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Статья посвящена разработке радиально-поршневых гидромашин с клапанным распределением жидкости. 

Гидромашины с таким распределением позволяют работать при высоких давлениях и создавать приводы ма-

шин с установкой гидромотора непосредственно на выходном звене без промежуточных передач. В радиально-

поршневых гидромоторах применяется гидростатическое открытие клапанов и управление ими в открытом со-

стоянии принудительно. При этом срабатывание клапанов смещено в угловом положении по отношению к экс-

центриситету вала машины. В статье решается задача расчета угла сдвига фаз в работе клапанов и поршня. 

 

Радиально-поршневой гидромотор, гидромашина, клапанное распределение, управление, угол сдвига фаз,  
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Одним из направлений в современной технике яв-

ляется применение высоких (70 МПа и более) давле-

ний. Преимущество гидропривода как раз и заключа-

ется в возможности создания высоких удельных сил. 

Применение высоких давлений, например в гидро-

приводе главного движения металлорежущих стан-

ков, позволяет расширить диапазон регулирования 

скорости вращения при постоянной мощности и обес-

печить типовую предельную характеристику нагрузки 

при нерегулируемом  гидромоторе и приемлемых га-

баритных размерах привода [1]. Это имеет большое 

значение при установке гидромотора непосредствен-

но на шпиндельном узле.  

Возможной базой для создания гидропривода сверх-

высоких давлений являются радиально-поршневые и ак-

сиально-поршневые роторные гидромашины [2, 3].  Мак-

симальный перепад давления гидромашины в основном 

ограничивается величиной объемного КПД, поэтому 

необходимо добиваться уменьшения, в первую очередь, 

объемных потерь.   

Известно, что до 95 % объемных потерь в гидрома-

шинах происходит в элементах, замыкающих ее рабо-

чий объем. Узлом, определяющим утечки в поршневых 

гидромашинах, является распределительное устройство, 

на которое приходится 75…90 % потерь [4].  

Применение гидромашин с принудительным рас-

пределением жидкости (осевым и торцевым) ограни-

чено в связи с большими объемными потерями, а 

также тем, что при повышении давления увеличива-

ется потенциальная энергия жидкости и при переходе 

из зоны всасывания в зону нагнетания и наоборот, 

происходит изменение энергии, приводящее к резко-

му шуму. Одним из существенных вопросов стано-

вится автоматическое распределение, происходящее в 

момент выравнивания энергетических уровней. Этот 

вопрос решается применением клапанного распреде-

ления [4]. 

Клапанное распределение отличается большой 

надежностью и долговечностью, а также высоким 

объемным КПД. Гидравлические машины с этим рас-

пределением свободны от гидравлических ударов и 

компрессии жидкости в цилиндрах, а также пригодны 

для работы при высоких температурах и давлениях 

(70 МПа и более). 

Однако простое клапанное распределение имеет 

ряд недостатков, а именно: невозможность использо-

вать его в двигательном режиме, невозможность из-

менения направления вращения вала, недостаточная 

герметичность рабочей клетки по причине утечек в 

результате перетекания жидкости через щель клапана 

вследствие запаздывания закрытия и открытия его в 

момент изменения направления хода поршня. 

Для использования гидромашин в двигательном ре-

жиме применяют клапанное распределение, приводимое 

в движение принудительно. В этом случае клапаны при-

водятся в движение кулачками, расположенными на ва-

лу машины. Однако при высоких давлениях усилия, не-

обходимые для открытия клапанов, резко возрастают и 

гидравлическая машина становится слишком громозд-

кой, что не позволяет установить ее, например, на 

шпиндельный узел станка. В связи с этим предложен 

новый способ – гидростатическое открытие клапанов  

в двигательном режиме [5] и конструкция радиально-

поршневого гидромотора для его реализации [6]. Он за-
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ключается в том что, открытие клапанов происходит ав-

томатически в момент выравнивания энергетических 

уровней, а в открытом состоянии клапана управляются 

принудительно. Управление клапанами в открытом со-

стоянии производится кулачками, которые в угловом 

положении смещены по отношению к эксцентриситету 

вала машины. Это обеспечивает необходимый сдвиг фаз n� в работе клапанов и плунжера.  

Многими авторами рассматриваются схемы и 

конструкции радиально-поршневых и аксиально-

поршневых гидромашин, способы распределения 

жидкости и регулирования рабочего объема  [7, 8], но 

практически отсутствуют исследования и расчеты  

механизмов клапанного распределения жидкости.  

В данной статье решается задача расчета угла 

сдвига фаз в работе клапанов и поршня, который 

необходимо обеспечить для реализации клапанного 

распределения в двигательном режиме. 

Известно [9], что величина объемных потерь ра-

бочей жидкости в единицу времени для системы 

«поршень – цилиндр» определяется соотношением:                       ∆p8 =  qrs  t8u8�vw�  $8�vw�  �xb
ysxz ,   

где qrs  – коэффициент пропорциональности, посто-

янный для данной гидромашины; t8 – удельная по-

стоянная гидромашины; u8   – параметр регулирова-

ния гидромашины;  {8 – вязкость механической смеси 

воздуха и рабочей жидкости;  $8 – частота вращения;  

p – давление в рабочей клетке. 

Полагая  |Q = 1  и  $8 = }�\ , можно написать: 

∆p8 = ~}��x�
ysxz p,                               (1)   

где � = ��sUs�s��x�
��\���x� . 

Обозначаем через -� момент закрытия выпускного 

клапана и через  �� – объем рабочей смеси в цилиндре 

в этот момент. Тогда уравнение неразрывности для 

замкнутого объема жидкости после момента -� может 

быть записано в виде: 

B�*[ sin [- = Vr�� ^ e�W ���� ^ � }��x�
ysxz р,            (2) 

где F – площадь поршня; l – длина кривошипа; В – 

модуль упругости механической смеси воздуха и ра-

бочей жидкости; С – жесткость механической систе-

мы «цилиндр – поршень – механические преобразова-

тели – цилиндр». 

Момент открытия напорного клапана соответ-

ствует условиям [- = 0.  

Решая уравнение (2) с начальным условием  

p(0)= PH  (PH – давление в напорной системе), и разла-

гая в ряд Маклорена, получаем приближенное выра-

жение для p(t) с точностью до слагаемых третьего по-

рядка малости: ��-� = �� B ��}��x�  ~ 
V��� �c�Wysxz - B ~ }���

� .               (3) 

Учитывая, что p(t)=pcл (pcл – давление в сливной 

системе), приходим к уравнению для нахождения мо-

мента t0 закрытия сливной магистрали: 

      �сл = �� B ��}��x�  ~ 
V��� �c�Wysxz -� B ~ }�����  ,              (4) 

откуда 

-� = v��}�x�  ~v���}�x�  ~���~V��� �c�W�ys�xz���v�сл�
}~V��� �c�Wysxz . 

Полагая [-� = Bn�, находим значение угла сдви-

га фаз в момент закрытия выпускного клапана: 

n� = Р�}�x�  ~����}�x�  ~���~V��� �c�W�ys�xz���v�сл�
~V��� �c�Wysxz .     (5) 

Если величина угловой частоты удовлетворяет 

условию: 

2 V��� ^ e�W� {8�wz��� B �сл�Р�[vw�  � ≪ 1, 
то можно получить упрощенную формулу для оценки n�: n� =  �}�x�  ��V��� �c�Wysxz.                                (6) 

Потери рабочей смеси в системе «поршень – ци-

линдр» с момента закрытия выпускного клапана и до 

момента открытия напорного клапана вычисляются 

интегрированием: p8 = � ∆p8�-��� . 

Используя соотношение (1), получим:  p8 = ~}��x�  ysxz � ��-��-��� ;  и далее с учетом  (3) находим: 

      p8 = ~}��x�  ysxz  -� �~ }����S ^ ��}��x�  ~�� 
�V��� �c�Wysxz B���. 

Из соотношения (4) получаем: 

��}��x�  ~�� 
�V��� �c�Wysxz = рНvрсл� B ~ }����N  . 

Таким образом, можно написать:    

p8 = ~��}��x�  ysxz  V~ }������ ^ рН�рсл� W. 

Полагая в этой формуле [-� = Bn�, получаем 

окончательно: 

               p8 = ~��}�x�  ysxz  V~ ���
�� ^ рН�рсл� W. 

Потери работы на сжатие рабочей смеси равны: 

   �п = �* � ��-�� cos�[-���� = �* � ��-� sin [- �-��� . 

Воспользовавшись соотношением (3), а также 

принимая [-� = Bn� и разлагая полученное выраже-

ние в ряд Маклорена, получаем с точностью до слага-

емых третьего порядка малости:  �п = �* ���� .  
Отсюда находим наибольший допустимый угол 

n� мах:   n� мах = �`п��  . 
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Исследуем режимы работы гидромашины в дру-

гом крайнем положении поршня, которое соответ-

ствует моменту закрытия напорного клапана. Пусть ��  – объем цилиндра в момент закрытия напорного 

клапана. Тогда уравнение неразрывности для замкну-

того объема имеет вид: 

               B�*[ sin [- = Vr�¡� ^ e�W ���� . 

Его решением с начальными условиями p(t)=pсл 

при [- = ¢  является функция: 

��-� = �сл ^ ��
���¡� �c��  �\v}���

� . 

Если -�   – момент закрытия клапана, то [-  =
n�   и ��-�  � = ��, поэтому   �н = �сл ^ ��

��� �c�  ¤\v��¡ ¥�
�  . 

Отсюда находим выражение для угла сдвига фаз n�  : 

n�  = ¢ B �2��� B �сл� ���¡� �c��
��  . 

В заключение можно сделать вывод, что получен-

ные результаты имеют практическое значение и поз-

воляют определить параметры механизма клапанного 

распределения жидкости радиально-поршневого гид-

ромотора с учетом параметров механизмов привода 

поршней и регулирования, давления, скорости враще-

ния вала и характеристик рабочей жидкости на стадии 

проектирования. 
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DETERMINATION OF VALVE FLUID DISTRIBUTION PARAMETERS  

IN RADIAL PISTON HYDRAULIC MOTOR 

 

The article is devoted to the development of radial piston hydraulic machines with valve fluid distribution. Hydrau-

lic machines with this distribution make it possible to operate at high pressures and create machine drives with a hy-

draulic motor installed directly on the output link without intermediate gears. Radial piston hydraulic motors use hydro-

static valve opening and forced valve control in the open state. In this case, the actuation of the valves is shifted in an 

angular position relative to the eccentricity of the machine shaft. The article solves the problem of calculating the angle 

of phase shift in the operation of valves and pistons.  

 

Radial piston hydraulic motor, hydraulic machine, valve distribution, control, phase angle, pressure, piston, cylin-

der, valve. 

  


