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Гидравлические механизмы поршневого типа широко применяются при создании по-

воротных устройств различных типов подъемно-транспортной техники. На их основе раз-
работаны поворотные гидродвигатели универсального применения, специализированные 
модули поворота манипуляторов и про-
мышленных роботов, ориентирующие и 
направляющие устройства, а также гид-
равлические механизмы поворота ко-
лонн крано-манипуляторных установок 
многоцелевых мобильных транспортно-
технологических машин [1-4].  

Это связано с рядом специфи-
ческих технических достоинств порш-
невых механизмов, таких как простота 
конструкции, изготовления и эксплуа-
тации, ремонтопригодность, надеж-
ность в условиях эксплуатации, воз-
можность поворота более чем на 3600. 
По сравнению с шиберными механиз-
мами поворота у поршневых конструк-
тивно более эффективно организована 
система герметизации зазоров как меж-
ду полостями высокого и низкого дав-
ления внутри гидроцилиндров, так и с 
окружающей средой. Поэтому пово-
ротные механизмы поршневого типа 
используются при давлениях рабочей 
жидкости до 32 МПа и выше [5].  

Конструкции и расчетные схемы 
типичных поворотных механизмов 
поршневого типа с обозначением ха-
рактерных конструктивных размеров 
приведены на рис. 1. При их проекти-
ровании оптимизацию целесообразно 
направить на минимизацию массога-
баритных показателей [6; 7], так как 
мощный поворотный механизм порш-
невого типа имеет существенный вес. 
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 Целевая функция (полная масса механизма) складывается из ряда слагаемых - масс 
его отдельных конструктивных элементов, которые выражаются соотношениями: 

- масса цилиндрического корпуса гидроцилиндра 
  стсткк SSSDM   ; 

- масса торцевой крышки гидроцилиндра с отверстием 
   4/2 1

22
1 крршсткркр SdSDM   ; 

- масса глухой торцевой крышки гидроцилиндра 
  4/2 22 крсткркр SSDM   ; 

- масса поршня  
4/2DSM ппп   ; 

- масса штока-рейки  
4/2

ршршршрш dlM    ; 
- масса выходного вала  

4/2
вввв ldM   ; 

- масса крепежных деталей (шпилек) гидроцилиндра 
  4/21

2
кдкркркдкдкд nSSSdM    ; 

- масса шестерни 
4/2

шшшш HDM   ; 
- масса рабочей жидкости внутри гидроцилиндра  

  4/2
пжж SSDM    , 

где жшкдвршпкрк  ,,,,,,,   - плотность материала корпуса, торцевых крышек, 
поршня, штока-рейки, выходного вала, крепежных деталей, шестерни, рабочей жидкости 
соответственно; D  - внутренний диаметр гидроцилиндра; шD  - диаметр делительной ок-
ружности шестерни; ,стS 21 , кркр SS  - толщина стенки корпуса, торцевой крышки с отвер-
стием и глухой торцевой крышки; пS  - толщина поршня; S  - ход поршня; ,, ршв dd  кдd  - 
диаметр выходного вала, штока-рейки, крепежных деталей; ршв ll ,  - длина выходного ва-
ла и штока-рейки; кдn  - количество крепежных деталей; шH  - ширина шестерни. 

Общая масса механизма: 
- двухпоршневого (рис. 1а): 

    швршжкдпкркрк MMMMMMMMMM 212   стстк SSSD 2 +  

+    1
222 крршсткр SdSD  /2+   22 крсткр SSD  /2+ 2DSпп /2+ 4/2

ршршрш dl  + 

+   кдкркркдкд nSSSd 21
2  /2+ 4/2

ввв ld + 4/2
шшш HD +  пж SSD 2 /2; 

- двухпоршневого (рис. 1б): 
    швршжкдпкркрк MMMMMMMMMM 212   стстк SSSD 2 + 

+    1
222 крршсткр SdSD  /2+   2

22 крсткр SSD  /2+ 2DSпп /2+ 2
ршршрш dl  /2+ 

+   кдкркркдкд nSSSd 21
2  /2+ ввв ld 2 /4+ шшш HD2 /4+  пж SSD 2 /2; 

- четырехпоршневого (рис. 1в): 
    швршжкдпкркрк MMMMMMMMMM 24 21   стстк SSSD 4 + 

+    1
222 крршсткр SdSD  +   2

22 крсткр SSD  + 2DSпп + 2
ршршрш dl  /2+ 

+   кдкркркдкд nSSSd 21
2  + ввв ld 2 /4+ шшш HD2 /4+  пж SSD 2 . 
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Анализ выражений для расчета значения M  позволяет сделать вывод о том, что 
масса механизма поворота поршневого типа зависит от тринадцати конструктивных раз-
меров ( шDD , , ,,, 21 кркрст SSS ,, SSп кдршв ddd ,,  , вl , шрш Hl , ) и одного количественного 
параметра ( кдn ). Однако только два из них являются независимыми: внутренний диаметр 
D  гидроцилиндра и диаметр шестерни шD . Для определения размеров и, соответственно, 
массы зубчатой передачи существенное значение имеет также величина модуля шестерни 
шm . Поэтому из указанных размеров и целесообразно сформировать вектор управляемых 

параметров вида 
     шш

Т mDDxxxx  321  . 
Остальные размеры  и параметр либо являются фиксированными, так как определя-

ются конструкцией передаточного механизма и величиной эксплуатационной нагрузки 
( вd , вl ), либо могут быть однозначно рассчитаны в зависимости от D  и шD  по следую-
щим формулам [5]: 

- толщина стенки корпуса 



















 1

)1(25,1][
)21(25,1][

2 1

1




дp

дp
ст p

pDS ; 

- толщина торцевой крышки (плоской с центральным отверстием) 

p

двв
кр

p
D
d

D
dDS

][
778,0289,0829,055,0 1

2

1 























  ; 

- толщина глухой торцевой плоской крышки 

pдкр pDS ][/55,0 12   ; 
- диаметр штока-рейки 

Dkd dрш   ; 
- толщина поршня 

DSп 25,0 ; 
- длина корпуса гидроцилиндра 

  пш SDS  6,0 ; 
- длина штока-рейки 

       
5,04275,0428,1 ршкдстшршкдстрш ddSDDddSDl   ;25,0 1крш SD   

- ширина шестерни 

;
,
,
















шbdршшbmршшbd

шbdршшbmршшbm
ш DdmdD

Ddmdm
H




 

- ориентировочное количество крепежных деталей 
  бсткд tSDn  /2  ; 

- минимальный внутренний диаметр резьбы крепежных деталей   

 
рбкд

дстст
кд п

pmqSSDd
][

)25,1]([28,2 1




  ; 

- длина выходного вала 
хвшв lНl  3 , 

- диаметр выходного вала 
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 
3

2
2


нагртр

в
Mk

d  ; 

где p][  - допустимое напряжение на разрыв материала стенки;   - коэффициент Пуассо-
на; дp1  - наибольшее рабочее давление жидкости в механизме; дp2  - давление жидкости в 
холостой полости механизма; dk  - коэффициент диаметра штока, определяемый в зависи-
мости от рабочего давления жидкости [5];    - максимальный угол поворота, регламенти-
руемый техническим заданием на проектирование механизма поворота; bm , bd  - коэф-
фициенты ширины колеса (рекомендуется [8]: для прямозубых колес bm  = 6…10, для ко-
лес высокой твердости bd  = 0,4…0,9); пробр  - пробное давление (рекомендуется 

дпроб рр 125,1 ); бt  - шаг расстановки крепежных элементов [5];   рб][  - допустимое на-
пряжение на разрыв материала крепежной детали [5]; ][q  - допустимое давление для пло-
ских прокладок уплотнения стыка корпуса с крышкой [5]; m  - прокладочный коэффициент  
[5]; трk  - коэффициент учета усилия трения в уплотнениях механизма (рекомендуется трk  
= 1,04…1,08); нагрM  - статический крутящий момент сопротивления повороту со стороны 
полезной нагрузки;    - допустимое напряжение на кручение валов из конструкционных 
сталей (рекомендуется    = 12…20 МПа [8]); хвl  - длина хвостовика выходного вала. 

Указанные размеры и параметр являются неуправляемыми параметрами, из которых 
формируется вектор 

   
 .21

121110987654221

кдшвршкдвршпкркрст

Т

nHlldddSSSSS
zzzzzzzzzzzzz




 

Окончательно задача оптимизации гидравлического механизма поворота поршнево-
го типа сводится к минимизации одной из целевых функций в зависимости от конструк-
тивного варианта проектируемого механизма: 

- двухпоршневого (рис. 1а): 
       15112, zzzxzxЦ к   +    2

2
6

2
11 2 zzzxкр  /2+   3

2
11 2 zzxкр  /2+ 4

2
1 zxп /2+ 

+   12325
2
8 zzzzzкд  /2+ 2

69zzрш /4+ 10
2
7 zzв /4+ 11

2
2 zxш /4+  45

2
1 zzxж  /2;           (1) 

- двухпоршневого (рис. 1б): 
       15112, zzzxzxЦ к   +    2

2
6

2
11 2 zzzxкр  /2+   3

2
11 2 zzxкр  /2+ 4

2
1 zxп /2+ 

+   12325
2
8 zzzzzкд  /2+ 2

69zzрш /2+ 10
2
7 zzв /4+ 11

2
2 zxш /4+  45

2
1 zzxж  /2;           (2) 

- четырехпоршневого (рис. 1в): 
       15114, zzzxzxЦ к   +    2

2
6

2
11 2 zzzxкр  +   3

2
11 2 zzxкр  + 4

2
1 zxп +

  12325
2
8 zzzzzкд  + 2

69zzрш /2+ 10
2
7 zzв /4+ 11

2
2 zxш /4+  45

2
1 zzxж  .                    (3) 

При этом должны выполняться ограничения в форме неравенств, выражающие: 
- конструктивные условия 

01 x ;     02 x ;      0275,0 6112  zzxx ;     07,0 611  zz ;     05,0 425  zxz  ;     

0/ 21
max  xxkгш ;     0/ 12

max  xxkгш ; 
02 116  zz                                                               (4) 

(для схем на рис. 1б, в  вводится дополнительное условие   022,1 112  zxx ); 
- условие использования величин модулей, рекомендуемых для силовых зубчатых 

передач,  
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00015,03 x ;     009,0 3  x ; 
- условие размещения минимального числа зубьев шестерни 

0min32  zxx ;                                                              (5) 
- условие размещения крепежных элементов 

02)2( 128811  zzzzx ; 
- условие обеспечения рекомендуемой ширины штока-рейки вдоль делительной 

прямой 
0)(210 3633  xzxx ;     02)(2 3363  xxzx ; 

- условие изготовления вала-шестерни минимального диаметра 
05,8 732  zxx ; 

- условие прочности зубьев на контактную выносливость с целью предотвращения 
усталостного выкрашивания активных поверхностей зубьев шестерни или рейки 

01086,6
3

2
2

5lim 
xxn
Mk

S п

нагрпктр

H

вH  ;                                           (6) 

- условие прочности зубьев на контактную прочность при действии максимальной 
нагрузки для предотвращения остаточной деформации или хрупкого разрушения поверх-
ностного слоя зубьев шестерни или рейки 

01086,6
3

2
2

5
max 

xxn
Mkk

п

нагрпктрпер
HP


 ; 

- условие прочности зубьев на выносливость при изгибе с целью предотвращения 
усталостного излома зубьев шестерни или рейки 

00,10 2
32

lim 
xxn
Mk

S п

нагрпктр

F

о
вF  ;                                               (7) 

- условие прочности зубьев при изгибе максимальной нагрузкой с целью предотвра-
щения остаточной деформации или хрупкого излома зубьев шестерни или рейки 

00,10 2
32

max
lim 

xxn
Mkk

S п

нагрпктрпер

FM

MF  ; 

- условие прочности зубьев на малоцикловую выносливость при изгибе с целью пре-
дотвращения излома зубьев шестерни или рейки от малоцикловой усталости при плавном 
и ударном нагружении 

052,29,0 2
32

lim 
xxn
Mk

S п

нагрпктр

FL

LF  ; 

- условие обеспечения статической прочности рейки при внецентренном приложе-
нии продольной осевой нагрузки 

  0
4

)2(1 2
min

322 






 


 i
xxx

A
P

рш

вн
р ; 

- условие обеспечения усталостной прочности рейки  

0
4

)2(1 2
min

3221 






 






i
xxx

A
P

K рш

вн ; 

- условие обеспечения устойчивости штока-рейки на продольный изгиб под дейст-
вием сжимающего осевого усилия 

0/  ршвнкр AP ;                                                               (8) 
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- условие обеспечения тягового усилия 

0
])1([

4
2

2
12

1 



дdдп

нагрпктр

pkpxn
Мk

x



; 

- условие обеспечения плавности движения штока-рейки 
036/][21  xx ; 

- условие обеспечения скорости установившегося движения 
  0/16 2

2
1   xxnQ n ; 

- условие ограничения углового ускорения выходного вала при разгоне 

      0/1
16

1
2

2
161

2
2
1  нагрпктрдд

п

и
Мkpxzpxxn

J



 , 

где minz  - минимальное число зубьев (для некорригированных передач minz  = 17); max
гшk  - 

максимально допустимое соотношение размеров шDD / ; Т  - предел текучести; 1  - пре-
дел выносливости материала рейки; вH lim  - допускаемое контактное напряжение в зави-
симости от вида упрочняющей обработки [9]; maxHP  - допускаемое предельное контактное 

напряжение в зависимости от вида упрочняющей обработки [9]; o
вF lim  - базовый предел 

выносливости материала зубьев в зависимости от вида упрочняющей обработки [9]; MF lim  
- предельное напряжение при изгибе, не вызывающее остаточных деформаций или хрупко-
го излома зуба, в зависимости от вида упрочняющей обработки [9]; LF lim  - исходное пре-
дельное напряжение, не вызывающее излома зубьев от малоцикловой усталости, в зависи-
мости от вида упрочняющей обработки [9]; ,,, FMFH SSS  FLS  - коэффициенты безопасно-
сти при расчете на контактную выносливость, выносливость при изгибе, прочность при из-
гибе максимальной нагрузкой, малоцикловую выносливость (рекомендуется HS = 1,1…1,2; 

FS = 1,6…2,2; FMS = 1,75; FLS = 1,55 или 1,75 [9]); K  - коэффициент снижения предела вы-
носливости материала рейки (ориентировочно K = 3,3…3,5); перk  - коэффициент перегруз-

ки по преодолеваемому крутящему моменту на выходном валу гидродвигателя; max
перk  - ко-

эффициент перегрузки по наибольшему за срок службы преодолеваемому крутящему мо-
менту; пк  - коэффициент полезного действия подшипников качения выходного вала; внP  - 
сжимающее осевое усилие, возникающее в штоке-рейке при повороте; ршA   - площадь по-
перечного сечения нарезанной части штока-рейки; p][  - допустимое напряжение на раз-
рыв материала рейки; кр  - критическое напряжение в штоке-рейке при потере устойчиво-
сти;   ,    - установившаяся угловая скорость и угловое ускорение при разгоне выходно-
го вала, регламентируемые техническим заданием на проектирование механизма поворота; 
Q  - расход рабочей жидкости в механизме поворота; иJ  - момент инерции вращающихся 
масс, приведенный к выходному валу механизма поворота; пn  - число поршней. 

Проверка выполнения условия обеспечения устойчивости штока-рейки в соответст-
вии с зависимостью (8) требует расчета ряда вспомогательных величин. Геометрические 
характеристики поперечного сечения нарезанной части штока-рейки приближенно можно 
оценить с помощью следующих зависимостей: 

- площадь 
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- момент инерции в плоскости минимальной жесткости сечения 
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- радиус инерции в плоскости минимальной жесткости сечения 

ршAJi  /minmin . 
Гибкость штока-рейки: 
- для гидродвигателей схем, представленных на рис. 1а, в, 

22

min
)2(2,1

ршстшш dSDDD
i  ; 

- для гидродвигателей схемы, представленной на рис. 1б, 
22

min
)2(8,4

ршстшш dSDDD
i  . 

Критическое напряжение в штоке-рейке при потере устойчивости определяется его 
гибкостью:  
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где E  - модуль упругости материала штока-рейки; пц  - предел пропорциональности ма-
териала штока-рейки; ba ,  - коэффициенты, определяемые в зависимости от материала 
штока-рейки [10]. 

Величина сжимающего осевого усилия в штоке-рейке составляет 

шп

нагрпктр
вн Dn

Mk
P

4
 . 

Для нахождения минимума целевых функций (1-3) следует использовать один из 
прямых методов оптимизации [11]. При учете ограничений, связанных с прочностью 
зубьев, необходимо принимать во внимание тот элемент зубчатой передачи (шестерню 
или шток-рейку), который имеет меньшие прочностные механические характеристики. 

На рис. 2 и 3 представлены результаты оптимального проектирования механизма 
поворота поршневого типа в зависимости от величины рабочего давления в гидросистеме 
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дp1  и преодолеваемого крутящего момента нагрM  при следующих максимально допусти-
мых значениях параметров движения:    = 2700,   = 600/с,    = 900/с2.  

Расчеты показывают, что масса оптимального механизма поворота незначительно 
увеличивается с увеличением рабочего давления в гидросистеме дp1 . Она в большей сте-
пени зависит от величины преодолеваемого крутящего момента нагрM . Это обусловлено 
тем, что работоспособность оптимизируемой конструкции лимитируется прочностью зуб-
чатой передачи, т.е. размерами шестерни. При низких значениях рабочего давления в гид-
росистеме ( дp1  = 2,5 и 4 МПа) точка минимума целевых функций (1 – 3) лежит на конст-
руктивном ограничении (4), выражающем допустимое условие зацепления шестерни и 
штока-рейки, реже – на конструктивном ограничении (5), выражающем условие размеще-
ния минимального числа зубьев шестерни. При давлениях дp1  = 6,3 МПа и выше точка 
минимума связана, как правило, с прочностным ограничением (6), т.е. оптимальный вари-
ант механизма поворота определяется размерами шестерни, при которых обеспечивается 
прочность зубьев на контактную выносливость с целью предотвращения усталостного 
выкрашивания активных поверхностей зубьев шестерни или штока-рейки. В отдельных 
случаях критичным дополнительно оказывается прочностное ограничение (7), которое, 
как и ограничение (6), определяет размеры шестерни исходя из условия прочности зубьев 
на выносливость при изгибе с целью предотвращения усталостного излома зубьев шес-
терни или штока-рейки. 

Установленные закономерности формирования оптимального варианта механизма 
поворота поршневого типа объясняют, почему его основные конструктивные размеры – 
диаметр гидроцилиндров D , диаметр шD  и модуль шm  шестерни – не чувствительны  к 
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изменению рабочего давления в гидросистеме дp1 , а зависят прямо пропорционально 
только от величины преодолеваемого крутящего момента нагрM  (рис. 3).   

Основной вклад в величину массы M оптимального механизма поворота вносит 
масса шестерни. Ее доля достаточно стабильна для различных значений давления дp1  и 
момента нагрM  и составляет ~ 2/3 общей массы механизма. Вклад конструктивных эле-
ментов, определяющих суммарную массу гидроцилиндров (корпусов и торцевых крышек 
гидроцилиндров, поршней, крепежных деталей и др.), составляет ~ 1/8…1/5. Этим обстоя-
тельством и объясняется отмеченное выше достаточно малое повышение массы механиз-
ма M  с ростом рабочего давления дp1 , так как оно определяется только увеличением 
толщины стенок и крышек конструктивных элементов гидроцилиндров. Поэтому приори-
тетными направлениями совершенствования механизмов поворота поршневого типа кра-
но-манипуляторных установок мобильных машин с целью дальнейшего снижения их мас-
согабаритных параметров являются конструкторская проработка поперечного сечения те-
ла шестерни, близкой к форме равной прочности, с удалением лишнего материала из ее 
центральной части, а также повышение контактно-усталостной прочности материала зуб-
чатого венца шестерни с помощью технологических методов поверхностной упрочняю-
щей обработки. 
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