра ша-
туном, что можно проверить геометрическим построением либо трехмерным 
моделированием. 

Выбирается сколько цилиндров будет у качающего узла. При неболь-
шом или четном количестве цилиндров увеличивается неравномерность по-
дачи, но уменьшаются трудоемкость изготовления качающего узла. У боль-
шинства аксиально-поршневых машин количество цилиндров имеет нечет-
ное значение и составляет 7 или 9. Но насосы больших рабочих объемов мо-
гут иметь и большее количество цилиндров (до 15). 
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Для дальнейшего расчета предварительно принимается следующее со-
отношение размеров качающего узла: 

 
zdD ⋅⋅= 4,0р ,                                               (4.3) 

 
где Dр – диаметр разноски цилиндров в блоке, мм; d – диаметр поршня, мм. 
Диаметр разноски поршней – диаметр окружности блока цилиндров, на ко-
тором расположены оси цилиндров. В таком случае диаметр поршней насоса 
определится по следующей зависимости: 
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Vd ,                                           (4.4) 

 
где d – диаметр поршня, мм; V0 – рабочий объем гидромашины, см3.  

Полученное по (4.4) значение диаметра поршня округляют в меньшую 
сторону до ближайшего стандартного значения в соответствии с ГОСТ 6636–
60, что позволяет сконструировать более прочный и жесткий блок.  

Основной ряд диаметров поршней содержит следующие значения (мм): 
4; 4,2; 4,5; 4,8; 5; 5,3; 5,6; 6; 6,3; 6,7; 7,1; 7,5; 8; 8,5; 9; 9,5; 10; 11; 12; 13; 14; 
15; 16; 17; 18; 19; 20; 21; 22; 24; 25; 26; 28; 30; 32; 34; 36; 38; 40; 42; 45; 48; 50; 
53; 56; 60; 63; 67. 

Посадка поршня в цилиндре выбирается таким образом, чтобы между 
ними обеспечивался гарантированный зазор от 0,015 до 0,035 мм. 

Поршни и плунжеры работающие по стальным поверхностям изготавли-
вают из бронз АЖ-9-4, ОСН10-2-3, СУН2. Поршни и плунжеры работающие 
по не стальным поверхностям изготавливают из сталей ШХ15, 38ХМЮА, 
12ХН3А, Х12Ф1, ХВ5. 

После определения стандартного значения диаметра поршня рассчиты-
вают размеры блока цилиндров (рис. 6). 

Диаметр разноски цилиндров: 
 

)γ(tg
104
2

0
3

p ⋅⋅⋅π
⋅⋅

=
zd

VD ,                                         (4.5) 

 
где Dр – диаметр разноски цилиндров в блоке, мм; V0 – рабочий объем гид-
ромашины, см3; d – диаметр поршня, мм. Во избежание чрезмерного откло-
нения величины рабочего объема значение диаметра разноски полученное по 
(4.5) округляют только до десятых долей миллиметра. 

Наружный диаметр блока цилиндров: 
 

dDD ⋅+= 6,1pн ,                                           (4.6) 
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где Dн – наружный диаметр блока цилиндров, мм. 
Диаметр внутренней расточки блока цилиндров под шарнир либо вал, пред-
варительно определяют по следующему выражению, мм: 
 

dDD ⋅−= )4,1...2,1(pвн .                                      (4.7) 
 

Для гидромашин с наклонным блоком рассчитывается диаметр заделки 
– диаметр окружности фланца приводного вала, на котором расположены 
шарниры шатунов: 

 

)γsin(
104

2
0

3

З ⋅⋅⋅π
⋅⋅

=
zd

VD ,                                            (4.8) 

 
где Dр – диаметр разноски цилиндров в блоке, мм; V0 – рабочий объем гид-
ромашины, см3; d – диаметр поршня, мм. 

Для гидромашин с наклонным упорным диском рассчитываются основ-
ные параметры упорного: 

 
рд )4,12,1( DD ⋅= K ,                                           (4.9) 

 
рд )06,004,0( Db ⋅≥ K ,                                        (4.10) 

 
где Dд – наружный диаметр упорного диска, мм; bд – минимальная толщина 
упорного диска, мм. 

Рассчитав основные размеры блока цилиндров, аналитически или гра-
фически определяют b – наименьшую толщину стенки цилиндра, и произво-
дят расчет на прочность и жесткость. Прочностной расчет сводится к расчету 
напряжения блока и выполнению следующего неравенства: 

 

допp2

2

σ
1
1σ ≤⋅

−
+

= p
A
A ,                                     (4.11) 

 
где σ – напряжение блока цилиндров, Па; σдоп – допускаемое напряжение ма-
териала блока цилиндров, Па; pp – расчетное давление, Па; А – конструктив-
ный коэффициент: 
 

d
bdA ⋅+

=
2 .                                                (4.12) 
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Рис. 6. Блок цилиндров 
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Расчетное давление в рабочей камере зависит от многих факторов, поэтому 
на стадии проектирования задаются коэффициентом перегрузки по давлению 
kп=1,2…1,6, по которому и определяют величину искомого давления: 
 

номпp pkp ⋅= .                                               (4.13)  
 

Допускаемое напряжение для блоков из бронз СУН–7–2 и ОСН–2–3 прини-
мают равным 60·106 Па, а для блоков из сталей марок Х12Ф1 или 20Х допус-
каемое напряжение принимают равным 150·106 Па. 

Расчет блока на жесткость заключается в определении величины ради-
альной деформации стенок цилиндра, под действием давления, и сравнении 
ее с допустимыми значениями: 

 

допном2

2

δµ
1
1δ ≤⋅⎟⎟

⎠

⎞
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⎝

⎛
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−
+

⋅= p
А
А

E
d ,                              (4.14) 

 
где δ – радиальная деформация цилиндра, мм; d – диаметр поршня, мм; E – 
модуль упругости материала блока, Па; µ – коэффициент Пуассона, δдоп – до-
пускаемая радиальная деформация цилиндра, мм. Для блоков изготовленных 
из бронз допускаемую деформацию δдоп принимают равной 6…7 мкм, для 
стальных блоков 7…8 мкм, коэффициент Пуассона µ соответственно 0,3…0,4 
и 0,28, а модуль упругости Eбр =(1,1…0,9)·105 и Eст = (2,1…2,0) ·105 МПа. 

В том случае если расчетные напряжения меньше допускаемых на 
20…25%, и условие жесткости выполняется, целесообразно уменьшить раз-
мер b, увеличив угол наклона γ или диаметр поршня d, и провести повторный 
расчет для получения более компактной конструкции блока. 

Далее предварительно рассчитывают размеры блока, определяющие его 
высоту. Длина цилиндра: 

 
цЗц δ++= LsL ,                                           (4.15) 

 
где Lц – длина цилиндра, мм; s – ход поршня, мм; LЗ – длина заделки поршня, 
мм; δц = 0,2…0,1 мм – запас. Длина заделки поршня зависит от типа машины: 
у машин с силовым или несиловым карданом LЗ = (1,2…1,6)·d, для остальных 
LЗ = (1,6…2,1)·d. Толщина дна цилиндра bдн должна быть не менее 2·b. Под-
нутрение bп=(0,3…0,5)·d. 

Высота блока цилиндров: 
 

днц bLH += .                                              (4.16) 
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Для изготовления блоков цилиндров применяют стали 12ХН3А, Х12Ф1, 
20Х или бронзы СУН–7–2, ОСН–2–3, ОФ-10-1, ОСН10-2-3, ОСН-11-4-3. 
Блоки малых насосов, с бронзовыми рабочими поверхностями, могут цели-
ком изготавливаться из бронз, больших насосов – из сталей, с последующей 
запрессовкой или наплавкой бронзовых гильз. 

После определения размеров блока цилиндров необходимо рассчитать 
поршневую группу гидромашины. У гидромашин с наклонным упорным 
диском в качестве рабочих органов, чаще всего, используются плунжеры в 
различном исполнении (рис. 7.). Для плунжеров со сферической опорной го-
ловкой (рис. 7, а, б) необходимо произвести расчет головки на контактную 
прочность: 

 

доп3
2
г

p
2

σ6,0σ ≤
⋅⋅⋅π

⋅=
r

Epd
,                                  (4.17) 

 
где σ – контактное напряжение, Па; d – диаметр поршня, мм; rг – радиус сфе-
рической головки, мм; σдоп – допускаемое контактное напряжение принима-
ется равным 2·109 Па. 

Для плунжеров со сферическим смазываемым рабочей жидкостью под 
давлением шарниром (рис 7, в, г) рассчитывают напряжение сжатия сфериче-
ской головки в шарнире, Па: 

 

2
ги

p
2

σ
dk
pd

⋅

⋅
= ,                                                (4.18) 

 
где kи – коэффициент использования площади сферической головки; dг – 
диаметр сферической головки, мм. При выполнении шарнира по рис 7, в ко-
эффициент использования принимается из  следующего интервала kи= 
0,4…0,7; при выполнении шарнира по рис. 7, г принимают kи=1. Определен-
ное напряжение сжатия должно быть меньше допустимых напряжений сжа-
тия материалов шарнира: для сталей σдоп=(90…100)·106 Па, для бронз 
σдоп=(40…60)·106 Па. 

Если плунжер взаимодействует с наклонным диском посредством гид-
ростатической опоры (рис. 7, г) то необходимо определить основные размеры 
её рабочей части.  

Схема гидростатической опоры представлена на рис. 8. При работе гид-
ромашины жидкость из рабочей камеры по каналу 2 в плунжере подается в 
полость шаровой заделки. За счет фасок на выходе канала 2 в плунжере и 
входе канала 3 жидкость подается в канал 3 даже при отклонении осей плун-
жера и опоры 1 на угол больший чем γ. Далее жидкость поступает в камеру 4 
подошвы опоры. Герметизация камеры обеспечивается при помощи уплот-
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 Рис. 7. Схемы плунжеров гидромашин с наклонным диском 
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rг 

rг 
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нительного пояска 5. Давление, действующее в полости камеры 4 и в зазоре 
между уплотнительным пояском 5 и упорным диском 8, обуславливает силы 
стремящиеся оторвать опору 1 от диска 8. Площадь подошвы опоры, на ко-
торую действует давление, ограничена дренажной канавкой 7. Таким обра-
зом, от размеров камеры 4 и уплотнительного пояска 5 зависит величина си-
лы отжима опоры 1 от упорного диска 8 и соответственно характер трения 
данных деталей. 



 37

Значительное преобладание прижимающей силы приводит к выдавлива-
нию масла из зазора между опорой и диском, что приводит к граничному ре-
жиму трения и износу их рабочих поверхностей. Преобладание отжимающей 
силы приводит к чрезмерному раскрытию зазора между опорой и диском, 
что, в свою очередь, приводит к чрезмерным утечкам жидкости через него и 
соответственно ведет к уменьшению объемного КПД. 

Для обеспечения жидкостного режима трения и исключения отрыва не-
обходимо выполнение условия равенства сил действующих на опору: 

 
( )

( )аб

2
ба

2
б

2

ln2
1

4
)cos(

4 dd
dddpdp

⋅
−

⋅
⋅π

=γ
⋅π ,                          (4.19) 

 
где d – диаметр поршня, м; dа – диаметр камеры или внутренний диаметр уп-
лотняющего пояска, м; dб – внешний диаметр уплотняющего пояска, м. 

Для компенсации сил инерции плунжеров у гидростатической опоры во-
круг дренажной канавки 7 предусматривают развитые опорные поверхности 
6, представляющие собой гидродинамические подшипники.  

В аксиально-поршневых машинах с наклонным блоком получили рас-
пространение поршневые группы представленные на рис. 9. Наиболее на-
груженными деталями в данных группах являются шатуны. На них действу-
ют сила от давления и изгибающий момент от сил трения в шарнирах.  

Основные размеры поршневой группы определяют исходя из следую-
щих соотношений: 
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Рис. 8. Схема гидростатической опоры 
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( )dd 5,03,0ш K= ,                                           (4.20) 
 

( )dD 6,05,0ш1 K= ,                                            (4.21) 
 

( )dD 06,10,1ш2 K= ,                                           (4.22) 
 

( ) мм6,106,005,0см ≥= dd K ,                                     (4.23) 
 

( )DL 9,08,0ш K= ,                                             (4.24) 
 

где dш – диаметр шатуна, мм; Dш1 – диаметр головки шатуна в поршне, 
мм; Dш2 – диаметр головки шатуна в ведущем диске, мм; dсм – диаметр осево-
го отверстия в шатуне, для смазки под давлением шарнира шатуна в ведущем 
диске, мм; Lш – предварительная длина шатуна между центрами головок ша-
туна, мм; d – диаметр поршня, мм. При графическом проектировании пред-
варительное расстояние уточняют, непосредственно по чертежу. 

 Длину поршня по вариантам рис. 9, а, б выбирают из следующего соот-
ношения: 

 
( )dL 5,12,1п K= ,                                             (4.25) 

 
по варианту рис. 9 в: 
 

( )dL 45.2п K= .                                            (4.26) 
 

Головку шатуна меньшего диаметра проверяют по напряжению сжатия 
согласно формуле 4.16, принимая kи=1. 

Шатуны испытывают разнообразные виды напряжений. Сжимающие 
напряжения в шатуне вызываются силами давления на поршень. Изгибаю-
щие напряжения обусловлены трением в шарнирах. 

Кроме того, действуют силы инерции, которые возрастают пропорцио-
нально квадрату угловой скорости приводного вала. 

Однако при угловых скоростях, на которых эксплуатируют аксиально-
поршневые гидромашины, силы инерции, действующие на поршневую груп-
пу, на несколько порядков меньше сил давления и трения. Поэтому в прочно-
стных расчетах силы инерции не учитываются. 

Напряжение сжатия шатуна от силы давления определяют по формуле: 
 

( ) p2
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сж P
dd
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=σ .                                         (4.27) 
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Рис. 9. Схемы поршневых групп гидромашин с на-
клонным блоком 

Напряжение изгиба: 
 

min

и
иσ W

M
= ,                                                (4.28) 

 
где Mи – момент трения в шарнире или изгибающий момент, Н·м; Wmin – мо-
мент сопротивления сечения шатуна для наиболее слабого места, м3. 

Момент трения в шарнире шатуна: 
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p1Ш

2

три 4
5,0 PDdkM ⋅

⋅π
⋅= ,                                 (4.29) 

 
где kтр =(0,05…0,06) – коэффициент трения в шарнире при смазке под давле-
нием; d – диаметр поршня, м; DШ1 – диаметр головки шатуна в поршне, м. 

Момент сопротивления сечения шатуна для наиболее слабого места, м3: 
 

⎟⎟
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4
см

4
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min 32 d
ddW ,                                       (4.30) 

 
где dmin – минимальный диаметр штока, м; dсм – диаметр смазочного отвер-
стия, м. 

Проведя расчеты напряжений сжатия и изгиба, определяют суммарное 
напряжение: 

 
исж σσσ += .                                         (4.31) 

 
Условие прочности для циклически изменяющегося суммарного напря-

жения: 
 

з

1
σ
σψσ
k

−≤ ,                                           (4.32) 

 
где ψσ – коэффициент формы; σ–1 – предел усталостной прочности при про-
дольном сжатии и циклическом нагружении, kз – коэффициент запаса проч-
ности. Для стальных шатунов σ–1 = 400 МПа, а коэффициент запаса прочно-
сти kз = 1,8. 

Чтобы определить значение коэффициента формы рассчитывают коэф-
фициент гибкости: 

 

ш

ш

i
L

=λ ,                                              (4.33) 

 
где iш – радиус инерции минимального сечения шатуна: 
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Чтобы определить значение коэффициента формы ψσ в зависимости от λ ис-
пользуется таблица 2. 

 Таблица 2 

 

λ 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90
ψσ 1 0,97 0,95 0,91 0,87 0,83 0,79 0,72 0,65 0,55
λ 100 110 120 130 140 150 160 170 180 190
ψσ 0,43 0,35 0,30 0,26 0,23 0,21 0,19 0,17 0,15 0,14

Для штоков выполненных из сталей марок 20Х, 12ХНЗА или 12Х2Н4 
определенные по формулам (4.24) и (4.25) напряжения сжатия и изгиба не 
должны превышать 150…180 МПа. 

Так как, шатуны имеют длину во много раз превышающую их диаметр и 
при этом подвергаются осевому сжатию, их необходимо проверить на про-
дольную устойчивость. Для этого по формуле Эйлера определяют критиче-
скую силу: 

 

ш

ш
2

кр L
IEF ⋅⋅π

= ,      3                                       (4.35) 

 
где Iш – осевой момент инерции шатуна, м4: 
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I
4
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ш
dd −π

= .                                          (4.36) 

 
Шток устойчив когда соблюдается следующее условие: 
 

уp

2

кр 4
kPdF ⋅

⋅π
≥ ,                                        (4.37) 

 
где kу – коэффициент устойчивости принимают равным 3,0. 

На рис. 10 представлен торцовый распределитель 1. Распределение осу-
ществляется при помощи дугообразных окон 2 и 3. Чтобы обеспечить нор-
мальную работу торцового распределителя рассчитывают ширину его уплот-
няющих поясков: внешнего 4 и внутреннего 5. От размеров уплотняющих 
поясков зависят режим трения блока об распределитель и величина утечек в 
зазоре между ними. Для увеличения площади контакта на распределителе 
выполняют дополнительный опорный поясок 6, отделенный от внешнего уп-
лотняющего пояска дренажной канавкой 7. 

Одним из основных размеров распределителя является диаметр разме-
щения окон – Dро. Наиболее распространены гидромашины у которых диа-
метр размещения окон равен диаметру разноски цилиндров в блоке: Dро=Dр. 
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Рис. 10. Торцовый распределитель 
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Но некоторых случаях, для улучшения всасывающей способности насо-
сов, выполняют распределители с Dро<Dр, при этом за счет центробежных 
сил улучшается наполнение рабочих камер. 

Предварительные размеры распределителя определяют по следующим 
соотношениям: 

 
( )da 5,04,0ок K= ,                                         (4.38) 

 

2
окa

=ρ ,                                                 (4.39) 

 
где aок – ширина распределительных окон, ρ – радиус скругления окон. 

Схема окна в донышке цилиндра представлена на рис. 11. Длина окна: 
 

( )dl 2,19,0ок K= .                                           (4.40) 
  

Угол кольцевой части  окна в до-
нышке цилиндра определяется так: 

Рис. 11. Окно в донышке  
цилиндра 
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,         (4.41) ∆ψ2ψ2ψ ⋅−⋅=o

 
где ψ – угол, в который вписывается 
половина окна, рад; ∆ψ – угол, в кото-
рый вписывается скругление окна, 
рад. Данные углы можно найти из со-
отношений соответствующих тре-
угольников следующим образом: 
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Зная, приведенные выше, пара-

метры окна можно найти его площадь: 
 

2
окроок ψ

2
1

ρ⋅π+⋅⋅= оaDS .                                  (4.44) 
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По полученной величине площади окна определяют максимальную ско-
рость движения жидкости через окно, которая для самовсасывающих насосов 
не должна превышать 3 м/c, а для насосов с подпиткой – 8 м/c. Если макси-
мальная скорость окажется выше допустимой величины, необходимо увели-
чить площадь окна. Для этого увеличивают ширину окна, либо его длину или 
увеличивают оба размера. 

Размеры уплотняющих поясков торцового распределителя рассчитывают 
по следующим соотношениям: 

 
da ⋅= 125,01 ,                                                  (4.45) 

 
( )da 0,10,0942 K= ,                                           (4.46) 

 
a1, a2– ширина внешнего и внутреннего уплотняющих поясков, мм. 

В машинах двустороннего вращения перемычку выполняют симметрич-
ной: 

( ) ок321 1,105,1 lsss K=== ,                                (4.47) 
 

В распределителях с симметричным расположением окон для безудар-
ного сообщения рабочей камеры и распределительного окна, при переходе из 
зоны нагнетания в зону всасывания и наоборот, на распределителе выполня-
ют дроссельные канавки (рис. 10, поз. 7). Протяженность канавок определя-
ется центральным углом ψ3=8…10º, а их максимальная ширина принимается 
от 1 до 2 мм. В таком случае углы перекрытия одинаковы: 

 
ψ1=ψ2=ψ3+ (0,5…1º).                                   (4.48) 

 
В машинах одностороннего вращения также применяются распредели-

тели со смещением фаз распределения. Смещение в распределителе фазы на-
гнетания в сторону запаздывания на угол ψ1 позволяет поднять в запертой 
рабочей камере давление с p1 до p2. Что позволяет исключить кавитационные 
явления, гидроудар и обратный ток жидкости при сообщении рабочей каме-
ры с выходом насоса. Данный угол определяют по следующей зависимости: 
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где ψ1 –  угол смещения фазы нагнетания, рад; Vmax – максимальный объем 
рабочей камеры, м3; Eж – модуль упругости рабочей жидкости, МПа; Sп – 
площадь поршня, м; Dр – диаметр разноски цилиндров в блоке, м; p2 и p1 – 
давление на выходе и входе насоса, МПа. 
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Смещение в распределителе фазы всасывания в сторону запаздывания 
на угол ψ2 позволяет понизить в запертой рабочей камере давление с p2 до p1, 
угол ψ2 определяют по следующей зависимости: 
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где Vmin – минимальный объем рабочей камеры, м3. Следует помнить, что при 
эксплуатации давления p2 и p1 не являются постоянными, поэтому на режи-
мах неполной нагрузки или в период разогрева рабочей жидкости, смещение 
фаз в насосе не будет являться для данных условий оптимальным. Для того 
чтобы избежать чрезмерного сжатия жидкости при переносе рабочей камеры 
из зоны всасывания в зону нагнетания, и чрезмерного растяжения жидкости 
при обратном переносе, на распределителях со смещением фаз также выпол-
няют дроссельные канавки, описанные выше. 

Давление действующее в зазоре между блоком и распределителем на 
секторе α=2·π/z создает усилие отжимающие их друг от друга: 
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где Sок – площадь окна в донышке цилиндра, м2; D1,D2, D3, D4 – диаметры 
распределителя, соответствующие позициям на рис.10. 

Сила от давления действующего на днище цилиндра прижимает блок 
цилиндров к распределителю: 
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Превышение отжимающих сил над прижимающими силами приводит к 

раскрытию стыка между блоком и распределителем, при этом утечки через 
стык значительно повышаются. Чрезмерное превышение прижимающих сил 
ведет к росту контактного давления в паре трения, выдавливанию из зазора 
смазки, и как следствие к уменьшению долговечности распределителя. 

Размеры поясков должны обеспечить оптимальное отношение сил при-
жима и отжима в следующих пределах: 
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Если уплотняющие пояски выполняют одинаковыми, то их размер мож-
но определить по следующей формуле: 

 

ρ⋅−
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dz
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a ,                                     (4.54) 

 
где a – ширина уплотняющего пояска, мм; d – диаметр поршня, мм; D – диа-
метр разноски, мм; ρ – радиус скругления окна цилиндра, мм, K – заданная 
величина отношения прижимающих сил к отжимающим. Согласно формуле 
4.51 следует принимать K=1,06…1,12. 

Скорость жидкости в каналах насосов на всасывании не должна превы-
шать 1…2 м/c. Скорость жидкости в напорных каналах насосов не должна 
превышать 2…5 м/c. 

Минимальный диаметр ведущего вала (рис. 4, поз. 4) определяется по 
крутящему моменту.   

Выбор подшипников (рис. 4, поз. 6) приводного вала, со стороны блока 
цилиндров, осуществляют по крутящему моменту, осевой и радиальной на-
грузкам.  

По результирующей силе от давления на днища 2)1( +z  цилиндров и 
необходимому усилию деформации материала прокладки определяют диа-
метр винтов крепящих крышку (рис. 4, поз. 7). 

Далее составляется расчетная схема для определения объемных и гид-
равлических потерь в одном цилиндре. В соответствии с требованиями стан-
дартов на испытания и правила приемки насосов и гидромоторов для сравни-
тельной оценки гидромашин, работающих на минеральных маслах и подоб-
ных жидкостях, при расчете теоретических характеристик следует принимать 
вязкость жидкости в интервале от 30 до 35 мм2/с. Остальные параметры жид-
кости принимают по ее марке и данной вязкости (температуре). 

Затем с учетом частоты вращения и количества цилиндров получаем ве-
личину потерь для качающего узла насоса в целом для интервала давлений 
0…1,2·pн. Так же, для интервала давлений, определяем объемные утечки че-
рез зазор в распределителе и гидравлические потери в каналах гидромашины. 
Суммируя соответствующие значения, получают полные объемные и гидрав-
лические потери в гидромашине. Затем определяем действительную подачу, 
мощность потерянную утечками и мощность потерянную на гидравлическое 
трение, по которым рассчитывают  объемный и гидравлический КПД. По ки-
нематической схеме гидромашины определяют ее механический КПД. По 
полученным данным получают характеристики насоса: зависимости мощно-
сти, действительной подачи и КПД от давления насоса.  

Рассчитанные для номинальных параметров КПД гидромашины должен 
быть не менее 85%, а коэффициент подачи KQ не менее 93%. 
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5. Расчет радиально-поршневых гидромашин 
 
 

Радиально-поршневые роторные гидромашины по сравнению с аксиаль-
но-поршневыми характеризуются громоздкостью, более высокими момента-
ми инерции и худшей герметичностью. Следствием этого является их мень-
шее применение в гидравлических приводах. В современных гидравлических 
приводах наибольшее распространение, среди радиально-поршневых гидро-
машин, получили гидромашины с цилиндрами, расположенными перпенди-
кулярно к оси вращения ротора. 

Для распределения жидкости в радиально-поршневых гидромашинах 
применяют обычно цапфенные или реже торцовые распределители. 

Радиально-поршневые роторные гидромашины бывают однократного, 
двух-, трех- и многократного действия.  

Цилиндры, оси которых симметричны между собой относительно оси 
вращения ротора, образуют ряд. Радиально-поршневые гидромашины могут 
быть одно-, двух-, трех- и многорядные. 

Рабочий объем радиально-поршневой гидромашины определяется по 
следующей зависимости: 

 
kmzhSV ⋅⋅⋅⋅= п0 ,                                           (5.1) 

 
где V0 – рабочий объем, см3; Sп – площадь поршня, см2; h – ход поршня, см; 
z– количество поршней; m – кратность гидромашины; k – рядность гидрома-
шины. 

У гидромашин однократного действия ход поршня зависит от величины 
смещения осей ротора и статора: 

 
eh 2= ,                                                   (5.2) 

 
e – эксцентриситет, см. В гидромашинах многократного действия 
 

12 RRh −= ,                                               (5.3) 
 

где R2 – радиус впадин статора, см; R1 – радиус выступов статора, см. 
Для взаимодействия поршней со статором используются сферические 

поверхности торцов поршней, гидроопоры, башмаки или ролики. 
Чтобы уменьшить трение между поршнем и статором, поверхность по-

следнего выполняют наклонной относительно оси поршня. Угол между по-
верхностью статора и осью поршня обычно составляет от 15 до 20 градусов. 
В таком случае, за счет смещения точки контакта относительно оси поршня, 
поршень при вращении ротора совершает поворотное движение относитель-
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но собственной оси. Таким образом, когда поверхность статора наклонная, 
торцовая поверхность поршня не скользит по поверхности статора, а катится 
по ней, естественно, что при качении потери на трение значительно меньше 
чем при скольжении. Возникающие, вследствие наклона опорной поверхно-
сти статора, осевые составляющие силы давления уравновешивают в гидро-
машинах с рядностью больше двух путем установки статорных колец накло-
ном в противоположные стороны. 

В гидромашинах однократного действия, стопорение статора не обяза-
тельно, так как возвратно-поступательное движение поршней обеспечивается 
смещением осей ротора и статора – эксцентриситетом. Это позволяет уста-
навливать статор на опорах качения, при этом статор называют барабаном. 
Вследствие взаимодействия с поршнями барабан совершает вращательное 
движение. При этом поршень совершает возвратно-поворотное движение, 
компенсирующее изменение расстояния между пятнами контакта поршней 
со статором, которое возникает при повороте ротора вследствие эксцентри-
ситета ротора относительно статора. 

Для обеспечения непрерывного контакта поршней со статором в ради-
ально-поршневых гидромашинах используются центробежные силы или при-
нудительное ведение поршней. 

Центробежных сил достаточно для выдвижения поршней, когда величи-
на этих сил больше сил сопротивления его выдвижения. Такой способ веде-
ния поршней называют свободным. К силам сопротивления выдвижению 
поршня можно отнести силы трения поршня в роторе, силы инерции поршня 
и иногда силы от разности давлений на торцах поршня. Одним из условий 
работоспособности радиально-поршневой гидромашины со свободным веде-
нием поршней является минимально-допустимая частота вращения, полу-
чаемая из уравнения равновесия сил действующих на поршень. Радиально-
поршневые роторные гидромашины со свободным ведением поршней наибо-
лее просты конструктивно и соответственно обладают меньше стоимостью 
среди машин данного типа. К главным недостаткам таких гидромашин мож-
но отнести ограничение по минимальной частоте вращения насосов.  

В том случае, когда рабочая частота вращения вала гидромашины мень-
ше, чем требуется для свободного ведения поршней, применяют принуди-
тельное ведение поршней. Принудительное ведение поршней может осуще-
ствляться при помощи ползунов или пружин. 

 В качестве направляющих, при ведении ползунами, как правило, ис-
пользуются пазы, выполненные на внутренних боковых поверхностях корпу-
са. А в качестве ползунов обычно применяют ролики (рис. 13, поз 4), оси ко-
торых жестко связаны со свободными концами поршней. Поверхности роли-
ков взаимодействуют с поверхностью пазов, таким образом, обеспечивается 
жесткая кинематическая связь поршней и статора, а также заданный закон 
движения поршней. К достоинствам гидромашин, данного типа, можно отне-
сти следующие: возможность работы на малых частотах вращения и неболь-



 49

шие механические потери. Их недостатками являются: сложность конструк-
ции, увеличенные габариты и большая стоимость. 

Наиболее простым в конструктивном плане является принудительное 
ведение поршней пружинами. Пружины, при данном методе ведения, уста-
навливают обычно непосредственно в рабочей камере. Упираясь одним кон-
цом в ротор, а другим в поршень, пружины прижимают последний статору, 
обеспечивая тем самым постоянный контакт между ними. Достоинством 
данного метода является его простота и малая стоимость. К недостаткам 
можно отнести увеличение механических потерь и ограничение частоты вра-
щения инерционностью пружин. 

Для расчета вводят понятие относительного хода: 
 

d
hh =o ,                                                    (5.4) 

 
где hо – относительный ход поршня; h – ход поршня, мм; d – диаметр порш-
ня, мм. Величину hо принимают от 0,65 до 1. После чего  определяется диа-
метр поршней насоса по следующей зависимости: 
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3104
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⋅⋅⋅⋅π
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= ,                                           (5.5) 

 
где d – диаметр поршня, мм; V0 – рабочий объем гидромашины, см3; z – коли-
чество поршней. Количество поршней в одном ряду принимается нечетным, 
обычно 5, 7, 9 или 11. Полученное значение диаметра поршня округляют в 
большую сторону до ближайшего стандартного значения в соответствии с 
ГОСТ 6636–60 (см. стр. 23). 

В насосах со свободным ведением поршней необходимо выполнить про-
верку безотрывного контакта поршней со статором. В период выдвижения 
поршня постоянный контакт со статором обеспечивается, когда ускорение 
поршня по силовому расчету направлено от центра и больше ускорения 
поршня, обусловленного кинематикой машины. Для этого необходимо обес-
печить определенное превосходство центробежных сил над силами трения и 
давления, что достигается при увеличении частоты вращения, или массы 
(диаметра) поршня. 

Если для контакта со статором поршни выполняются со сферическими 
головками или гидроопорами (башмаками), то необходимо произвести расче-
ты на прочность данных конструктивных элементов аналогично как для ак-
сиально-поршневых машин с наклонным диском, учитывая, при этом, углы 
приложения соответствующих сил. При применении роликов производят вы-
бор и расчет подшипников по результирующему нагружению. 
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На рис. 12 представлена радиально-поршневая машина однократного 
действия и показаны основные размеры ее качающего и цапфенного распре-
делительного узлов. На рис. 13 представлена радиально-поршневая машина 
многократного действия с торцовым распределителем. 

Для машин однократного действия (рис. 12) рассчитывают эксцентриси-
тет расположения ротора: 
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.                                           (5.6) 

 
Для машин однократного и многократного действия определяют ход поршня: 
 

kzd
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π
.                                            (5.7) 

 
Полученные значения эксцентриситета и хода поршня округляют до целых в 
миллиметрах. 

Минимально допустимое погружение поршня в ротор: 
 

( ) .25,11 dl K=                                               (5.8) 
 

Общая длина поршня, без учета размеров сферической головки, башма-
ка или роликов: 

 
∆++= 1п lhl ,                                               (5.9) 

 
где ∆ – длина непогружаемой в ротор части поршня, при максимальном по-
гружении. 

Ширину ротора определяют конструктивно, после чего ротор проверяют 
на прочность и жесткость аналогично как для аксиально-поршневых машин. 

Для определения размеров цапфы сначала определяют диаметры кана-
лов для всасывания и нагнетания. Скорость жидкости в каналах самовсасы-
вающего насосов не должна превышать 3…4 м/с, а для насосов с подпиткой 
и гидромоторов – 5…6 м/с. Количество и площадь сечений всасывающих и 
напорных каналов обычно выполняют одинаковыми. 

Диаметр одного канала определяется следующим образам: 
 

кдоп

и
0

4
zv

Qd
⋅⋅π

⋅
= ,                                          (5.10) 
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где d0 – диаметр канала в цапфе, м; – идеальная подача (расход) гидрома-
шины, м

иQ
3/с; – допустимая скорость жидкости в канале, м/с; – количе-

ство всасывающих каналов, в машинах однократного действия обычно 
, в машинах многократного действия 

допv кz

2к =z mz =к . 
Диаметр цапфы определяется следующим образом: 
 

( ) 0Ц 43 dD K= .                                            (5.11) 
 

После чего проверяют, умещаются ли цилиндры одного ряда в роторе на 
диаметре DЦ+(0,6…1)d. При этом, минимальная толщина стенки ротора ме-
жду цилиндрами должна быть не меньше толщины полученной при расчетах 
ротора на прочность и жесткость. В противном случае диаметр цапфы увели-
чивают и вновь производят проверку расположения поршней.    

Диаметр отверстия в днище цилиндра: 
 

( )dd 15,0од K= .                                           (5.12) 
 

Перекрытие перемычкой цапфы отверстия в днище цилиндра для z≤7 
принимают C=0,03·DЦ; для z=9 – C=0,036·DЦ; для z=11 – C=0,04·DЦ; при 
z=13 – C=0,046·DЦ. 

Далее для машин однократного действия производится проверка цапфы 
на прогиб. Прогиб цапфы:  

 

yIE
lF

⋅⋅
⋅

=
3

δ РЦ ,                                              (5.13) 

 
где δ – прогиб цапфы, м; FРЦ  – радиальная сила действующая на цапфу, H; l– 
длина цапфы от места крепления к корпусу до центра проточки, м; Е – мо-
дуль упругости материала цапфы, Па; Iy – осевой момент инерции по оси y; 
м4. 

Осевой момент инерции сечения цапфы по оси y: 
 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ ⋅π
+

⋅π
−

⋅π
= 2

2
0

4
0

4
Ц

464
4

64
xddD

I y ,                            (5.14) 

 
где x – смещение центра канала от оси y, м. 

Радиальная сила действующая на цапфу, в неразгруженном варианте: 
 

( )( )ЦЦЦРЦ 5,0 lblDpF −+⋅= ,                                (5.15) 
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где lЦ – ширина проточки цапфы, м; b – ширина ротора, м; p – давление гид-
ромашины, Па. Если для насоса не задано давление на входе, то в формулу 
5.15 вместо давления насоса p подставляется давление на выходе p2. 

Чтобы уменьшить силу от давления действующего на цапфу, ее разгру-
жают путем выполнения канавок. Для такой цапфы сила определяется по 
следующей формуле: 

 
( )пЦЦРЦ blDpF +⋅= ,                                       (5.16) 

 
где bп – ширина уплотняющего пояска, м. 

Цапфа рассчитана правильно если соблюдается условие: 
 

0006.0δ
≤

l
.                                              (5.17) 

 
Зазор между цапфой и ротором при DЦ<40 мм принимают равным 40 

мкм, при DЦ>40 мм – 90 мкм.  
Далее определяется диаметр ротора: 
 

( ) ∆−++= пЦр 5,03,0 ldDD K .                               (5.18) 
Если в машине применяют торцовый распределитель (рис. 13, поз 5), то 

после определения диаметров каналов по формуле 5.10 определяют осталь-
ные размеры распределителя и ротора. В машинах однократного действия 
рассчитывается внутренний диаметр статора: 

 
∆++⋅+= КЭрст 2 leDD ,                                     (5.19) 

 
где lКЭ – характерный размер контактирующего со статором элемента порш-
ня.  

В машинах многократного действия определяют радиусы выступов и 
впадин статора: 

 

∆+++= КЭ
p

1 2
lh

D
R ,                                        (5.20) 

 

∆++= КЭ
p

2 2
l

D
R  ,                                        (5.21) 

 
где R1 – радиус выступов, R2 – радиус впадин. 

Минимальный диаметр ведущего вала определяется по крутящему мо-
менту. 
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Рис. 13. Радиально-поршневой гидромотор многократного действия 

Выбор подшипников приводного вала и ротора осуществляют по кру-
тящему моменту, осевой и радиальной нагрузках.  

Далее составляется расчетная схема для определения объемных и гид-
равлических потерь в одном цилиндре. В соответствии с требованиями стан-
дартов на испытания и правила приемки насосов и гидромоторов для сравни-
тельной оценки гидромашин, работающих на минеральных маслах и подоб-
ных жидкостях, при расчете теоретических характеристик следует принимать 
вязкость жидкости в интервале от 30 до 35 мм2/с. Остальные параметры жид-
кости принимают по ее марке и данной вязкости (температуре). 

Затем с учетом частоты вращения и количества цилиндров получаем ве-
личину потерь для качающего узла насоса в целом для интервала давлений 
0…1,2·pн. Так же, для интервала давлений, определяются объемные утечки 
через зазор в распределителе и гидравлические потери в каналах гидромаши-
ны. Суммируя соответствующие значения, получают полные объемные и 
гидравлические потери в гидромашине. Затем определяем действительную 
подачу, мощность потерянную утечками и мощность потерянную на гидрав-
лическое трение, по которым рассчитывают  объемный и гидравлический 
КПД. По кинематической схеме гидромашины определяют ее механический 
КПД. По полученным данным получают характеристики насоса: зависимости 
мощности, действительной подачи и КПД от давления насоса.  
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6. Расчет шестеренных гидромашин 
 
 

Шестеренные гидромашины весьма разнообразны. В объемных гидрав-
лических приводах самоходных машин и металлорежущих станков наиболь-
шее распространение получили шестеренные насосы внешнего прямозубого 
зацепления с гидравлической компенсацией торцовых зазоров. Номинальное 
давление таких насосов по большей части составляет от 14 до 21 МПа, насо-
сы на давления выше 21 МПа имеют очень ограниченное распространение. 

От насосов других типов шестеренные гидромашины положительно от-
личают низкая стоимость, простота конструкции, малые габариты и удельная 
металлоемкость, меньшая чувствительность к загрязнению рабочей жидко-
сти, способность самовсасывания и большой диапазон частот вращения. 

К недостаткам шестеренных насосов можно отнести значительную 
пульсацию подачи, чувствительность к перегреву, высокий уровень шума, 
меньший КПД. 

В настоящее время отечественной промышленностью выпускается два 
основных типа шестеренных насосов для объемных гидроприводов: НШ-У и 
НШ-К. Общим для этих насосов является внешнее прямозубое зацепление 
шестерен и применение подшипников скольжения. Основным внешним от-
личием насосов является форма их корпусов: у НШ-У корпус «приплюсну-
тый», а у НШ-К цилиндрический (К – круглый). 

Главное отличие насосов в применение различных способов компенса-
ции торцовых зазоров. В насосах НШ-У реализован способ гидравлического 
дифференциального поджима уплотняющих торцовых поверхностей, а в 
НШ-К способ их гидравлического следящего поджатия. 

Насосы типа НШ-У (рис. 14.) состоят из алюминиевого корпуса 1, 
крышки 2, ведущей вал-шестерни 3, ведомой вал-шестерни 4, втулок 5 и фи-
гурных манжет 6. Вал-шестерни 3 и 4 установлены валами во втулки 5, кото-
рые вместе с фигурными манжетами 6 образуют гидрокомпенсаторы диффе-
ренциального типа. 

Насосы типа НШ-К (рис. 15.) состоят из алюминиевого корпуса 1, крыш-
ки 2, ведущей вал-шестерни 3, ведомой вал-шестерни 4, вкладышей 5 и 6, 
гидрокомпенсаторов 7 с уплотнениями 8, разгрузочных манжет 9 и манжеты 
прижима вкладышей 10. Вкладыши 5 и 6 образуют подшипники скольжения, 
в которые установлены вал-шестерни 3 и 4, кроме того, в вкладыш 5 уста-
новлены гидрокомпенсаторы 7. При работе насоса рабочие камеры, находя-
щиеся в зоне нагнетания, через каналы в компенсаторе сообщаются с его ка-
мерами, герметизированными манжетами 8. Площадь камер компенсатора 
такова, что усилие от давления в них больше чем усилие от давления в рабо-
чих камерах, за счет чего компенсаторы прижимаются к торцам шестерен. 
При этом торцовый зазор значительно уменьшается. А за счет наличия в гид-
рокомпенсаторе четырех независимых камер и отбора давления непосредст- 
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венно из рабочих камер под ними обеспечивается способ следящего поджа-
тия. 

В корпусе 1 выполнены разгрузочные камеры, сообщенные с выходом 
насоса и ограниченные манжетами 9, сила от давления в которых  уравнове-
шивает вкладыш 5 от сил давления в камерах компенсаторов 7, передавае-
мых на вкладыш через уплотнения 8. 

Так как сила от давления на шестерни направлена в сторону всасывания, 
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Рис. 15. Шестеренный насос типа НШ-К (НШ-ХХ-2) 
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при эксплуатации насоса происходит износ опорных поверхностей подшип-
ников скольжения во вкладыше 6. Из-за выработки в подшипнике, шестерни 
смещаются в сторону всасывания, вследствие чего увеличивается радиаль-
ный зазор между шестернями и вкладышем 5. Для предотвращения данного 
явления в насосе выполнена камера, ограниченная манжетой 10, а между 
стыковыми поверхностями вкладышей имеется зазор ∆. Поэтому при смеще-
нии вал-шестерней в сторону всасывания, вкладыш 5, за счет силы от давле-
ния в камере ограниченной манжетой 9, смещается в туже сторону. Таким 
образом, уменьшаются радиальные зазоры между шестернями и вкладышем 
5, а также в подшипниках, что позволяет сохранить характеристики насоса. 

Конструкция насосов типа НШ-К по сравнению с конструкцией насосов 
НШ-У является более прогрессивной, так как она позволяет им работать при 
большем номинальном давлении. Для представления объемной конфигура-
ции деталей шестеренного насоса на рис. 16 представлен насос типа НШ-К в 
разборе. Позиции на рис. 16 те же что и на рис. 15. 

Расчет шестеренной гидромашины состоит из определения параметров 
зацепления шестерен, расчета подшипников скольжения или качения и проч-
ностных расчетов деталей, испытывающих нагрузки. 
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4 8 3 
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1 

Рис. 16. Насос типа НШ-К в разборе  
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Далее приводится порядок расчета шестеренной гидромашины прямозу-
бого эвольвентного внешнего зацепления с двумя одинаковыми роторами. 

Расчет шестеренной гидромашины начинают с определения параметров 
зацепления. Сначала определяют модуль зацепления, мм: 

 

3 0

)2(2 bkxz
Vm
+π⋅

= ,                                         (6.2) 

 
где V0 – рабочий объем гидромашины, мм3 ; z – количество зубьев одной 
шестерни, обычно от 7 до 11, в максимуме до 30, шт; x – коэффициент сме-
щения шестерни; kb – коэффициент ширины шестерни. Величину коэффици-
ента ширины шестерни выбирают по таблице 3. 

 Наиболее часто в шестеренных гидромашинах принимают коэффициент 
смещения равным X=0,5, но следует учитывать, что встречаются гидрома-
шины с иными значениями коэффициента смещения, так и насосы вовсе без 
коррекции зацепления. 

Полученное по формуле (6.2) значение модуля зацепления округляют в 
большую сторону до стандартного значения в соответствии с ГОСТ 9563–60. 

Основной ряд модулей зацепления содержит следующие значения (мм): 
1; 1,5; 2; 2,5; 3; 4; 5; 6; 8; 10. Дополнительный ряд модулей зацепления со-
держит следующие значения (мм): 1,25; 1,75; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; 5,5; 7; 9. 

Полный расчет зубчатых передач приводится в ГОСТ 16532–70.  
Ниже даются основные зависимости, необходимые для определения па-

раметров насоса и прочностных расчетов его деталей. 
При выборе количества зубьев z меньше восьми и, или x отличном от 0,5 

необходимо производить полный расчет зацепления, с проверкой отсутствия 
интерференции зубьев и проверкой отсутствия подрезания зуба. 

Так как зацепление прямозубое то 
угол наклона зубьев β=0, и угол про-
филя αt=α, где α – угол профиля зубо-
нарезной рейки, при использовании 
стандартного зубонарезного инстру-
мента α=20˚. Так как роторы одинако-
вые, то коэффициенты смещения ве-
дущего и ведомого ротора принимает-

ся одинаковыми. 

Таблица 3
Номинальное  
давление, pн, МПа 

Коэффициент kb

До 1 До 13 
От 1 до 4 От 7 до 9 
От 4 до 10 От 4 до 7 
От 10 до 16 От 2 до 5  

Межосевое расстояние без учета коррекции зацепления, мм: 
 

 = m · za .                                             (6.3) 
 

Межосевое расстояние с учетом коррекции зацепления, мм: 
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( )
( )
( )tw

t
w

mza
αcos
αcos

βcos2
2

⋅
⋅

⋅⋅
= ,                                      (6.4) 

 
где αt – угол профиля, рад; αtw – угол зацепления, рад. Угол зацепления опре-
деляют по его инволюте: 
 

( ) ( )ttw z
x αinv

2
αtg2)α(inv += Σ ,                                  (6.5) 

 
где xΣ – коэффициент суммы смещений, xΣ=2x. Напомним, что инволюта угла 
определяется так α)α(tg)α(inv −= , где α – угол, рад. Далее определяют ко-
эффициент воспринимаемого смещения: ( ) maay w −= ; затем коэффициент 
уравнительного смещения: yxy −= Σ∆ .  

Боковой зазор в зацеплении, мм: 
 

( )mCn 15,008,0 K= .                                       (6.6) 
 

В некоторых насосах, с целью создать больший боковой зазор, межосе-
вое расстояние увеличивают. В таком случае, обычно, межосевое расстояние 
определяют так: . Остальные параметры зацепления оставляют 
без изменений. 

( xzmaw 2+= )

Диаметр делительной окружности, мм: 
 

zmd ⋅= .                                                   (6.7) 
 

Диаметр основной окружности, мм: 
 

)αcos( t⋅⋅= zmdb ,                                           (6.8) 
 
Диаметр окружности головок, мм: 
 

( )myxhdd aa ∆2 * −++= ,                                      (6.9) 
 
где  – коэффициент высоты головки, обычно . *

ah 1* =ah
Диаметр окружности впадин, мм: 
 

( )mxchdd af −+−= **2 ,                                    (6.10) 
 
где – коэффициент радиального зазора, обычно . *c 25,0* =c
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Угол давления в точке профиля на окружности головок, рад: 
 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
α=α )cos(arccos

a
a d

a .                                    (6.11) 

 
Центральный угол между точкой входа и точкой касания линии зацеп-

ления с начальной окружностью, рад: 
 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=α

a

b
a d

darccos1 .                                         (6.12) 

 
Коэффициент перекрытия для одинаковых роторов: 
 

π⋅
α−α⋅

=ε
2

))(tg)(tg(2 1 twaz .                                (6.13) 

 
Начальный диаметр, мм: 
 

ww ad = .                                               (6.14) 
 

Нормальная толщина зуба по окружности головок, мм: 
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ds .                 (6.15) 

 
Головка зуба является элементом уплотнения рабочих камер. Рекомен-

дуемая величина нормальной толщины зуба по окружности головок, обеспе-
чивающая удовлетворительную герметизацию рабочих камер, должна быть 
не менее (0,2…0,25)m. 

Окружная толщина зуба на заданном диаметре dy, мм: 
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где αy – угол профиля в точке на концентрической окружности заданного 
диаметра dy, определяется так: ( )( )yty dd α=α cosarccos . 

Толщина зуба по постоянной хорде, мм: 
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⎟
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2
2 xmsc .                         (6.17) 

 
Высота до постоянной хорды, мм: 
 

( ))α(tg5,0 cac sddh −−= .                                (6.18) 
Высота зуба, мм: 
 

( )mchh a
**2 += .                                          (6.19) 

 
Высота начальной ножки зуба, мм: ( )mchh afw

** += , высота начальной 

головки зуба, мм: . Высота ножки зуба, мм: mhh aaw
*= ( )mxchh af −+= ** , вы-

сота головки зуба, мм: ( )mxhh aa += * . 
Расчетное число зубьев прямозубой передачи в длине общей нормали: 
 

( ) ( ) ( ) 5,0αinvαtg2αtg +⎟
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⎞
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π
= txWr z

xzz ,                      (6.20) 

 
где αx – угол профиля в точке на концентрической окружности диаметра 

, определяется так: xmddx 2+= ( ) ( )( )( )βcos2αcosarccosα xzz tx += . Если вы-
полняется неравенство ( ) ( )( ) 1βcos2αcos ≥+ xzz t , то следует принимать zW≥3.  

Длина общей нормали: 
 

( ) ( ) ( )( )tW zxzmW αinvαtg25,0)αcos( ⋅+⋅+−π= ,              (6.21) 
 

где zW – число охватываемых при измерении зубьев – округленное до бли-
жайшего целого zWr. 

Шестерни изготавливают, по большей части, со степенью точности 6-6-
7-В (ГОСТ 1647–81). Допуск параллельности торцовых поверхностей и их 
перпендикулярности к оси выполняется по 6-ой степени точности (ГОСТ 
24643–81). Шероховатость торцовых поверхностей шестерен по 
Ra=0,32…0,16 мкм, зубьев – не более 1,25 мкм (ГОСТ 2789–73). Непарал-
лельность торцовых поверхностей корпуса по 6-ой степени точности, непер-
пендикулярность осей расточек в корпусе под шестерни и подшипники к их 
торцовым поверхностям по 7-ой стпени точности (ГОСТ 24643–81). Шерохо-
ватость поверхности колодца корпуса по Ra не более 1,25 мкм, а рабочих по-
верхностей дисков или гидрокомпенсаторов, уплотняющих торцевой зазор с 
шестернями, не более 0,63 мкм.  
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Чтобы конструируемый насос имел требуемый рабочий объем, необхо-
димо точно рассчитать ширину роторов. Для насосов с различными парамет-
рами зацепления и конструктивными особенностями существуют различные 
формулы для точного определения рабочего объема. Ниже приведены фор-
мулы для наиболее распространенных случаев.  

Рабочий объем для насосов с роторами с прямозубым зацеплением, с 
боковым зазором и без канализации защемленного пространства в сторону 
нагнетания, мм3: 
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где rb – радиус основной окружности ротора, мм; b – ширина ротора, мм. 

Рабочий объем для насосов с роторами с прямозубым зацеплением, с 
боковым зазором и канализацией защемленного пространства в сторону на-
гнетания, мм3: 
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Рабочий объем для насосов с роторами с прямозубым беззазорным заце-

плением и без канализации защемленного пространства в сторону нагнета-
ния, мм3: 
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Рабочий объем для насосов с роторами с прямозубым беззазорным заце-

плением и канализацией защемленного пространства в сторону нагнетания, 
мм3: 
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Рабочий объем для насосов с роторами с косозубым зацеплением и с бо-

ковым зазором, мм3: 
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где αtw – угол зацепления в торцовом сечении, рад. 
Рабочий объем для насосов с роторами с косозубым беззазорным зацеп-

лением, мм3: 
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Чтобы точно определить величину ширины роторов необходимо вы-

брать из (6.23 – 6.27) формулу, соответствующую типу конструируемого на-
соса. Далее выразить из выбранной формулы ширину роторов и определить 
её величину, приняв величину рабочего объема V0 по заданию на проектиро-
вание. 

При проектировании насосов на давления более 5 МПа выполняют рас-
чет рабочих поверхностей зубьев на долговечность по контактным напряже-
ниям и расчет зубьев на выносливость по напряжениям изгиба. Окружное 
усилие для данного расчета определяется по следующей формуле: 
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где Fокр – наибольшее окружное усилие, H; pном – номинальное давление на-
соса, Па; rb – радиус основной окружности ротора, м; b – ширина ротора, м. 

Роторы шестеренных насосов воспринимают силу от давления жидкости 
в напорной полости. Радиальная сила от давления на ротор, H: 

 
( ) arbpF ⋅⋅= 9,085,0рад K ,                              (6.29) 

 
где p – давление насоса, Па; ra – радиус окружности головок, м. 

Минимальный диаметр валов роторов определяют по крутящему момен-
ту и проверяют на прогиб. Прогиб валов под действием максимальной Fрад, 
при p=1,2·pном, для подшипников скольжения должен быть не более полови-
ны зазора между валом и втулкой, а для подшипников качения, кроме иголь-
чатых, не более чем 0,015…0,025 мм. Угол перекоса валов в опорах на под-
шипниках качения не должен превышать предельных значений, установлен-
ных для конкретного типа подшипников. Наиболее требовательными в этом 
плане являются игольчатые подшипники. 
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Выбор и расчет подшипников качения производят по радиальной на-
грузке, угловой скорости вращения и диаметру вала в соответствии с извест-
ными методиками. 

При выборе в качестве опор валов подшипников скольжения необходи-
мо рассчитать их режим трения. Наиболее благоприятным является жидкост-
ный режим трения, при котором поверхности вала и втулки не соприкасают-
ся. Параметры подшипника подбирают таким образом, чтобы обеспечить 
жидкостный режим трения на установившихся режимах работы. Жидкостное 
трение на номинальном режиме работы обеспечивается при соблюдении сле-
дующего условия: 

 

( ) ( )вл.maxвт.max
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где n – частота вращения вала, мин-1, µ – динамическая вязкость жидко-

сти при температуре от 75 до 90˚C, Па·с; dв – диаметр вала подшипника, м; l – 
длина пары трения (длина рабочей поверхности втулки), м; D – внутренний 
диаметр втулки, м; λ=(d+l)/l – коэффициент; Rmax.вл, Rmax.вт – наибольшая вы-
сота неровностей на рабочей поверхности вала и втулки соответственно, м. 
Для определения наибольшей высоты неровностей на поверхности можно 
воспользоваться приближенной зависимостью, мм: Rmax= 3,88·Ra0,9, где Ra – 
среднеквадратичное отклонение точек профиля, мм. 

Ориентировочно величину радиального зазора δп=D – dв для насосов 
низкого и среднего давлений определяют по следующему соотношению             

; для насосов высоких давлений: 
. 

( вп 003,0002,0δ dK= )
( ) вп 0025,00015,0δ dK=
Длина рабочей поверхности втулки определяется по следующим соот-

ношениям: для насосов низкого давления ( )Dl 1,19,0 K= ; для насосов средне-
го давления ( )Dl 5,11,1 K= ; для насосов высокого давления . ( )Dl 75,13,1 K=

Если в подшипниках не соблюдается режим жидкостного трения, то 
подшипники рассчитывают по допускаемым величинам удельного давления 
и окружной скорости, которые указываются в характеристиках конкретных 
материалов пар трения. 

В большинстве современных шестеренных насосов, для объемных гид-
роприводов, применяют роторы выполненные как одно целое с валами – вал-
шестерни. Это связано с тенденцией применения роторов с небольшим коли-
чеством зубьев большого модуля, что позволяет в целом уменьшить габари-
ты насоса. В таком случае выполнение зубчатого венца отдельно, для посад-
ки на вал, не позволяет получить венец с требуемой прочностью, так как 
диаметр впадин зубьев оказывается ненамного больше чем посадочный диа-
метр вала. Вследствие чего на выбор материалов вал-шестерней оказывают 
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влияние как условия работы подшипника, так и условия работы зубчатого 
зацепления. Рекомендации по материалам пар трения для вал-шестерней и 
подшипников скольжения приводятся в таблице 4. 

 
Таблица 4

Материал вал-шестерни Материал втулки 
Для насосов низкого давления 

20Х Чугун антифрикционный, бронза БАЖ 
40Х СЧ 32-52 

Для насосов среднего давления 
20Х АЛ1, АЛ5, АЛ10, СЧ 32-52 
40Х Бр ОС5-25 

Для насосов высокого давления 
20Х АК4, АК6, АК8 
12ХН3А, 18ХН13А Бр ОС5-25, Бр ОС10-20, Бр ОЦС5-5-5 
39ХМЮЯ 20Х 

 
Стальные вал-шестрерни и втулки подвергают различным видам термо-

обработки с получением твердости в пределах 52–64 HRC. Детали из алюми-
ниевых сплавов подвергают закалке и старению, с получением твердости в 
пределах 110–140 HB. 

Корпус шестеренного насоса является нагруженной деталью, так как он 
в той или иной мере воспринимает силу от давления в рабочих камерах и по-
лости нагнетания. Наиболее нагруженными являются корпуса насосов типа 
НШ-У, так как у них значительный охват корпусом рабочих камер. Расчетная 
схема корпуса насоса представлена на рис. 17. Основной задачей расчета 
корпуса является определение величины напряжения в стенках корпуса, Па: 
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где r – наружный радиус корпуса, м; ra – радиус окружности головок, м; k –
коэффициент запаса (1,6–2). Полученное напряжение для корпусов из бронзы 
должно быть не более 60, для стальных корпусов не более 110 и для алюми-
ниевых не более 40 МПа. 

Проходные сечения каналов насоса рассчитываются исходя из допусти-
мой скорости движения жидкости. Для входных каналов допустимая ско-
рость жидкости составляет 1–2 м/с. У насосов низкого давления для выход-
ных каналов допустимая скорость жидкости составляет 3–5, а у насосов 
среднего и высокого давлений 5–6 м/с. 
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Размеры полостей всасывания и нагнетания определяются углами β1 и 
β2. В реверсивных по частоте вращения машинах полости по конструкции 
одинаковы: β1= β2=45–86˚. В нереверсивных машинах камеры, как правило, 
разные. Чем больше полость всасывания, тем меньшее сопротивление оказы-
вает она потоку жидкости, и тем лучше всасывающая способность насоса. 
Максимальные значения угла β1 составляют до 225˚, средние значения 75–
90˚. Площадь полости нагнетания прямо пропорционально влияет на нагруз-
ку опор роторов. Поэтому размеры полости нагнетания стремятся умень-
шить, выполняя полость нагнетания в виде узкой щели с углом β2≤45˚. 

В шестеренных насосах ведомый ротор нагружен больше, чем ведущий. 
Чтобы уравновесить нагрузки на роторы рекомендуется смещать всасываю-
щие и нагнетательные полости в сторону ведущего ротора на одну треть ши-
рины. На практике камеры располагают посередине между осями роторов. 

Для определения КПД насоса необходимо рассчитать потери мощности 
связанные с объемными потерями и трением. Объемные потери жидкости 
связаны с утечками и сжатием жидкости, м3/с: 

 
сжу.зу.ру.ту QQQQQ +++= ,                              (6.32)  

 
где Qу.т – утечки через торцевые зазоры, м3/с; Qу.р – утечки через радиальные 
зазоры, м3/с; Qу.з – утечки через зазоры в зацеплении, м3/с; Qсж – расход обу-
словленный сжатием жидкости в насосе, м/с3.  
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Рис. 17. Параметры корпуса и  
полостей всасывания и нагнетания  
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Наибольшую часть объемных потерь составляют утечки через торцовые 
зазоры, м/с3: 
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где m – количество торцовых зазоров в насосе, рассчитывается исходя из то-
го, что на каждый ротор приходится по два зазора, δт – торцовый зазор, м; β1, 
β2 – углы характеризующие полости всасывания и нагнетания, рад; ra , rв – 
радиусы вершин зубьев и вала ротора, м. 

Величину суммарного торцового зазора в насосах без гидравлической 
компенсации принимают не менее 0,02 мм. Величина оптимального торцово-
го зазора в насосах с гидравлической компенсацией соответствует наимень-
шей сумме потерь мощности с утечками и на вязкостное трение в торцовом 
зазоре. Данные потери можно определить  следующим образом, Вт: 

 
тр.ж.ту.тторц MpQP ⋅ω+=∆                                   (6.34) 

 
где Мтр.ж.т – момент трения , затрачиваемый на смещение вязкой жидкости в 
торцовом зазоре, H·м: 
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πωµ2 rrM a −= .                                    (6.35) 

 
Величина потерь мощности в торцовом зазоре по (6.34) является функ-

цией торцового зазора, так как составляющие ее величины торцовых утечек 
(6.33) и момента трения по (6.35) зависят от величины торцового зазора. По-
строив функцию потерь мощности в торцовом зазоре от его величины, при 
прочих номинальных параметрах, можно по минимуму функции определить 
величину оптимального торцового зазора для данного насоса. Регулировка 
торцового зазора для реальных машин производится при испытании их про-
тотипов, путем подбора величин рабочих площадей камер гидрокомпенсато-
ров. Полученные данные, при определении теоретического значения опти-
мального торцового зазора, является ориентирами при испытаниях.  

Радиальные утечки через один радиальный зазор определяют следую-
щим образом, м/с3: 
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где δр – радиальный зазор, м; zк – число зубьев ротора, находящихся в ради-
альном зазоре; sna– толщина зуба по окружности головок, м. Величина ради-
ального зазора должна быть больше суммы следующих параметров: полови-
на зазора в подшипнике, радиальное биение ротора, прогиб вала и эксцен-
тричность положения осей подшипников относительно оси расточки в кор-
пусе насоса 

Радиальные утечки по (6.36) соответствуют случаю расположения рото-
ра в колодце корпуса с постоянной величиной радиального зазора между 
корпусом и зубьями, находящимися в зазоре. На практике из-за действия 
давления, зазоров в опорных деталях, отклонений размеров и формы деталей 
и прогиба валов торцовый зазор не является постоянной величиной. В таком 
случае радиальные утечки через один радиальный зазор, м/с3: 
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Утечки через зазоры в зацеплении, м3/с: 
 

p
l

bQ
⋅

=
µ48
δ3
з

у.з ,                                           (6.38) 

 
где δз – зазор в зацеплении, м; l – длина зазора, м. На этапе приработки насо-
са неплотности в зацеплении обусловлены непараллельностью осей роторов 
и погрешностями изготовления зубьев. При соблюдении требований к изго-
товлению ответственных деталей зазор в зацеплении должен быть не более 
30 мкм. Определение, в данном случае, длины зазора является весьма неод-
нозначной задачей. Зазор образуется выпуклыми криволинейными поверхно-
стями контактирующих зубьев, из-за чего зазор представляет плавное суже-
ние, затем очень короткий прямолинейный участок, и плавное расширение.  
Учитывая плавное расширение зазора, приближенно длину зазора можно оп-
ределить как 2–3 ширины контактной площадки, м: 

 

Eb
F

l
⋅

⋅
⋅=

)µ-(1ρ
04,3)32(
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K                                (6.39) 

 
где ρпр – приведенный радиус профилей зубьев в полюсе зацепления, м; µст – 
коэффициент Пуассона, для роторов из стали µст=0,3; E – модуль упругости 
материала роторов, для стали E=2,15·1011 Па. Если роторы одинаковые и 
прямозубые то приведенный радиус в полюсе зацепления, м: 
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⎛= bw dd .                                    (6.40) 

 
Расход обусловленный сжатием жидкости в насосе, м/с3: 
 

dt
dp

E
VQ
ж

ж
сж = ,                                           (6.41) 

 
где Vж – объем жидкости, перенесенный с приращением давления dp за время 
dt; Eж – модуль упругости жидкости, Па. Примем: dp=p2– p1. Время, за кото-
рое объем жидкости Vж= Vо будет перенесен из полости с давлением p1 в по-
лость с давлением p2: dt=1/n, где n – частота вращения ротора, с–1. Тогда 
(6.41) примет следующий вид: 
 

npp
E
VQ )( 12
ж

о
сж −= ,                                       (6.42) 

 
где Vо – рабочий объем насоса, м2. 

Так как все объемные потери определены для разности давлений p=p2– 
p1, мощность потерянную с потерями объема можно определить по формуле: 

 
уpQPQ =∆ .                                               (6.43) 

 
Далее значение объемного КПД определяется по (2.7). 
Для расчета гидромеханического КПД насоса определяют момент со-

противления вращению роторов, H·м: 
 

тр.мтр.жтр MMM += ,                                        (6.44) 
 

где Mтр.ж – момент трения, затрачиваемый на смещение слоев рабочей жидко-
сти, H·м; Mтр.м – момент трения в зацеплении и подшипниках опор роторов.  

Момент трения, обусловленный вязкостью жидкости, имеет три основ-
ные составляющие, H·м: 

 
тр.ж.птр.ж.ртр.ж.ттр.ж MMMM ++= ,                              (6.45) 

 
где Mтр.ж.т, Mтр.ж.р, Mтр.ж.п – моменты трения, затрачиваемые на смещение слоев 
жидкости в торцевых зазорах, радиальных зазорах и полостях насоса, H·м. 

Момент трения, затрачиваемый на смещение слоев жидкости в четырех 
торцевых зазорах двух роторов, определяется по (6.35). 
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Момент трения, затрачиваемый на смещение слоев жидкости в радиаль-
ных зазорах двух роторов, H·м: 
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Если принять, что торцовый зазор постоянный и давление в зазоре меня-

ется линейно по углу поворота ротора, то (6.46) примет следующий вид: 
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Момент трения, затрачиваемый на смещение слоев жидкости в полостях 

всасывания и нагнетания, H·м: 
 

( ) brM a
2

21тр.ж.п 7,6 β+βµ=                                     (6.48) 
 

Момент механического трения имеет три основные составляющие, H·м: 
 

тр.м.утр.м.зтр.м.птр.м MMMM ++= ,                            (6.49) 
где Mтр.м.п, Mтр.м.з, Mтр.м.у – моменты трения в подшипниках, в зацеплении и в 
уплотнении вала, H·м. 

Момент трения в подшипниках скольжения, работающих в режиме жид-
костного трения, может быть определен по формуле Н. Н. Петрова, H·м: 
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где nп – количество подшипников в гидромашине (для двух роторной гидро-
машины количество подшипников равно четырем); kl – коэффициент шири-

ны подшипника. Если 1
в

>
d
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Момент трения в подшипниках качения, H·м: 
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где Tоп – сила трения в подшипнике на плече равном rв при отсутствии на-
грузки, H; fп – удельный коэффициент трения подшипника. Для частот вра-
щения до 3000 мин-1 значения Tоп и fп могут быть взяты из таблицы 5. 
 

Таблица 5
Типы подшипников Tоп, H fп

Однорядные радиальные шариковые подшипники 0,15 0,001 
Цилиндрические роликовые и сферические шариковые 
подшипники 

0,15 0,0008 

Конусно-роликовые и сферические роликовые 0,75 0,002 
Упорные шариковые 1,5 0,0015 
 

Момент трения в зацеплении, H·м: 
 

pfaTM k
w ⋅+= ε

4
π

2тр.окртр.м.з ,                                (6.52) 

 
где Tтр.окр – сила трения при отсутствии нагрузки, H; fk – условный коэффици-
ент трения в зацеплении, для шлифованных зубьев fk = 0,08; для нешлифо-
ванных зубьев fk = 0,1. Окружная сила трения при отсутствии нагрузки: 
 

µтр.окр uCbT = ,                                           (6.53) 
 
где C – коэффициент, определяющий степень смазываемости зубьев, для 
шестеренных гидромашин: C=103. 

По суммарному моменту трения определяем потери мощности на гид-
равлическое и механическое трения, Вт: 

 
тргм MP ω=∆ .                                            (6.54) 

 
Гидромеханический КПД насоса определяем следующим образом: 
 

гмп

п
гмη

PP
P
∆+

= .                                           (6.55) 

 
По полученным значениям объемного и гидравлического КПД опреде-

ляют общий КПД машины. В соответствии с требованиями стандартов на ис-
пытания и правила приемки насосов и гидромоторов для сравнительной 
оценки гидромашин, работающих на минеральных маслах и подобных жид-
костях, при расчете теоретических характеристик следует принимать вяз-
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кость жидкости в интервале от 30 до 35 мм2/с. Остальные параметры жидко-
сти принимают по ее марке и данной вязкости (температуре). 

Далее, для интервала давлений 0…1,2·pном, определяем объемные, меха-
нические и гидравлические потери мощности, по которым рассчитываем  
значения объемного и гидромеханического КПД, подачи насоса и мощности.  

По полученным данным получают характеристики насоса: зависимости 
мощности, действительной подачи и КПД от давления насоса.  

Рассчитанный КПД для номинальных параметров шестеренной гидро-
машины должен быть не менее 80%, а коэффициент подачи KQ не менее 90%. 

 
 

7. Пример расчета насоса 
 
 

7.1. Исходные данные 
 
Произвести расчеты для аксиально-поршневого насоса с наклонным 

упорным диском и гидростатическими опорами плунжеров с параметрами: 
частота вращения 12400 40n мин с 1− −= = ; подача л/мин120ном =Q ; номинальное 
давление pном=19 МПа; общий КПД 0,92η = ; коэффициент подачи насоса 

, абсолютное давление на входе принять равным атмосферному (100,95QK = 5 
Па). Избыточное давление дренажа: pд=105 Па. 

 
 

7.2. Определение основных параметров насоса 
 
 
Подача насоса, м3/с: 

 

002,0
60000
120

ном ==Q . 

 
Идеальная подача насоса, м3/с: 

 

002105.0
95.0

002.0ном
и ===

QK
QQ . 

 
Найдем рабочий объем насоса, см3: 
 

632,52
4010

002105.0
10 66

и
0 =

⋅
=

⋅
= −− n

QV . 



 74

 
По ГОСТ 14059-68 ближайшее значение 0,500 =V  см3, с учетом макси-

мального допускаемого отклонения от стандартного значения в ±3%, прини-
маем  см5,510 =V 3. 

 
 

7.3. Расчет диаметра поршня и размеров блока цилиндров 
 
 
Принимаем величину угла наклона упорного диска °=γ 25  и количество 

поршней . 9z =
Определим предварительный диаметр поршня, мм: 
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Округляем полученное значение диаметра в меньшую сторону по ГОСТ 

6636-60, и принимаем в дальнейших расчетах: 16=d  мм. Посадку поршня в 
цилиндре выбираем исходя из обеспечения радиального зазора 20–35 мкм. 
При выполнении посадок по 6–7 квалитетам, например H7/g6 или H7/f7, тре-
буемый диапазон зазоров получают путем селективной сборки. 

Рассчитаем диаметр разноски цилиндров в блоке, мм: 
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Округляем полученное значение до десятых долей миллиметра: 

 мм, и уточняем значение рабочего объема, см1,61p =D 3: 
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что практически совпадает с требуемым значением. 

Ход поршня, мм: 
 

28,475)52(tg1,61)γ(tgp =°⋅=⋅= Ds  
 
Наружный диаметр блока цилиндров, мм: 
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7,86166,11,616,1pн =⋅+=⋅+= dDD . 
 
В дальнейших расчетах принимаем 87н =D  мм. 

Диаметр внутренней расточки блока цилиндров под вал, предварительно 
определим по следующему выражению, мм: 

 
38163,11,61)4,1...2,1(pвн ≈⋅−=⋅−= dDD . 

 
Угловой шаг цилиндров, рад:  
 

698,0
9

22
=

π
=

π
=α

z
. 

 
Диаметр упорного диска, мм: 
 

5,851,614,1)4,12,1( рд =⋅=⋅= DD K . 
 

Рассчитаем минимальную толщину упорного диска, мм: 
 

67,31,6106,0)06,004,0( рд =⋅=⋅≥ Db K  
 

В дальнейшем проектировании принимаем 5д =b  мм. 
Для проверки блока цилиндров на прочность и жесткость определим 

минимальную толщину стенки. 
Толщина стенки блока между цилиндром и наружной поверхностью, 

мм: 
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Толщина стенки блока между цилиндром и внутренней расточкой по-

верхностью, мм: 
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2

16381,61
2
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b . 

 
Расстояние между осями соседних цилиндров, мм: 
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Толщина стенки блока между цилиндрами, мм: 
 

897,416897,20ц3 =−=−= dlb . 
 
Таким образом, минимальная толщина стенки b=b2=3,55 мм. 
Определим конструктивный коэффициент: 

 

44,1
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d
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Расчетное давление, Па: 
  

66
номпp 107,2410193,1 ⋅=⋅⋅=⋅= pkp , 

 
где - коэффициент перегрузки Пk 1,2...1,6пk = . 
Допускаемое напряжение  для блока из бронзы ОСН-2-3 и СУН-7-2 

принимают равным 60 МПа, а для стали Х12Ф1 или 20Х  МПа. 
допσ

150σдоп =
Рассчитаем напряжение блока, Па: 
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Условию прочности: допσσ ≤ , удовлетворяет стальной блок. 
Рассчитаем жесткость блока цилиндров. Модуль упругости  для бронзы  

Eбр =(1,1…0,9)·105, для стали Eст = (2,1…2,0) ·105 МПа. Коэффициент Пуас-
сона µ  принимают для этих же материалов соответственно 0,3…0,4 и 0,28. 
Допускаемая деформация  для блока из бронзы равна 6…7 мкм и для 
блока из стали 7…8 мкм. Величина радиальной деформации стенок цилинд-
ра, под действием давления, для блока из бронзы, мм: 

допδ
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для блока из стали, мм: 
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Условию жесткости: , удовлетворяет стальной блок. допδδ ≤

Выбираем блок цилиндров из стали. 
Окончательно принимаем для изготовления блока сталь 20Х. 
Длина заделки плунжера, мм: LЗ = (1,6…2,1)·d=2·16=32. 
Запас по длине цилиндра δц = 0,2…0,1 мм. 
Определим длину цилиндра, мм: 
 

7,60675,602,032475,28δцЗц ≈=++=++= LsL . 
 
Толщина дна цилиндра, мм: bдн≥ 2·b=2·3,55≈7,2 . Поднутрение, мм: 

bп=(0,3…0,5)·d=0,5·16=8. 
Высота блока цилиндров, мм: 
 

9,672,77,60днц =+=+= bLH . 
 
За счет увеличения днища до bдн= 7,3 мм, высота блока составит H=68 

мм. 
 

7. 4. Расчет поршневой группы 
 
 
Принимаем диаметр сферической головки dг=14 мм. 
Допустимые напряжений сжатия материалов шарнира: для сталей 

σдоп=(90…100)·106 Па, для бронз σдоп=(40…60)·106 Па 
Напряжения сжатия сферической головки плунжера, Па: 
 

6
2

62

2
ги

p
2

103,32
141

107,2416σ ⋅=
⋅

⋅⋅
=

⋅

⋅
=

dk
pd

, 
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где kи коэффициент использования площади головки, для использованной 
схемы плунжера kи=1. 

Условию прочности удовлетворяют бронзовые и стальные плунжеры. 
Длина плунжера, мм: 5,7474.4751432475,28гЗп ≈=++=++= dLsL . 
Определим необходимые размеры гидростатической опоры. 

Силы действующие на опору, Н: 
( )

( )аб

2
ба

2
б

2

ln2
1

4
)cos(

4 dd
dddpdp

⋅
−

⋅
⋅π

=γ
⋅π . 

Прижимающая сила, H: 
  

34620.906
4
016,01019)cos(

4

2
6

2

=
⋅π

⋅=γ
⋅π dp . 

 
Для равенства подберем: da и dб. Определим при dа=11,75 мм и dб=19 мм, 

отжимающую силу, H: 

( )
( ) 3461

01175,0
019,0ln2

01175,0
019,01

4
019,01019

ln2
1

4

2

2
6

аб

2
ба

2
б =

⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛⋅

⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛−
⋅

⋅π
⋅=

⋅
−

⋅
⋅π

dd
dddp . 

 
В результате имеем 3462≈3461, следовательно, размеры опоры подобра-

ны оптимально.  
 

 
7.5. Расчет торцевого распределителя 

 
 
Рассчитаем размеры окон блоке цилиндров. 
Определим ширину распределительных окон, мм: 
 

( ) 8165,05,04,0ок =⋅== da K . 
 
Радиус скругления окон, мм: 
 

4282ок ===ρ a . 
 

Диаметр разноски окон: Dро=Dр=61,1 мм. 
Длина окна: ( ) 161612,19,0ок =⋅== dl K  мм 
Углы, характеризующие окна, рад: 
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265,0
1,615,0

165,0arcsin
5,0
5,0arcsinψ

ро

ок =⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛
⋅
⋅

=⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛

⋅
⋅

=
D
l . 

 

0,131
1,615,0

45,0arcsin2
5,0

ρ5,0arcsin2ψ
ро

=⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛
⋅
⋅

⋅=⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛

⋅
⋅

⋅=∆
D

. 

 
Угол кольцевой части  окна в донышке цилиндра, рад: 
 

268,0131.020,2652∆ψ2ψ2ψ =⋅−⋅=⋅−⋅=o . 
 
Площадь окна, мм2: 
 

 115,764268,081,61
2
1ψ

2
1 22

окроок =⋅π+⋅⋅=ρ⋅π+⋅⋅= оaDS . 

  
Размеры уплотняющих канавок, мм: 216125,0125,01 =⋅=⋅= da , 

( ) 6,116094,00,10,0942 =⋅== da K . 
Рассчитаем, соответствующие позициям на рис. 10., диаметры торцового 

распределителя, мм: 
 

1,492281,612 1oкpo1 =⋅−−=−−= aaDD ; 
 

1,5381,61oкpo2 =−=−= aDD ; 
 

1,6981,612 1oкpo3 =+=−−= aaDD ; 
 

3,726,1281,612 1oкpo4 =⋅++=−−= aaDD ; 
 

Найдем отжимающую силу блока цилиндров от торцевого распредели-
теля, Н: 

 

( ) ( ) ( )

( ) ( )

( ) 2283107,241076,115]0491,00531,0
2
1

0531,00691,00691,00723,0
2
1[

94
107,24

2
1

2
1

4

6622

2222
6

pок
2
1

2
2

2
2

2
3

2
3

2
4

p
отж

=⋅⋅⋅−−+

+−+−
⋅

⋅⋅π
=

=⋅−⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡ −+−+−

⋅

⋅π
=

−

pSDDDDDD
z
p

F
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Прижимающая сила, H:  
 

21071076,115
4
016,0107,24

4
6

2
6

ок

2

pпр =⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⋅−

⋅π
⋅=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

⋅π
= −SdpF . 

 
Оптимальное отношение сил прижима и отжима должно находиться в 

следующих пределах: 12,106,1
отж

пр ≤≤
F
F

. 

Определим отношение сил: 084,1
2107
2283

отж

пр ==
F
F

, таким образом, отноше-

ние сил находится в заданных пределах, значит распределитель рассчитан 
правильно. 

Протяженность и ширину дренажных канавок принимаем: 3 8 ...10ψ = o o ; 
1...2 .дкb мм=  
 
 

7.6. Расчет вала и подшипников 
 
 
Угловая скорость вала, рад/с: 33,2514022 =π=π=ω n . 
Номинальная мощность насоса, Вт:  
 

41304
92,0

1019002,0
η

6

н

номном
ном =

⋅⋅
=

⋅
=

pQP . 

 
Номинальный крутящий момент на валу, H·м: 
 

34,164
251,33
41304

ω
ном

ном ===
PΜ . 

  
Диаметр вала, мм: 38,2734,16455 33

номв =⋅=⋅= Μd  
Принимаем диаметр вала 40=вd мм; материал – сталь 40Х. 
В насосах рассчитываемого типа осевые нагрузки на вал от качающего 

узла не передаются, поэтому выбираем шариковый подшипник.  
Рассчитаем радиальную нагрузку на подшипник у наклонного диска, H: 
 

8902466,0
2

19
4
016,01019)(

2
1

4

2
6

2

ном =
+⋅π

⋅=γ
+⋅π

= tgzdpRr . 
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Выбираем предварительно шариковый однорядный подшипник №308 с 

параметрами Cr=41,0 кН и Cor=22,4 кН. Принимая режим работы насоса 
кратковременным рассчитываем эквивалентную динамическую нагрузку, H: 

 
( ) 548411,1037,2890256,01)( б =⋅⋅+⋅⋅=⋅⋅+⋅⋅= TarE KKRYRXVR . 

    
Принимаем срок службы подшипника L10h=2500 ч. 
Рассчитаем требуемую динамическую грузоподъемность шарикопод-

шипника, Н: 
 

3901310/250033,251573548410/573 3 63 6
10тр =⋅⋅=⋅ω⋅= hE LRC , 

 
Так как Стр< Cr, то предварительно выбранный подшипник подходит.  
 
 

7.7. Расчет каналов 
 
 

Диаметр канала на всасывании, м: 035,0
2
002,044

1
1 =

⋅π
⋅

=
⋅π

=
V
Qd , где 

V1=2 м/с – допустимая скорость движения жидкости на входе в насос 

Диаметр напорного канала: 022,0
5
002,044

2
2 =

⋅π
⋅

=
⋅π

=
V
Qd , где V2=5 м/с 

– допустимая скорость движения жидкости на выходе насоса. 
 
 

7.8 Расчет винтов крепления крышки корпуса 
 
 

Максимальное усилие, воспринимаемое крышкой, Н: 
 

191011019
4
016,0

2
19

42
1 6

2

ном

2
н

a =⋅
⋅π+

=⋅
⋅π

⋅
+

= pdzF , 

 

где 
2

1н +z  – количество одновременно нагнетающих поршней. 

Количество винтов крепления крышки насоса: i=6.  
Расчетная нагрузка на один винт, Н: 
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3184
6

19101а ===
i

FF  

 
Так как нагрузка на винты переменная, принимаем коэффициент затяжки 
болта k=2, поскольку резиновое уплотнение расположено в отдельном пазу, 
принимаем коэффициент внешней нагрузки χ=0,2, тогда расчетная сила оп-
ределится следующим образом, Н: 

 
( )[ ] ( )[ ] 675031843,03,0123,113,1расч =⋅+−⋅=χ+χ−= FkF . 

 
Определим внутренний диаметр винта из стали 40Х, м: 
 

00784,0
10140

67504
][

4
6

р

расч
1 =

⋅⋅π
⋅

=
σπ

=
P

d
.
 

 
Вычисленному диаметру соответствуют резьба М10 (СТ СЭВ 181–75), 

Винт М10×30 ГОСТ 11738–72 и Винт М10×60 ГОСТ 11738–72. 
 
 

7.9. Расчет теоретических характеристик насоса 
 
 

Выполним расчет объемных утечек и гидравлических потерь в гидро-
машине. Утечки в распределителе и гидроопорах, не учитываются, так как 
они малы по сравнению с утечками в цилиндрах.  

Для расчета используем математический редактор, например Mathcad. 
Для расчета принимаем кинематическую вязкость ν=30·10-6 м2/с. Плот-

ность рабочей жидкости: ρ=860 кг/м3. Определим динамическую вязкость 
жидкости: µ=ν·ρ=30·10-6·860=0,0258 Па·с.  

Радиальный зазор в паре плунжер-цилиндр a0=30 мкм. 
Так как в данной машине плунжеры испытывают значительные ради-

альные усилия, величину относительного смещения поршня от оси, рассчи-
тываем исходя из минимального зазора 0,6–5 мкм при котором сохраняются 
противозадирные свойства жидкости, принимаем amin=3 мкм. Тогда эксцен-
триситет, мкм: e=a0–amin=30–3=27; а относительное смещение: 
ε=e/a0=27/30=0,9. 

Зададим основные расчетные функции. 
Все величины рассчитываем в системе СИ. Расчетная схема нагнетания 

k-го цилиндра представлена на рис. 18. 
Функция скорости k-го поршня от угла поворота блока φ:  
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))1(sin()(
2

),( р −α+ϕγω=ϕ ktg
D

kVp . 

Функция положения k-го поршня от φ: 

( )))1(cos(1)(
2

),( р −α+ϕ−γ=ϕ ktg
D

kx . 

Функция длины k-ой рабочей камеры от φ: ),(),( зц kxLLkLk ϕ−−=ϕ  

Функция числа Рейнольдса в k-ом цилиндре от φ: 
ν

⋅ϕ
=ϕ

dkVpk ),(),Re( . 

Функция коэффициент трения жидкости о стенки цилиндра:  
( ) ( )( ) ( )( ) ( )( ) ( )( ) 125,0 ,Re642300,Re,Re316,02300,Re, −− ϕ⋅≤ϕ+ϕ⋅>ϕ=ϕλ kkkkk . 

Поправочный коэффициент, учитывающий влияние вязкости на местные 
потери: 

 
( ) ( )( )

( )( ) (( )( )
( )( ) ( )( ) 1,Re5,706,Re400

55,Reln3445,06755,2exp400,Re2300
12300,Re,

−ϕ⋅ϕ≥+

++ϕ−⋅>ϕ>+ )
+⋅≥ϕ=ϕ

kk

kk
kkb

 

Используя известную формулу для утечек через кольцевой зазор при 
эксцентричном расположении поршня, определим функцию суммарных уте-
чек в зоне нагнетания от давления p в камере и угла φ, м3/с: 

3a0

 
( )
( ) ( )∑

=
ϕ<⋅π⋅

ϕ+⋅µ
−

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ε+=ϕ∆

9

1

д2 ),(0
),(122

31),(9
k

kVpd
kxLz
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pQ . 
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x 0

Lз 

Lц 

p2, Q2 

d 0
 

ζ0

ζ1

ζ2 

0

1

1

2 2 

Vp(φ,k) 

d2 

l 22 a m
in

pд
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Рис. 18. Расчетная схема нагнетания k-го цилиндра при φ=0 

l1 l21
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Функцию утечек от давления определим так: 
 

( ) ∫
π

ϕ
π 0

)
2

d . 

 
Потери объема на сжатие жидкости: 

 

ϕ∆=∆
2

,(91 pQpQu

( ) ( )npp
E a−

−VpQs ⋅
=∆

ж

6

, 

 
где Eж – модуль упругости рабочей жидкости, Eж=(13,5–17,5)·108 Па. 

Определим функцию объемных потерь: 

0 10

 
( ) ( ) ( )pQspQupQ +∆=∆ ∆ . 

 
Функция коэффициента подачи: 
 

( )
i

i( )Q pK
Q

pQQ ∆−
= . 

 
Функция подачи насоса: 
 

( ) ( )pQQpQ i ∆−= . 

Далее в расчете скорость движения жидкости пределяем с учетом ко-
эффициента подачи

 
 о

: ),()(),,( kVppKkpV Q ϕ⋅=ϕ
 
 
 
 

Определим гидравлические потери в цилиндре в период нагнетания, ме
стные потери, Па: 

-

 

( ) ( ) ( ) ( )),,(0
2

,,,,,,
2

pm∆ 0 kpVkpVkpbkp ϕ<
ϕ

ϕ⋅ζ⋅ρ=ϕ , 

 
путевые потери, Па: 
 

( ) ( ) ( ) ( )),,(0
2

,,,,,( ),, kppn =ϕ∆
2

0
kpVkpV

d
kLkkp ϕ<

ϕϕ
ϕλ⋅ρ . 

 
Коэффициент местного сопротивления для внезапного сужения: 
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21,0199,615,015,0
0

1
0 =⎟

⎠
⎜
⎝

−=⎟
⎠

⎜
⎝

−=ζ S , 115,76 ⎞⎛⎞⎛ S

где S0 и S1 – площади соответствующих сечений; коэффициент местного 
сопротивления для внезапного расширения: 

484,0380,1
115,761

22

2
1

1 =⎟⎞⎜
⎝
⎛=⎟

⎠
⎞⎜

⎝
⎛ −=ζ S

S . 
⎠

Коэффициент сопротивления колена принимаем 12 =ζ . 
Суммарные гидравлические потери в k-ом гидроцилиндре при нагнета-

нии, Па: 
),,(),,(),,(01 kppnkppmkpp ϕ∆+ϕ∆=ϕ∆ . 

 
Функция гидравлических потерь во всех цилиндрах в пе од нагнетания 

от давления и угла поворота, Па: 

1
01

k

 
средние потери в период нагнетания определим следующим образом: 
 

ри

∑ ϕ∆=ϕ∆
9

0 ),,(),( kpppp , 
=

∫ ϕϕ∆=∆
π

0
00Н

 
Аналогичным образом задаем функции для других участков русла. Ско-

рост жидкости на других участках определяем, используя уравнение расхо-
да, а

не уч

вного атмосферному: ∆pВ=∆pВ0+∆pВ1+∆pВ2. 

рабочих камерах 
опре

2
),()( dpppp . 

ь 
, также учитывая что на втором участке протекает жидкость, нагнетаемая 

всеми поршнями находящимися в зоне нагнетания. Затем рассчитываем сум-
марные потери давления в зоне нагнетания: ∆pH(p)=∆pH0(p)+∆pH1(p)+∆pH2(p).  

Так как падение давления во всасывающей камере при данной вязкости 
незначительное, притоки жидкости в рабочие камеры из полости нагнетания 

итываем. 
Далее рассчитываем потери давления на всасывании для одного давле-

ния на входе, ра
Для случая расположения входа и выхода в одной горизонтальной плос-

кости функция избыточного давления насоса от давления в 
делится следующим образом, Па: 
 

( )
2
)(

)(
2

1
2

2
вннас

VpV
pppppp

−
ρ+∆−∆−= , 

 
где V2(p) и V1 – скорость жидкости на выходе и на входе в насос, м/с. 
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Определим потери мощности на трение в k-ом цилиндре в период нагне-
тания, Вт: 

 

( ) ( ) ( ) ( ),(0),(),(),(
2

,,
0

д0
0тр.ц1 kVpkVpkxLz

a
kVpppa

dkpP ϕ<⋅ϕ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
ϕ+

ϕ⋅µ
+

−
π=ϕ∆ )

 
Функция потерь мощности на трение во всех цилиндрах, Вт: 

) . 

 
Средняя величина потерь на трение цилиндрах, Вт: 

 

( ) (∑
=

ϕ∆=ϕ∆
9

1
тр.ц1тр.ц ,,,

k
kpPpP

в 
 

( ) ( )∫
π

ϕ∆
π

=∆
2

0
тр.цтр.ц.ср ,

2
1 pPpP . 

 
Определим инерционные потери для ого цилиндра, Вт:  одн

( ) ( ) ,()1(cos)(tg, р2 Vpk
D

mkP ϕ−α+ϕγ⋅ω=ϕ∆ )
2пи.ц1 k , 

 
где mп– масса плунжера вместе с гидроопорой, кг. 

огично средним потерям 
на тр

одшипников КПД принимаем равным ηм.п=0,99.  

Средние инерционные потери определяем анал
ение цилиндрах. 
Для одной пары п
Полезная мощность насоса, Вт: )()()( насП pQрppP ⋅=  
Объемный КПД насоса: 
 

( )pQpрP
рPp

∆⋅+
=η

)(
)()(

П

П
об , 

 
гидравлический КПД: 
 

( ) ( )pQpppрP
рPp

⋅∆+∆+
=η

)()(
)()(

внП

П
г , 

 
механический КПД: 
 

( ) ( ) м.п
ин.ц.сртр.ц.срП

П
м )(

)()( η
∆+∆+

=η
pPpPрP

рPp . 
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Общий КПД насоса находим как произведение объемного -

ского и механического КПД насоса: 
, гидравличе

 
)()()()( pppp мгоб ηηη=η . 

 
ерь определим функцию мощности насоса, В

 
Теп т: 

)(
)()( П

p
pPpP

η
= . 

 
Изображаем характеристику насоса, представляющую собой зависимо-

сти , и Q η  P  от давления насоса p . Характеристика рассчитанного насоса 
пред -

вл н е . 
ставлена на рис. 19. По расчету значение КПД насоса укладывается в ус

тано е ны стандартом значения
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ПРИЛОЖЕНИЕ 
 

Основные параметры шестеренных насосов,  
предназначенных для объемных гидроприводов (по ГОСТ 14057–68) 

 
Номинальные авления, рном д

МПа 2,5  20  6,3 10 14 16
 

Номинальные частот  вращения, nномы
мин-1 480 600 750 3780 4800 6000960 1500 1920 2400 3000 
с 8 10 12,5 25  40 0 63 80  -1 16 32 5  100

 
Номинальные рабочие объемы Vo, см3  

1,00 1,25 60 2,  01,  00 2,50 3,20 4,0  5,00 6,30 8,00 
(9 ) ,0 1, 2 (1  ,0) 0,0 22 25,0 ,00 10 (1 2) 1 ,5 4,0) 16,0 (18 2  ( ,4)
(28,0) 32,0 (36,0) 40,0 (45,0) 63,0 (71,0) 80,0 50,0 (56,0)
(90,0) 100 (11 0 (224) 250 2) 125 (140) 160 (180) 20
(280) 320 (360) 400 (450) 500 (560) 630 (710) 800 
(900) 1000 (1120) 1250 – – – – – – 

 
Осно  параметры шн ,  

предназначенных бъ  гидроприводов (п СТ 9–
 

Номинальные давления, р

вные  пор евых насосов
для о емных о ГО  1405 68) 

ном
МПа 6,3 10, 50,0 63,0 0 16,0 20,0 25,0 32,0 40,0 

 
Номинальные частот  вращения, nномы

мин-1 480 600 750 3780 4800 6000960 1500 1920 2400 3000 
с-1 8 10 ,5  4 50 3   12  16 25 32 0  6 80 100 

 
Номинальные рабочие объемы Vo, см3  

1,00 1,25 60 ,  0 01,  2 00 2,50 3,20 4,0  5, 0 6,30 8,00 
(9,00) ,0 1, 2 (1  ,0) 0,0 22 25,0 10 (1 2) 1 ,5 4,0) 16,0 (18 2  ( ,4)
(28,0) 32,0 (36,0) 40,0 (45,0) 63,0 (71,0) 80,0 50,0 (56,0)
(90,0) 100 (11 0 (224) 250 2) 125 (140) 160 (180) 20
(280) 320 (360) 400 (450) 500 (560) 630 (710) 800 
(900) 1000 (1120) 1250 (1400) 1600 (1800) 2000 – – 

При и
В ках ы ен оч бъ оп те  р
П ыб ом ьн бо б основной  
ч дополнительному

мечан я: 
1. скоб  указан  знач ия раб их о емов д олни льного яда. 
2. ри в оре н инал ых ра чих о ъемов  ряд следует

предпо итать . 
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3. Отклонения номинальных рабочих объемов от указанных в таблице не 
должны

ля объемных гидроприводов (по ГОСТ 14062–68) 
 

 превышать ±3%. 
 

Основные параметры поршневых гидромоторов,  
предназначенных д

Номинальные давления, рном
МПа 6,3 10,0 16,0 20,0 25,0 32,0 40,0 

 
Номин ном, с-1альные частоты вращения, n

0,010 0,016 0,025 0,040 0, ,16 0,40  1,00 50,063 10 0 0,25 0,63 1,2
1,60 2,00 2,50 3,20 4,00 5,00 6,30 8,00 20,0 25,0 32,0 40,0
50,0 63,0 80,    0       

 
л р е ем , Номина ьные абочи  объ ы Vo см3

1,00 1,25 ,60 2,0  2 0 3,20 4,  ,00 6,301 0 ,5 00 5  
8,00 (9,00) 10,0 (11,2) 12,5 (14,0) 16,0 (18,0) 20,0 

(22,4) 25,0 (2 ) 50,0 (56,0) 8,0) 32,0 (36,0) 40,0 (45,0
63,0 (  (71,0) 80,0 90,0) 100 (112) 125 (140) 160 
(180) 200 (224) 250 (280) 320 (360) 400 (450) 
500 (560) 630 (710) 800 (900) 1000 (1120) 1250 

(  (  (2  (2  (3  1400) 1600 1800) 2000 240) 2500 800) 3200 600)
4000 ( (5 (7100) (94500) 5000 600) 6300 8000 000) 10000 

(11200) 12500 (14000) 16000 (18000) (  25000 (28000)20000 22400)
Прим я: 
В х у  з я рабочих в дополнительного 

о н х о
пред лнительному. 

 
должны

 

(по ГОСТ 13824–80) 

ечани
1. скобка казаны начени объемо ряда. 
2. При выб ре номи альных рабочи  объем в основной ряд следует 
почитать допо
3. Отклонения номинальных рабочих объемов от указанных в таблице не

 превышать ±3%. 

Ряд рабочих объемов насосов и гидромоторов 

 
Номинальные рабочие объемы Vo, см3  

4,00 5,00 6,30 8,00 ) 12,5 (14,0) 16,0 9,00 10,0 (11,2
(18,0) 20,0 (22,4) 25,0 (28,0) 40,0 (45,0) 50,0 32,0 (36,0)
(56,0) 63,0 (71, 5 (140) 160 0) 80,0 (90,0) 100 (112) 12
(180) 200 (224) 250 (280) 1000 (1120) – – – 

1. В а ны е бо ъ  р
П ыб м ьн бо об основной  
чи дополнительному

 скобк х указа  знач ния ра чих об емов дополнительного яда. 
2. ри в оре но инал ых ра чих ъемов  ряд следует

предпо тать . 


