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А ктуальность исследуем ой  проблемы

Создание принципиально новых механизмов и конструк­
ций машин во многом зависит от совершенствования методов 
определения нагрузок в их деталях и узлах при динамиче­
ских режимах нагружения. Это необходимо для предупреж­
дения разрушений аксиально-поршневых гидромашин (АПГ) от 
иеренагружения деталей , связанного с резонансными режи­
мами работы, расчета динамических внутренних силовых 
факторов и перемещений в любых сечениях валов АПГ. 
Поэтому разработка метода определения динамических харак­
теристик узлов АПГ является актуальной проблемой.

Основной пелыд работы является разработка метода 
определения режимов работы машин , внутренних динамиче­
ских силовых факторов и перемещений различных подшип­
никовых. узлов АПГ.

Метод исследования. Работа выполнена на . основе 
теоретических исследований, включающих непосредственное 
составление дифференциалы гых уравнений колебаний Лагран­
жа упругой механической системы и их разрешимости с 
помощью метода начальных параметров. Адекватность матема­
тической модели определения динамических характеристик 
подшипниковых узлов АПГ и ее программная реализация под­
тверждается сопоставительными расчетами методом конеч- 
юго элемента на пакете COSMOS/M VERSION 1.65 А.

Научная новизна. Разработаны математическая модепь 
для определения динамических характеристик подшипниковых 
узлов АІ1Г и методы определения собственных частот я 
соответствующих им внутренних динамических силовых фак­
торов и перемещений.

Научлая ценность работы заключается в разработке 
метода определения динамических характеристик подшипни-



ковых узлов АПГ, позволяющего увеличить долговечность, 
надежность и работоспособность АПГ.

ІІРаятичсс: ая тнипота Работа сделает вклад в прик­
ладные задачи пл? , следовании к- ^ебаний упругих механиче­
ских систем и при расчете долговечности и надежности дета­
лей АПГ.

Реализация полученных результатов. Результат* • 
работы были использованы при расчете и проектировании АПГ, _ 
применяемых в пневмоколесных кранах.

Публикации. По теме диссертации депонировано три 
статьи.

Структура и объем работы. Диссертационная работа 
состоит из введения, & глав, списка литературы из 118 
наименований. Работа изложена на 142 страницах машинопис­
ного текста, содержит 100 страниц основного текста, 43 
рисупка, б таблиц

Содержание работы
Во введении рассмотрена актуальность исследуемой 

проблемы.
В первой главе отражено общее состояние вопроса в 

области разработки различных подшипниковых узлов АПГ. 
Кратко обсуждены некоторые тенденции развития конструк­
ций аксиально-поршневых гидромашин, проведен анализ 
конструктивных характеристик- различных подшипниковых 
узлов и воспринимаемых ими нагрузок АПГ. Такой анализ 
позволил наиболее адекватно выбрать расчетную схему для 
определения динамических характеристик подшипниковых 
узлов АПГ. В этой главе указаны основные методы, исполь­
зуемые для определения распределения нагрузок в подшипни­
ковых узлах АПГ и их динамических характеристик. Подробно 
рассмотрены различные методы исследования собственных и
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ь
ЬЫну ждшшых колебаний выбранной уирушй механической 
системы. Отмечены преимущества и недостатки этих методов.

Во второй главе проведен анализ методов расчета рас­
пределения нагрузок в подшипниковых узлах АПГ. Отмеча­
ется, что при определении нагрузок используемые упрощен­
ные двухопорные балочные схемы приводят к нереальным 
результатам. Поэтому широко используются модели трехопор­
ной балки. Там, в работах Д. Н. Решетова рассматривается 
случай трехопорного вала, нагруженного на консоли и на 
пролете двумя радиальными силами. В результате решения 
уравнения трех моментов при наличии смещения опор полу­
чено выражение для момента М2 над средним подшипником. 
Пользуясь данным алгоритмом, нетрудно получить выражение 
для неизвестного момента Mj при типичной для АПГ схеме 
внешних нагрузок. Внешними нагрузками, действующими на 
фланец вала гидромашины, являются усилия со стороны 
рабочих поршней. Векторы всех сил, передаваемых шату­
нами, считаются параллельными ввиду малостй углов между 
осями цилиндре® и шатунов. На рис. 1 представлена схема сил

Рис. 1 Схема сил давления на вал гидромашины



давления, действующих на вал. Со стороны полости нагнетания 
( давление Рр ) действует сила Рр, направленная под углом 
наклона блока ци лидеров а к фланцу вала. Она определяется 
но следующей фо|л$?яв:

Рр “  рр Fn (Z4 ± 1)/2, где F„ - площадь порпгая; Z„ - 
число цилиндров в блоке.

Со стороны полости слива (давление Р„) действует сила 
Р0> определяемая аналогично Р0 = pe F„(Z4 ± 1)/2.

Силы Рр и Р„ получены суммированием усилий со сторо­
ны поршней, находящихся под соответствующим давлением, 
так как количество цилиндров Z„ обычно выполняется не­
четным и число цилиндров, соединенных с полостями рас­
пределителя, колеблется в пределах от (Z„-l)/2 до (Zu+l)/2.

Усилия Рр и Р„ также будут изменяться в соответст­
вующих пределах. Средние координаты хр , х0 * ур , у0 этих 
усилий определяются следующими зависимостями :

хр -  - D/я  ; х0= D /it ; у «  у «  0, (1)
где D- диаметр расположения головок шатунов в фланце вала.

При повороте вала мгновенные значения равнодействую­
щих Рр и Р„ будут иметь переменные координаты, колеб­
лющиеся около указанных Точек. Обычно принимается допу­
щение, что под действием Рр(Рв) (давление постоянно), вслед­
ствие того, что форма индикаторной диаграммы может при­
ниматься прямоугольной, и под этим давлением находится 
постоянно ZJ2  поршней. Координаты хр и х„, кроме 
зависимостей (1), могут определяться по формуле :

х,= - Хр* D/[Z„ йп (10ZJ] (2)
либо находятся как центр тяжести ZJ2 поршней. 
Относительная погрешность при этой не превышает 3 % .

Кроме нагрузок, действующих со стороны фланца вала, 
и случае непрямого привода АПГ вала на выходной конец
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действуют дополнительно радиальные либо комбинированные 
нагрузки.

Большинство АПГ работает в условиях переменного 
нагружения. Поэтому для каждого вида машины характерен 
определенньЕЙ режим изменения давления в гидросистеме, 
являющийся основым фактором, определяющим нагружен- 
ноеть гидромашины и ее подшипникового узла.

Третья глава посвящена разработке метода определения 
низших собственных частот колебаний поперечного изгиба 
вала АПГ при двух следующих вариантах установки под­
шипников:

Л- установки в левой опоре радиального подшипника, а 
в правой сдвоенного радиально-упорного;

Б - установки в левой опоре радиально -опорного под­
шипника, а в правой сдвоенного радиально-упорного.
При этом податливость опор может учитываться или не 
учитываться, :

В случае вала АПГ на трех жестких опорах-'Сем. рис. 2)
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Рис. 2

общее дифференциальное уравнение колебаний поперечного 
изгиба вала запишется отдельно доя участков 1} и 12

f, -  A, S(«*,) +  В, Т{«*,) +  С, U(«ur,) + D, V(or,) , (3)

f j  ”  A, S(aJTj) +  Ва Т («*J + С, U(a*,) -I- D, V(«*,)

ГДО fi = y .ffj * — , Причем О S *, S \ И 0 S S T| .



Здесь I = t- , ^  = y - параметр относительной величины її и Ь.

8

Очевидно, что .*,=1-  ̂ .
При испсчьйоваяии гран ’шых условий и условий соп­

ряжения на нр' .^жуточных опорах данной расчетной схеме 
соотвествует следующая система четырех уравнений, линей­
ных и однородных относительно произвольных постоянных

Эта система уравнений имеет отличное от нуля решение 
относительно произвольных постоянных, при ее определителе 
равном нулю. Этот определитель имеет вид

В случае вала АПГ на трех упругих опорах (см. рис. 3) 
общее решение дифференциального уран тения поперечного 
колеб ния вала имеет вид (3).

В, , D, , В , , D , :

B,T(ai) +D,v(«i)

Ва’Г U l - І )  + D a V [ a ( l - i )

BiS(aI,) +DjU(ai) + B s[a(l -  f,)j +DjO[a(l -  f.)] =  0 ,

BiV(ai) +DiT(al) -B jV[a(l -  },)] -D ,t [o(i -  І)] =  0 , 

B jlfa /l -  і ) !  -fDjVfot/l -  l) l  = 0 .

T(cd,) V (a\) 0 0

з Ц ) в(*ї) sjafi-*)] u[«(i-i)] 

VM ) T(c4) - v [«(i - 0] -i,)]
0 0 т[а(і-ї)] v[a(l-i)]

0

Рис. 3

= 0 ,



Аналогично выше рассмотренной задаче, отражено в 
следующей форме определителя, составленною из системы 
уравнений, линейных и однородных относительно произволь­
ных постоянных, трансцендентное уравнение собственных
частот:

9

где Ail = | s i ; A , J = T , J  Aij ■ -|sj +g j^ v>] I A„ =-T,;

A "  = ( r v ‘ ' i f c U‘ )  і = 7 s. ; A a  = ( j V ,  +  ^ u , ) ;  a .  = ^ S i ;

А" =( т и і' Й т' ) ; A» = F Vl! Ал = “{ г и’ +Й Ті) ;

а? fa? c*  ̂ a?
a* = --p-Vi; a41 = Ijp-T, -  —stJ; a«  = -p-u,; ̂

A« = {{t Ti + &Sj)+(Sj + ІлЛ)ю} A« = “t7Uj +IJTj)
»

Здесь S, , T, , U, , V, и S , , T , , U ,, V, * функции Крылова, 
соответствующие аргументам Ai = аї и As = a(l -  її).

Численная реализация проведена для гидронасосов 210.25 
и 207.25. Результаты расчета, соответствующие двум данным 
случаям при вариантах установки подшипников проведены в 
таблице 1.

A-п Au A,, A „
Aji An А0 AM _  ^
*)i Ад An A,,
A„ Ae  A ,  A „
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Таблица 1
Собственные частоты поперечного колебании вала 

гидронасосов 210.2b и 207.25
На трех жестких опорах На трех упругих опорах

її

Варианты установки 
подшипников

41 EJ

Варианты установки 
подшипников

А В А В
Р, с*' Р. с ‘ Р. в‘ * Р. с "

0,10 473,48 907,00 0 72,69 112,00

0,20 564,91 1082,16 10 176,24 344,51
0,30 696,84 1334,89 , 5 0 252,41 495,10
0,40 883,88 1693,18 30 311,61 608,56
0,50 1043,86 1999,29 40 362,16 703,65
0,60 887,64 1700,37 50 407,37 786,64
0,70 704,95 1350,42 60 448,72 861,78
0,80 608,54 llw5,73 70 487,69 929,66
0,90 326,41 625,28 80 524,56 993,04
1,00 296,85 . 568,65 90 559,79 1052,03

100 593,96
.

1108,66

Из анализа результатов расчета сделаны следующие выводы:
1. Для вала гидронасосов 2J0.25 и 207.25 на трех же­

стких опорах низшие частоты повышаются при увеличении 
параметра относительной величины 1} от 0 до 0,5. При Tj-0,5 

( lj = 12 ) таж нившая частота достигает максимального 
значения и равна 1309,0 с '1 . При повышении Т, от 0,5 до 1,0 
низшие частоты последовательно снижаются и при lj=1,0 
(Is *0) частота достигает минимального значения. По 
расчетной схеме вала на трех жестких опорах, указанной па



рис. 2, низшие частоты поперечного колебания вала всегда 

больше частоты возмущающей силы (р0 > 2,5 со, где «в - 
Частота возмущающей силы) . Это значит, что при работе вал 
гидронасосов находится в дорезонансном режиме.

2. Для вал та трех упругих опорах собственные частоты
поперечного колебания зависят от жесткости опор. При с0= О
(с0- жесткость опоры) низшая собственная частота равна 72,59 

-J яс , а при со £ 10 N/m частота достигает значения, 
соответствующего случаю вала на трех жестких опорах.

3. По расчетной схеме ъала на трех упругих опора*:, 
показанной на рис. 3, низшие собственные частоты попереч­
ного колебания вала гидронасосов всегда больше частоты 
возмущающей силы (именно частоты вращения вала со = 6,66
- 41,66 с' '), поэтому резонансное явление никогда не будет 
появляться.

Четвертая глава посвящена методу определения дина­
мических нагрузок на валы А11Г на основе использования 
теоретических исследований вынужденных колебаний упругой 
механической системы. Для этого применен метод начальных 
параметров. .'

Расчетная схема, выбранная для решения этой задачи, 
намного изменяется относительно выше изложенного случая. 
Такое изменение заключается в том, что вал АПГ считается 
балкой на трех опорах с не большей длиной правой консоли, 
При рассмотрении собственных колебаний этой частаю пренеб­
регаем из-за слишком малой длины консоли (0,023 - 0,03) 1.

Ия уравнения упругой линии вала, нагруженного сосредо­
точенными силой Q:(x,t) и моментом Mj(x,t), присоединив к 
нему первую, вторую и третью производные функции f(x), 
получим основные уравнения метода начальных параметров. В 
оСоцем случав система таких уравнений напишется так:
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f(x ) = f£(kx) + 6fe£-T(kx) + j‘ 5g j U(kx) + k?BJ V ^ +  ■

- , ji,

6(x) = f£V (kx) + ^S(kx) + — ■ TftcO + -% rU (k x ) + kEJ к EJ

Й ы т И х -*•)]+§ i S j uH* ■ *•)!■ (4)

M(x) = EJf(|kJU{kx) + EJt^V(kx) +M 0S(kx) + ̂ -T (k x ) +

£ ц ф ( *  - x i) ]+ Z T LT[lc(x -x ,)] ,І-I І-I К
Q(x) = EJfok’ ltk x ) ч-ЕІбЬк^Ікх) +MokV(kx) +QoS(kx) +

£ k M t V[k(x -x,)| + £Q.S[k(x -  Xi)L i-1 i-i
где f0, б0, M0 и Q0- начальные параметры , включающие прогиб, 
поворот, изгибающий момент и поперечная сила на левой край­
ней опоре; ;

Qi и М; - сосредоточенные сила и момент (или реакции на 
і- ой промежуточной опоре) ;

f(x), 6(х), М(х) и Q(x)-. линейное перемещение, поворот, 
изгибающий момент и поперечная сила в любых сечениях вала;

S, Т, U и V- функции Крылова, соотвествующие аргу­
ментам: (кх) и [к(х-х;)1, где к4 <= цаР/EJ, ц - погонная масса вала;

f„, 0О , MD, Q0, Q; и Mj определны решением системы 
линейных алгебраических уравнений, составленных из гра­
ничных условий и -условий сопряжения на промежуточных 
опорах. Подставляя полученные величины в уравнение (4), 
напишутся явные выражения. Результаты расчета внутренних 

. динамических силовых факторов и перемещений вала АПГ, 
соответствующие указанным расчетным схемам и вариантам 
установки подшипников при а>-20 с '1 , отражены на рис. 4, Б, 
6 и 7.
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Рис. 4 Эпюра внутренних динамических силовых факторов и
перемещений вала гидронасосов 210.25 и 207.25 по варианту А
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2 ,6 . 1 0

Рис. Б Эшора внутренних динамических силовых факт, ров и
перемещений вала гидронасосов 210.25 и 207.25 по варианту Б
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Рис, б Эпюра внутренних динамических силовых факторов и
перемещений вала гидронасосов 210.25 и 207.25 по варианту А
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Рис. 7 От_>ора внутренних динамических силовых факторов к
перемещений вала гидронасосов. 210.25 и 207.25 по варианту В



Таким образом, сделаны следующие выводы:
1. Влияниями вынужденных поперечных изгибных коле­

баний вала АПГ в пределах изменения частоты от 0 до 10Э с '1 
можно пренебречь, потому что влияние динамических фак­
торов на эпюры внутренних динамических силовых факторов 
(в двух вариантах установки подшипников) незначительно .

2. В случае частоты (со) возмущающих силы и момента 
больше 103 с’ 1 необходим учет влияний динамического режима 
нагружения на прочность, долговечность, надежность и работо­
способность вала АПГ.

3. Учет жесткости опор значительно влияет на внутрен­
ние динамические силовые факторы и перемещения вала 
АПГ . Так, при с0 < 109 N/m ( с0 - жесткость опор ) необхо­
димо считать вал АПГ как балку на трех упругих опорах, а 
при с0 і  109 N/m возможно принять расчетную схему балки на 
трех жестких опорах.

В пятой главе проведены общие выводы, включающие в
себя

1. Рез, льтаты расчета свободных и вынужденны^ попе­
речных колебаний вала АПГ позволяют сделать вывод о 
адекватности математической модели исследования подтип - 
никовых узлов АПГ.

2. Разработка метода расчета динамических характе­
ристик различных подшипниковых узлов АПГ с учетом их 
жосткости позволяет точно определить режимы работы 
(резонансный, дорезонансный пли зарезонансный), влияние 
динамических режимов нагружения на их прочность, 
долговечность, надежность и работоспособность.

3. Выше указанные выводы можно распространить не 
только на гидронасосы 210.25 и 207.25, но и на всю гамму АПГ, 
имеющую аналогичные конструкцию и принцип работы.

h — — — -
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