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УДОСКОНАЛЕННЯ СИСТЕМИ КЕРУВАННЯ НАХИЛОМ ЛЮЛЬКИ АКСІАЛЬНОГО 
РОТОРНОПОРШНЕВОГО НАСОСА ТИПУ PVC 1.63

IMPROVEMENT OF CONTROL SYSTEM FOR CHANGING THE ANGLE OF INCLINATION OF SLOPING 
DISC IN AXIAL ROTARY PUMP OF THE TYPE PVC 1.63

Мета. Визначення залежності величини зведеної сили дії поршнів блоку циліндрів на похилий диск (люльку) 
аксіального роторнопоршневого насосу типу PVC і координат точки її прикладання від кутового положення 
блоку циліндрів. Розроблення конструктивних заходів по використанню момента зведеної сили для забезпечення 
ефективної роботи системи управління подачею насоса.

Методи. Залежності момента зведеної сили тиску поршнів, а також координат її прикладання визначені 
з використанням рівнянь статики механічних систем. Розрахунки величини зведеної сили, координат точки її 
прикладання, момента на люльці, направленого на збільшення кута нахилу, виконані у програмному середовищі 
MathCAD.

Результати. Отримані формули для визначення залежності зведеної сили дії поршнів на люльку і момента 
цієї сили, а також координат точки її прикладання від кутового положення блоку циліндрів. Показано, що 
величини зведеної сили і момента повороту люльки змінюються у відповідності з періодичною залежністю. При 
номінальній частоті обертання 1500 об/хв коливання даних параметрів відбуваються з частотою 450 Гц. Для 
насоса типу PVC 1.63 розмах коливань момента повороту люльки при номінальному тиску 25 МПа дорівнює 286 
Н.м. Траєкторія переміщення точки прикладання зведеної сили має петлеподібний характер. Відхилення даної 
точки по осі Y складає ± 4,6 мм. Зміщення даної точки вздовж осі Х відбувається у межах +20,7 мм — +26,3 мм.

Висновки. Виявлений пульсуючий характер зведеної сили дії поршнів блока циліндрів на люльку насоса. Точка 
прикладання зведеної сили переміщується по поверхні люльки за петлеподібною траєкторією. При цьому виникає 
крутний момент  значної величини, направлений на поворот люльки відносно осі цапф. Величина вказаного момента 
коливається з частотою, яка відповідає частоті обертання блока циліндрів. Зміщення осі цапф люльки насоса 
PVC1.63 на 5 мм дозволяє реалізувати зворотний звязок у системі керування подачею насоса по тиску в лі-нії 
нагнітання.

Ключові слова: LS гідроприводи, регульований насос, момент повороту люльки, зміщення осі повороту люльки.

Вступ
Одним з пріоритетних напрямів розвитку мобільних 

технологічних машин — сільськогосподарських, буді
вельних, шляхових та інших, є підвищення їх продук тив
ності. Реалізація даного напряму відбувається шляхом 
під вищення потужності приводів, а також концент ра
цією операцій, виконуваних технологічною машиною. 
Активні робочі органи таких машин гідрофіковані і, таким 
чином, підвищення ефективності їх роботи пов’язане з 
підвищенням технічного рівня характеристик гідравлічних 
приводів.

Значна кількість активних робочих органів, які 
використовуються y процесі роботи мобільних техно
логічних машин, вимагає реалізації ефективного вирі
шення проблеми забезпечення нормальної роботи 
гідравлічних приводів конкретних робочих органів. 
У більшості випадків використовуються магістральні 
гідроприводи [1], в яких робоча рідина подається до 
гідродвигуна від гідромагістралі, що не входить до складу 
конкретного гідропривода.

Підвищення енергоефективності систем гідропри
водів мобільних машин призвело до створення енерго
економічних LS (load sensing) та LUDV (flow sharing) 
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гідроприводів [2, 3, 4], використання яких дозволяє за
ощаджувати до 20 — 50 % енергоресурсів та підвищити 
продуктивність праці на 20 % [5].

Провідні світові виробники гідравлічного обладнання 
Bosch Rexroth, Sauer Danfoss, Parker Hannifin [6, 7, 8] та 
інші постачають на ринок широкий асортимент ком
плек туючих load sensing та flow sharing гідроприводів з 
високими технічними характеристиками. Умови жорсткої 
конкуренції вимагають подальшого удосконалення кон
ст рукцій та підвищення технічного рівня вказаних гід
роприводів.

ПрАТ «Гідросила АПМ» (м. Кіровоград) впроваджує 
у виробництво та налагоджує серійний випуск аксіальних 
роторнопоршневих насосів серії PVC. На рисунку 
1 по казано насос PVC 1.63 з робочим обємом 63 см3. 
Да ний насосний агрегат включає власне насосний 
вузол та регулятор подачі насоса залежно від потреб 
магістрального гідропривода. Успішне використання 
даних насосів вітчизняними та зарубіжними виробниками 
мобільної техніки залежить від відповідності їх технічних 
характеристик кращим світовим зразкам.

 
Рисунок 1 — Насос PVC 1.63

Мета роботи полягає в обгрунтуванні вибору конст
руктивних параметрів окремих складових автоматичного 
регулятора подачі насоса типу PVC 1.63 для забезпечення 
заданого сучасними вимогами технічного рівня його 
характеристик.

Основні результати досліджень
Для забезпечення ефекта енергозбереження при роботі 

магістрального гідропривода в режимі LS (чутливому 
до навантаження) необхідно забезпечити регулювання 
подачі насоса до рівня потреби конкретного load sensing 
гідропривода. З цією метою в конструкції насоса типу PVC 
1 використовується load sensing розподільник типу PVN 
45, який забезпечує регулювання подачі насоса шляхом 
зміни його робочого обєму. Конструктивно насос PVC 1 

представляє аксіальний роторнопоршневий насос з по
хилим диском (люлькою), тому зміна робочого об’єму 
забезпечується шляхом зміни кута нахилу люльки. 

Принципіальну схему насоса типу PVC 1.63 показано 
на рисунку 2. До блоку циліндрів 1 встановлено девять 
поршнів 2, які лівим торцем через пяту контактують 
із поверхнею люльки 3. Поворот люльки з метою ре
гулювання подачі насоса виконується гідроциліндром 
4, шток якого тисне на правий торець люльки. З 
протилежного боку на люльку діє пружина 5, призначена 
для повороту люльки у положення максимальної подачі 
робочої рідини. 

Даний регулятор подачі насоса у якості сигнала 
керування використовує значення тиску робочої рідини 
на виході регульованого дроселя 7, який відповідає 
навантаженню гідродвигуна конкретного  
гідропривода, підключеного до загальної магістральної 
лінії нагнітання насоса 1. Відповідно на виході load 
sensing розподільника 6 формується сигнал, який 
змінює тиск у поршневій порожнині гідроциліндра 4. На 
штоці гідроциліндра утворюється зусилля, спрямоване 
на поворот люльки 3 у бік зменшення кута нахилу j 
(мінімальне значення кута нахилу люльки насоса PVC 1.63 
становить jmin = 8o). При зменшенні кута нахилу люльки 
зменшується робочий об’єм насоса і подача робочої 
рідини до лінії нагнітання. Водночас у даній конструкції 
тиск поршнів на поверхню люльки створює крутний мо
мент на люльці, спрямований на поворот люльки у бік 
збільшення кута нахилу люльки. Максимальний нахил 
люльки дорівнює jmax =18о.

          
Риcунок 2 — Принципова схема роторнопорщневого 

насоса типу PVC 1.63

Однією з конструктивних особливостей виконання 
люльки насоса PVC 1.63 є зміщення осі повороту люльки 
(осі цапф) відносно осі обертання блока циліндрів 
на 4 мм. Такий захід використовується провідними 
світовими виробниками регульованих аксіальних роторно
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поршневих гідромашин. У результаті цього поршні блока 
циліндрів створюють на люльці крутний момент, який 
спрямовано на збільшення кута нахилу люльки та подачі 
рідини до гідросистеми.

Значення вказаного моменту повороту люльки впливає 
на роботу системи керування подачею аксіального роторно
поршневого насоса, а також визначає умови роботи гід
ростатичного підшипника, який знаходиться під дією сил 
притискання з боку плунжерів блоку циліндрів. У зв’язку 
з цим виникає необхідність визначення вказаного момента 
повороту люльки з метою подальшого врахування при 
аналізі впливу силової дії поршнів на люльку та на якість 
роботи регулятора подачі насоса PVC 1.63, а також визна
чення можливості підвищення якості процеса керування 
подачею насоса.

Визначення моменту сил повороту люльки
На рисунку 3 показано розрахункову схему до визна

чення моменту повороту люльки від дії поршнів на 
площину люльки. Поршні 1 притискають п’яти 3 до 
високоточної поверхні торця люльки і створюють, таким 
чином, момент сил, який викликає поворот люльки у бік 
збільшення її нахилу.

 
Рисунок 3 — Розрахукова схема до визначення моменту 

повороту люльки від дії поршнів на площину люльки насоса 
PVC 1.63: 1 — поршень, 2 — похилий диск (люлька), 3 — п’ята, 

4 — цапфа

Осьова сила Fn, яку створює поршень, що діє на 
люльку, визначається формулою 

Fn = pн 
. Sn ,                                       (1)

де pн — тиск у лінії нагнітання насоса, Sn — ефективна 
площа торця.

Оскільки люлька нахилена до осі обертання блока 
циліндрів, сила, яку створює поршень, спрямована 
під кутом j відносно виконавчої поверхні люльки. В 
результаті цього сила, яка в даному випадку діє на люльку 
і створює крутний момент повороту люльки навколо осі 

цапф, визначається нормальною складовою сили Fn ,
Fн = Fn . cos j .                         (2)
Розглянемо визначення момента сил повороту люльки 

відносно осі цапф на прикладі насоса PVC 1.63. Блок 
циліндрів даного насоса має девять поршнів. Діаметр 
поршня dn=19,99 мм. Діаметр кола центрів поршнів Dn 
= 73,1 мм.

Протягом роботи насоса блок циліндрів обертається 
і, відповідно, кожен поршень виконує поступально
обертальний рух, в результаті чого вісь поршня, а також 
точка прикладання поршнем сили до поверхні люльки 
рухаються по коловій траєкторії. При цьому величина 
моменту, який створює окремий поршень, є величиною 
змінною і залежить від кутового положення блока цилі
ндрів.

Очевидно, що в даному випадку змінними будуть 
величина моменту зведеної сили, а також координати 
центра зведеної сили поршнів, які знаходяться у зоні 
високого тиску та формують відповідну силову дію на 
люльку.

Даний насос працює в режимі самовсмоктування, 
тому при визначенні сил, які діють на люльку з боку 
поршнів, силовою дією з боку поршнів, що знаходяться 
у зоні всмоктування, можна нехтувати.

На рисунку 4 показано розрахункову схему до ви
значення координат центра зведеної сили дії поршнів 
насоса на поверхню контакта із люлькою. У даному 
випадку під дією високого тиску знаходяться поршні, які 
протягом обертання блока циліндрів рухаються у зоні, яка 
знаходиться праворуч від вертикальної осі Х.

 
Рисунок 4 — Розрахункова схема визначення координат 

центра прикладання сумарної сили дії поршнів, що знаходяться 
під дією сил тиску у зоні високого тиску

На торці блока циліндрів (рисунок 4) позначено точку 
А — центр прикладання зведеної сили дії поршнів на 
люльку. Для визначення координати точки А складено 
рівняння моментів сил, які розвивають поршні, відносно 
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центра зведення сил в проекціях на відповідні осі 
координат.

Рівняння моментів відносно центра зведення сил у 
проекціях на вісь Х:

Р1
.(ХЦ – Х1) – Р2

.(Х2 – ХЦ) – Р3
.(Х3 – ХЦ) – Р4

.(Х4– ХЦ) + 
+ Р5

.(ХЦ – Х5) = 0.
Рівняння моментів відносно центра зведення сил у 

проекціях на вісь Y:
Р1

.(YЦ + Y1) + Р2
.(Y2 + YЦ) – Р3

.(Y3 – YЦ) –
– Р4

.(Y4 – YЦ) – Р5
.(Y5 – YЦ) = 0.

В рівняннях (3), (4) позначено: Р1, … , Р5 — тиск 
у порожнинах гідроциліндрів, які знаходяться у зоні 
високого тиску, ХЦ , YЦ — координати центра прикладення 
зведеної сили дії поршнів, Х1,…,Х5 — поточні значення 
координат положення центрів поршнів вздовж осі Х, 
Y1,…,Y5 — поточні значення координат положення центрів 
поршнів вздовж осі Y.

Враховуючи, що Р1 = Р2 = Р3 = Р4 = Р5, запишемо
(ХЦ – Х1) – (Х2 – ХЦ) – (Х3 – ХЦ) –  
– (Х4 – ХЦ) + (ХЦ – Х5) = 0,

(YЦ + Y1) + (Y2 + YЦ) – (Y3 – YЦ) –
– (Y4 – YЦ) – (Y5 – YЦ) = 0.
Запис системи рівнянь (5), (6) в полярних координатах 

R, l (рисунок 4) зводить їх до вигляду
(XЦ – R.sin(l1)) – (R.sin(l2) – XЦ) –
– (R.sin(p –l3) – XЦ) – 
– (R.sin(p –l4) – XЦ)+ (XЦ – R.sin(p –l5)) = 0,

(YЦ + R.cos(l1)) + (R.cos(l2) + YЦ) – 
– (R.соs(p –l3) – YЦ) –
– (R.соs(p –l4) – YЦ) – (R.соs(p –l5) – YЦ) = 0.

Після відповідних перетворень отримаємо

5

Ö i
i 1

1X R sin( ) ,
5

l
=

= ⋅ ⋅∑
                                              

(9)

Оскільки кількість поршнів в блоці циліндрів зазвичай 
є непарною, при обертанні блока циліндрів кількість 
поршнів, які знаходяться в зоні високого тиску, періодично 
змінюється від чотирьох до пяти.

В залежності від кількості поршнів п в блоці циліндрів 
кількість поршнів у зоні високого тиску буде відповідно 
змінюватись y залежності від кута повороту блока цилінд
рів і може бути розрахована за наступною залежністю, за 
якою визначається найбільше ціле значення, 

nk p j
c

 − 
=  
  ,                                        (11)

де jn — кут заходу циліндра в зону високого тиску, 
c— кут між парою сусідніх циліндрів, який може бути 
розрахований за наступним виразом

2 .
n
pc ⋅

=
                                                          

(12)

Кут заходу циліндра в зону високого тиску змінюється 
за наступною залежністю

1
n 1 ,jj j c

c
 

= − ⋅  
                                             

(13)

де j1 — кутова координата першого поршня,

1 2 ,
2
jj j p
p

 = − ⋅ ⋅  ⋅ 
                                            (14)

де j — кутова координата блока поршнів.
Із врахуванням залежностей (11) і (12), залежність для 

визначення кутової координати іго поршня буде мати 
наступний вигляд:

lі = l1 + c . і,   і  0..k.                                   (15)
Отже із врахуванням залежностей (11)–(15), залежності 

(9) і (10) для випадку пої кількості поршнів зводяться до 
наступного вигляду

                            (16)

                           (17)

На підставі формул (16) і (17) розраховано траєкторію 
руху центра зведеної осьової сили, яку створюють циліндри 
насоса PVC 1.63, що знаходяться у зоні високого тиску, 
яку показано на рисунку 5.  Траєкторія має петлеподібний 
вигляд, циклічний характер із періодичністю повтору 
через поворот блока циліндра на кут, кратний в даному 
випадку 400, що відповідає кутовій відстані між сусідніми 
циліндрами. При цьому координата ХЦ змінюється від 
20,73 мм до 26,31 мм, а координата YЦ змінюється у межах 
від +4,57 мм до – 4,57 мм. З точки зору створення моменту, 
який повертає люльку відносно осі цапф у бік збільшення 
робочого об’єму, саме переміщення центра зведеної сили 
циліндрів вздовж осі Y створює вказаний момент, тому в 
подальшому розглядаємо саме цю складову зведеної сили.
Момент зведеної сили циліндрів відносно осі Х згідно (17) 
визначиться залежністю

                      (18)

 (6)

(7)

(8)

 (5)

(10)



Механізація сільськогосподарського виробництва

                                        № 4 (50 )’2015                           67

 
Рисунок 5 — Траєкторія руху центра зведеної сили, яку 

створюють циліндри насоса PVC 1.63, що знаходяться у зоні 
високого тиску

Зазначений момент зведеної сили діє також на робочий 
торець люльки і викликає її поворот відносно осі цапф. 
Але залежність (18) справедлива у випадку, коли вісь 
обертання блока циліндрів знаходиться в одній площині із 
віссю цапф люльки. Як зазначалося раніше, в конструкції 
даного насоса передбачено, як це показано на рисунку 3, 
зміщення осі цапф на величину D таким чином, щоб вісь 
блока циліндрів знаходилась вище за вісь цапф. Цей захід 
призводить до того, що центр зведеної сили циліндрів 
також зміщується у цьому напрямку, що сприяє створенню 
достатнього за величиною моменту, спрямованого на 
збільшення кута нахилу люльки.

Таким чином, залежність (18) має бути уточненою 
з урахуванням наявності зміщення осі цапфи, а також 
наявності нахилу люльки на кут j, що призводить до 
необхідності врахування при визначенні моменту по
вороту люльки нормальної складової сил, що діють 
на торець люльки з боку блока циліндрів, визначеної 
формулою (2). При цьому також необхідно врахувати, 
що при повороті люльки на кут j нормальна складова 
спрямована таким чином, що при цьому виникає додаткове 
зміщення сил у бік зменшення фактичного зсуву осі цапф 
D на величину dу,

dу = l tgj ,                                       (19)
де l — відстань від точки контакту головки поршня до 
поверхні робочого торця люльки (рисунок 3). Для насоса 
PVC 1.63 l =3 мм.

Тоді залежність (18) визначення моменту зведеної 
сили з врахуванням вищезазначеного набуває наступного 
вигляду

              (20)

Таким чином, отримана залежність (20) дозволяє 
оцінити вплив на величину моменту зведеної сили 
циліндрів, що забезпечує поворот люльки в напряму 
збільшення кута нахилу люльки, кількості циліндрів, 

величини кута нахилу люльки, тиску в лінії нагнітання 
насоса, величини зсуву осі цапф люльки відносно осі 
обертання блока циліндрів.

На рисунку 6 показано розраховані графіки залежності 
величини моменту зведеної сили циліндрів, який діє на 
люльку, від кутового положення блока циліндрів, що 
змінюється при його обертанні.

 Графіки залежностей моменту зведеної сили, який діє 
на люльку, побудовано для трьох різних значень зміщення 
осі повороту люльки відносно осі обертання блока цилін
дрів: l = 3, 4, 5 мм. При цьому тиск у лінії нагнітання на
соса становить 25 МПа, частота обертання блока ци лінд рів 
відповідає номінальній і становить п = 1500 об/хв. Кут нахилу 
j люльки в даному випадку прийнято j = 80 (рисунок 6, 
а), що відповідає мінімальному робочому об’єму насоса, 
та j = 180, при якому робочий об’єм насоса максимальний 
(рисунок 6, б).

Згідно графіків рисунку 6 залежності моменту сил, які 
діють на люльку, мають пульсуючий характер із значним 
розмахом коливань. Період коливань відповідає терміну, 
за який блок циліндрів повертається на кут, що відповідає 
кутовій відстані між сусідніми циліндрами. При цьому 
графік має два пікових значення — при заході циліндра 
до зони високого тиску (рисунок 4) у нижній частині та 

   а)

 
   б)

Рисунок 6 — Залежність моменту зведених сил поршнів 
циліндра, які діють на люльку, від кутового положення блока 

циліндрів
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при виході циліндра із зони високого тиску в верхній 
точці. Це призводить до виникнення високочастотної 
силової дії на люльку — частота коливань при частоті 
обертань 1500 об/хв становить 450 Гц. Очевидно, що при 
виготовленні люльки насоса достатньо масивною, вона 
може виконувати функції фільтра високих частот і таким 
чином не відпрацьовувати коливання, викликані пуль
сацією зведеної сили циліндрів.

Початковим кутовим положенням блока циліндрів 
є таке, коли циліндр у нижній частині блока циліндрів 
(рисунок 4) переходить із зони всмоктування до зони на
гнітання. Саме у цьому положенні блока циліндрів момент 
зведеної сили циліндрів досягає максимального значення 
(рисунок 6).

Максимальні значення моменту зведеної сили, який 
діє на люльку (рисунок 6, а), у залежності від величини 
зсуву осі повороту люльки відносно осі блока циліндрів 
мають різні значення. Так при зсуві  l = 3 мм максимальний 
момент зведеної сили, який діє на люльку, становить 244 
Н.м, при зсуві осі повороту люльки на величину l= 4 мм 
максимальний момент зведеної сили збільшується до 
283 Н.м. При подальшому збільшенні зсуву до величини 
l = 5 мм даний момент зведеної сили, яка діє на люльку, 
зростає до 323 Н.м.

При обертанні блока циліндрів у наступних кутових 
положеннях момент зведеної сили, яка діє на люльку, в 
усіх трьох випадках зменшується практично за лінійною 
залежністю. Зменшення моменту сил відбувається до 
повороту блока циліндрів на кут 20о, при якому циліндр, 
який створює силу Р5, переходить у верхній половині 
блока циліндрів (рисунок 4) із зони високого тиску до зони 
низького тиску (всмоктування). 

При цьому момент зведеної сили, яка діє на люльку, 
при зсуві осі люльки на 5 мм зменьшується до значення 
36 Н.м, при зсуві осі люльки на 4 мм — до 3 Н.м, при 
зсуві осі люльки на 3 мм — до 42 Н.м. Від’ємне значення 
моменту сил у двох останніх випадках означає, що виникає 
момент зведеної  сили, спря мований на поворот люльки у 
бік зменшення кута j і, відповідно, зменшення робочого 
об’єму насоса, що може заважати нормальному ходу 
процесу регулювання подачі насоса PVC 1.63.

При подальшому обертанні блока циліндрів (кут 
повороту дорівнює 240) момент зведеної сили, яка діє на 
люльку, знову зростає до другого максимального зна чення, 
яке дещо менше за попереднє. Так, при зсуві осі повороту 
люльки на величину l = 5 мм значення момента зведеної 
сили зростає до 258 Н.м, при зсуві осі люльки на величину 
l = 4 мм момент зведеної сили дорівнює 227 Н.м, а при зсуві 
осі повороту люльки на величину l = 3 мм момент зведеної 
сили дорівнює 196 Н.м. При подальшому обертанні 
блока циліндрів момент зведеної сили зменшується до 
мінімального значення при повороті блока циліндрів 
на кут 400. При цьому при зсуві осі повороту люльки на 
величину l = 5 мм момент зведеної сили залишається 
додатнім, а при зсуві осі повороту люльки на величини 

l = 3 мм і 4 мм момент зведеної сили, яка діє на люльку, 
стає від’ємним.

Розмах коливань моменту зведеної сили може досягати 
290 Н.м незалежно від величини зсуву осі повороту люльки 
при кутовому положенні блока циліндрів у межах 00—200. 
При кутовому положенні блока циліндрів у межах 
200—400 розмах коливань зменшується до величини 218 
Н.м незалежно від величини зсуву осі повороту люльки.

При збільшенні кута нахилу люльки до значення 
j = 180 характер залежності момента зведеної сили від 
кутового положення блока циліндрів (рисунок 6, б) 
залишається незмінним.

Аналіз залежностей, показаних на рисунку 6, б, 
свідчить, що момент зведеної сили, яка діє на люльку, 
при збільшенні кута нахилу люльки дещо зменшується. 
Так, значення момента зведеної сили, яка діє на люльку, 
при 1ому (циліндр проходить нижню точку) кутовому 
положенні блока циліндрів (зсув осі повороту люльки при 
цьому становить l = 5 мм) зменшилося до значення М = 
301 Н.м. При куті повороту люльки на 80 даний момент 
становив 323 Н.м. Аналогічно змінюються максимальні 
значення момента зведеної сили при інших значеннях 
зсуву осі повороту люльки. Водночас слід зазначити, 
що розмах коливань момента зведених сил залишається 
незмінним, тому при куті повороту блока циліндрів 200 
від’ємні значення момента зведених сил при зсуві осі 
поворота люльки на 3 мм та 4 мм зростають. У цьому 
випадку при зсуві осі люльки l = 3 мм момент зведених 
сил МХ = –70 Н.м, а при зсуві осі люльки l = 4 мм момент 
МХ = –30 Н.м, що погіршує умови нормальної роботи 
регулятора подачі насоса PVC 1.63.

Висновки
У процесі дослідження механізму формування 

моменту зведеної сили, діючої на люльку насоса типу 
PVC 1.63 з боку поршнів блока циліндрів, виявлено, що 
точка прикладання зведеної сили до торця люльки пе
реміщується по петлеподібній траєкторії, симетричній до 
осі, паралельній осі повороту люльки. При цьому величина 
момента зведеної сили, діючої на люльку, має циклічний 
характер, періодичність якої визначається кутом повороту 
блока циліндрів на величину, що дорівнює кутовій відстані 
між сусідніми циліндрами. Частота коливань величини 
момента зведеної сили при обертанні блока циліндрів насоса 
PVC 1.63 з частотою 1500 об/хв становить 450 Гц, що вимагає 
розроблення заходів по усуненню їх негативного впливу 
на роботу регулятора подачі насоса.

Момент зведених сил, який діє на люльку з боку блока 
циліндрів, залежить від тиску в лінії нагнітання насоса 
та кута повороту блока циліндрів. При цьому розмах 
коливань момента зведеної сили досягає значних величин. 
Так при номінальному тискові 25 МПа розмах коливань 
момента зведеної сили, діючого на люльку насоса PVC 
1.63, досягає 290 Н.м. Якщо осі блока циліндрів та цапф 
люльки знаходяться в одній площині, момент зведених 
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сил, що діє на люльку, змінюватиметься симетрично 
відносно осі повороту люльки і періодично викликатиме 
її відхилення в протилежних напрямах. Такий характер 
навантаження люльки заважає процесу регулювання кута 
її нахилу і, відповідно, робочого об’єма насоса.

З метою зменшення негативного впливу моменту 
зведеної сили на якість регулювання подачі робочої рідини 
насоса PVC 1.63 рекомендовано запровадити зсув осі 
повороту люльки відносно осі блока циліндрів на 5 мм.
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УДК 621.22

Усовершенствование системы 
управления наклоном люльки аксиального 
роторнопоршневого на-соса типа PVC 1.63

Н.И. Иванов, А.Н. Переяславский, 
С.А. Шаргородский, И.М. Ковалёва, 

В.Ф. Мазуренко, О.В. Харченко, 
С.Н. Головко

Цель. Определение зависимости величины при
веденной силы действия поршней блока цилиндров на 
наклонный диск (люльку) аксиального роторнопоршневого 
насоса типа PVC и координат точки ее приложения 
от углового положения блока цилиндров. Разработка 
конструктивных мероприятий по использованию момента 
приведенной силы для обеспечения эффективной работы 
системы управления подачей насоса.

Методы. Зависимости момента приведенной силы 
давления поршней, а также координат ее приложения 
определены с использованием уравнений статики 
механических систем. Расчеты величины приведенной 
силы, координат точки ее приложения, момента на люльке, 
направленного на увеличение угла наклона, выполнены в 
программной среде MathCAD.

Результаты. Получены формулы для определения 
зависимости приведенной силы действия поршней 
на люльку и момента этой силы, а также координат 
точки ее приложения от углового положения блока ци
линдров.  Показано, что величины приведенной силы и 
момента поворота люльки изменяются в соответствии с 
периодической зависимостью. При номинальной частоте 
вращения 1500 об/мин колебания данных параметров 
происходят с частотой 450 Гц. Для насоса типа PVC 
1.63 размах колебаний момента поворота люльки при 
номинальном давлении 25 МПа равен 286 Н.м. Траектория 
перемещения точки приложения приведенной силы имеет 
петлеобразный характер. Отклонение данной точки по оси 
Y составляет 4,6 мм. Перемещение данной точки вдоль оси 
Х происходит в пределах +20,7 мм —  +26,3 мм.

Выводы. Выявлен пульсирующий характер при
веденной силы действия поршней блока цилиндров на 
люльку насоса. Точка приложения приведенной силы 
перемещается по поверхности люльки  по петлеобраз
ной траектории. При этом возникает крутящий момент 
значительной величины, направленный на поворот 
люльки относительно оси цапф. Величина указанного 
момента колеблется с частотой, соответствующей частоте 
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вращения блока цилиндров. Смещение оси цапф люльки 
насоса PVC1.63 на 5 мм позволяет реализовать обратную 
связь в системе управления подачей насоса по давлению 
в линии нагнетания.

Ключевые слова: LS гидроприводы, регулируемый 
насос, момент поворота люльки, смещение оси поворота 
люльки. 
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Improvement of control system for changing the 
angle of inclination of sloping disc in axial rotary 
pump of the type PVC 1.63

N.I. Ivanov, A.N. Pereyaslavskiy, 
S.A. Shargorodskiy, I.M. Kovaliova
V.F. Mazurenko, O.V. Kharchenko, 

S.N. Golovko

Purpose. Determination of dependence of value of the re
sulted force which the pistons of crankcase operate with on the 
sloping disk of axial rotary pump  of PVC type and coordinates 
of point of its application from angular position of crankcase. 
Development of structural measures, which are necessary for 
using of moment of the resulted force to provide an effective 
work of control system by the pump capacity.

Methods. Dependence of moment of the resulted force 
of pressure of pistons, and coordinates of its application were 
determinate with the use of equations of statics of the me
chanical systems. Calculations of value of the resulted force, 
coordinates of point of its application, moment on the sloping 

disk, which promotes the increasing of inclination angle, were 
made in the software environment of MathCAD.

Results. Formulas for determination of dependence of the 
resulted force which the pistons of crankcase operate with on 
the sloping disk were got. Also formulas for determination 
of the moment of this force and coordinates of point of its 
application depend on angular position of crankcase were got.  
It was shown that the values of the resulted force and moment 
of turn of the sloping disk change with periodic dependence. 
Oscillation frequency of these parameters is 450 Hz at nominal 
rated frequency of 1500 rpm. Range of fluctuation of moment 
of turn of the sloping disk at nominal pressure 25 MPa is equal 
to 286 N.m for the pump of  PVC 1.63 type. The trayectory 
of transference of point of resulted force application has loop 
shape. The reyection of this point on the axis of  Y is 4,6 mm. 
Transference of this point along an axis X is within +20,7 
mm — +26,3 mm.

Conclusions. Pulsating character of the resulted force 
which the pistons of crankcase operate with on the sloping disk 
of pump is revealed. The point of resulted force application 
moves on the surface of sloping disk on a loop trayectory. Thus 
a torsion moment of big value arises and it causes the turn of 
sloping disk concerning to the axis of pins. The value of the 
moment fluctuates with frequency, which corresponding to 
rated frequency of crankcase. Displacement of axis of pins of 
the sloping disk of pump PVC1.63 on 5 mm allows realizing of 
a back action in control system of pump capacity on pressure 
in the discharge line.

Keywords: LS fluid power systems, variable capacity 
pump, moment of turn of the sloping disk, displacement of axis 
of turn of the sloping disk. 


