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мических характеристик регулятора давления 
аксиально-плунжерного насоса. Проведено мате-
матическое моделирование регулятора давления 
насоса в программном пакете MATLAB Simulink. 
По итогам математического моделирования полу-
чены такие основные динамические характери-
стики, как давление нагнетания, подача насоса, 
перемещение золотника и сервопоршня без учета 
влияния сил сухого трения и с влиянием сил сухого 
трения. Рассмотрено влияние сил сухого трения 
на основные динамические характеристики регу-
лятора давления. На основе полученных резуль-
татов даны рекомендации по снижению влияния 
сил сухого трения. 
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Введение. В настоящее время требования к конструкциям гидравлических при-
водов становятся все более жесткими. В системах управления на основе акси-
ально-плунжерных насосов необходимо обеспечивать строго заданное значение 
давления в насосе. Гарантия соблюдения данного требования является одной из 
проблем при проектировании роторных гидромашин [1, 2]. 

Проблемы создания регулятора давления аксиально-плунжерного насоса. 
При проектировании регулируемого насоса с регулятором давления конструк-
торы сталкиваются со следующими проблемами: 

1) выбор типа регулятора давления: с гидромеханическимилис электромаг-
нитным управлением; 

2) обеспечение необходимого уровня быстродействия регулятора давления; 
3) обеспечение широкого диапазона подачи насоса, в котором регулятор 

давления способен работать; 
4) гарантияотсутствия сильных колебаний переходного процесса при рабо-

те регулятора давления; 
5) перерегулирование переходного процесса не больше заданного. 

https://www.google.ru/url?sa=t&rct=j&q=&esrc=s&source=web&cd=1&ved=0ahUKEwiyqpuok-fbAhWLyqYKHbaTCRwQFggoMAA&url=http%3A%2F%2Fmatlab.ru%2Fproducts%2Fsimulink&usg=AOvVaw06Nv9T9ehV53rGWKEvf8qm
http://matlab.ru/products/simulink


 А.С. Цыганов, А.В. Перфильев 

2  Политехнический молодежный журнал. 2018. № 7 

В настоящее время широкое распространение получили аксиально-плун-
жерные насосы с автоматическим регулятором давления. Это объясняется про-
стотой их конструкции и высоким уровнем надежности. В отличие от регулято-
ров давления с электромагнитным управлением, автоматические регуляторы 
обеспечивают строго заданное значение давления, которое остается постоян-
ным во время работы [2]. 

Типовая схема автоматического регулятора давления аксиально-
плунжерного насоса с наклонной шайбой показана на рис. 1. 

Математическая модель регулятора давления. Целью настоящей работы яв-
ляется исследование динамических характеристик регулятора давления насоса. 

Для математического моделирования регулятора давления требуется соста-
вить уравнения, описывающие его работу. Первоначально необходимо описать 
движение золотника и серво-поршня в регуляторе. Уравнение, описывающее 
движение золотника регулятора в гильзе, имеет следующий вид [3, 4]: 

 
2

з тз п гд 0 з н вс з2 ( )( ) ( ) 0,d x dxm k c c x x P p p S
dtd t

+ + + + + , , =  (1) 

где зm — масса золотника; тзk — коэффициент вязкого трения золотника; пc — 
жесткость пружины предварительного поджима золотника; гдc — гидродинами-
ческая упругость; 0x — начальный поджим золотника; зP — сила сухого трения в 
золотнике; н вс,   p p — давления нагнетания и всасывания насоса соответствен-
но; зS — площадь торца золотника. 

 

 
Рис. 1. Схема регулятора давления аксиально-плунжерного насоса: 

1 — возвратная пружина наклонной шайбы насоса; 2 — насос; 3 — сервозолотник;  
4 — дроссель; 5 — гильза сервозолотника; 6 — возвратная пружина сервозолотника; 
                                                        7 — сервопоршень; 8 — наклонная шайба 
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Запишем уравнение движения сервопоршня [4]: 

  c y c

2

yт 02 cс ( ) 0,d dy Mm k c y y P p S
dt Rd t

y + + + + , , =  (2) 

где cm — масса сервопоршня; тсk — коэффициент вязкого трения сервопоршня; 

yc — жесткость возвратной пружины наклонной шайбы насоса; 0y — начальное 
положение серво-поршня; cP — сила сухого трения в сервопоршне; yp — давле-
ние управления насоса; cS — площадь торца сервопоршня; M — момент инерции 
шайбы; R — радиус расположения центров плунжеров блока цилиндра насоса. 

Далее составим баланс расходов для насоса [4]: 

 п сж р сист ,Q Q Q Q= + +  (3) 

где пQ — подача насоса; сжQ — расход, идущий на сжатие рабочей жидкости; 

pQ — расход через сам регулятор; систQ — расход, идущий в гидросистему. 
Подача насоса находится по уравнению [4]: 

 п н п ут
max

,jQ V n p k
j

= ,  (4) 

где нV — рабочий объем насоса;n — частота вращения вала насоса; j — угол 
наклона шайбы насоса; maxj — максимальный угол наклона шайбы насоса; утk — 
коэффициент утечек рабочей жидкости из блока цилиндров насоса. 

Расход, идущий на сжатиерабочей жидкости [4]: 

  уц
сж ц

сж
,

dpVdyQ F
dt B dt

= +  (5) 

где цF — площадь торца сервопоршня; цV — мертвый объем сервопоршня; 

сжВ — упругость рабочей жидкости. 
Расход через сам регулятор можно описать двумя уравнениями [4,5]: 
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 (6) 

где µ — коэффициент расхода; зd — диаметр золотника; ρ — плотность рабочей 
жидкости; 0F — площадь дросселирующего отверстия в сервопоршне. 

Первое уравнение описывает расход в регуляторе, идущий через золотник, 
второе уравнение — расход через дросселирующее отверстие в сервопоршне. 

Расход, идущий в гидросистему[4]: 
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 всист н с )2 ( ,Q A p p= µ ,
ρ

 (7) 

где — площадь дросселя, которым имитируется гидросистема. 
После подстановки зависимостей (3), (4), (6) и (7) в (5) получаем следую-

щую систему уравнений: 
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 (8) 

Система уравнений (8) позволяет нам найти давление управления y .p  
Подстановкой зависимостей (4), (6) в (7) получаем следующую систему 

уравнений: 
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 (9) 

Система уравнений (9) позволяет найти давление нагнетания насоса н .p  
Из уравнений (1), (2), (4), (6) и систем уравнений (8) и (9) получаем систему, 

описывающую работу регулятора давления аксиально-плунжерного насоса с 
наклонным диском: 
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Параметры насоса: 6 2
ц 113 10 мF ,= ⋅  — площадь поршня; 0,71µ =  — коэффи-

циент расхода, 2860 кг/мρ =  — плотность рабочей жидкости [6]; 6 2
ц 0,2 10 м F ,= ⋅  — 
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площадь отверстия поршня; 6 3
ц 0, 4 10 м V ,= ⋅  — мертвый объем поршня; 

сж 1400  МПаВ =  — модуль Юнга; 2
з

612,56 10 м S ,= ⋅  — площадь торца золотника; 
6

c 113 10S ,= ⋅  — площадь торца поршня, max 13,5j = °  — максимальный угол накло-
на шайбы; 10000 об/минn =  — частота вращения вала насоса; 12

ут 10k ,=  — коэф-
фициент утечек рабочей жидкости в блоке цилиндров насоса; 3

0 2,  3 10 мx ,= ⋅  — 
начальный поджим золотника; вс 0,1 МПаp =  — давление всасывания; 

3
н 4 с ом / бV =  — рабочий объем насоса; 4 2  2,5 10 кг м M ,= ⋅ ⋅  — момент инерции 

шайбы; 318,75 м 10R ,= ⋅  — радиус расположения плунжеров в блоке цилиндров 
насоса; п 109 000 Н/мc =  — жесткость пружины золотника; гд 70 Н/мc =  — гидро-
динамическая упругость; з 0,005  кгm =  — масса золотника; c 0,01  кгm =  — масса 
поршня; 15 НzP =  — сила сухого трения золотника[3]; c 150 НP =  — сила сухого 
трения поршня[3]; 3

0 2 10  мy ,= ⋅  — начальное смещение поршня; т.з 1200k =  — 
коэффициент вязкого трения золотника; тс 100k =  —коэффициент вязкого трения 
поршня; y 103 000 Нc = —жесткость возвратной пружины шайбы; з  0,004 мd =  — 
диаметр золотника; 3  40 10 мb ,= ⋅ и 39,22 10 мl ,= ⋅  — геометрические параметры, 
определяющие зависимость ( )j y  — зависимость угла наклона шайбы от переме-
щения сервопоршня [6, 7]. 

Для моделирования был использован пакет MATLAB Simulink. 
На рис. 2 представлена модель насоса. 
 

 

 

 
Рис. 2. Модель насоса 
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Модель состоит из подсистем «Давление насоса», «Подача насоса», «Пере-
мещение золотника», «Перемещение сервопоршня», «Давление управления», 
«Расход через регулятор», «Угол наклона шайбы», «Входное воздействие». 

Подсистема «Давление насоса» представлена на рис. 3. В данной подсистеме 
определяется давление насоса на основе системы уравнений (9). 

 

 
Рис. 3. Подсистема «Давление насоса» 

Подсистема «Подача насоса» представлена на рис. 4. В данной подсистеме 
определяется подача насоса по уравнению (4). 

 

 
Рис. 4. Подсистема «Подача насоса» 

На рис. 5 представлена подсистема «Перемещение золотника».В данной 
подсистеме определяется подача насоса согласно уравнению (1). 

Подсистема «Перемещение сервопоршня» представлена на рис. 6. В данной 
подсистеме определяется подача насоса по уравнению (2). 

Подсистема «Давление управления» представлена на рис. 7. В данной под-
системе определяется давление управления из системы уравнений (8). 
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Рис. 5. Подсистема «Перемещение золотника» 

 
Рис. 6. Подсистема «Перемещение сервопоршня» 

 

 
Рис. 7. Подсистема «Давление управления» 
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На рис.8 представлена подсистема «Расход через регулятор». В данной под-
системе определяется подача насоса по первому уравнению системы (6). 

 

 
Рис. 8. Подсистема «Расход через регулятор» 

На рис. 9 представлена подсистема «Угол наклона шайбы». В данной подси-
стеме определяется зависимость ( )j y  — зависимость угла наклона шайбы от 
перемещения серво-поршня. 

 

 
Рис. 9. Подсистема «Угол наклона шайбы» 

Результаты исследования динамических характеристик регулятора давле-
ния насоса в линейном варианте (без учета сухого трения, з 0P =  и c 0P = ) пред-
ставлены на рис. 10,13. 

 

 
Рис. 10. Перемещение золотника 
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Рис. 11. Перемещение сервопоршня 

 
Рис. 12. Давление нагнетания насоса 

 
Рис. 13. Входное воздействие — изменение площади сечения дросселя,  

имитирующего гидросистему 
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Результаты исследованиядинамических характеристик регулятора давления 
насоса в нелинейном состоянии (с учетом сухого трения) представлены на рис. 14,16. 

 

 
Рис. 14. Перемещение золотника 

 
Рис. 15. Перемещение сервопоршня 

 
Рис. 16. Давление нагнетания насоса 
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В результате сравнения графиков, изображенных на рис. 10,12 и рис. 14,16, 
видно, что в результате сухого трения в регуляторе давления:  

, возникают дополнительные колебания при переходных процессах; 
, увеличивается амплитударезких скачков (забросов) давления во время 

переходных процессов; 
, уменьшается быстродействие системы. 
Влияние силы сухого трения на характеристики регулятора давления пока-

зано на рис. 17,19. 
 

 
Рис. 17. Влияние увеличения силы трения в регуляторе давления  

на давление нагнетания насоса 

 

 
Рис. 18. Влияние увеличения силы трения в регуляторе давления  

на перемещение золотника насоса 

Из приведенных на рис. 17,19 графиков видно, что увеличение силы сухого 
трения в регуляторе давления в зависимости от начального значения с 

з 15 НP =  и c 150 НP = до з 22,5 НP =  и c 225 НP =  (увеличение на 50 %), 
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з 30 НP =  и c 300 НP = (увеличение на 100 %) приводит к ухудшению качества 
переходных процессов: 

, увеличивается время переходного процесса; 
, возрастает амплитуда колебаний в переходном процессе; 
, регулятор давления перестает обеспечивать заданный уровень давления 

нагнетания. 

 
Рис. 19. Влияние увеличения силы трения в регуляторе давления  

на перемещение серво-поршня насоса 

При уменьшении значений силы сухого трения ниже начальных переход-
ные процессы приближаются к линейным переходным процессам. 

Для уменьшения сил сухого трения необходимо улучшить качество поверх-
ностей трущихся деталей в регуляторе давления, а также увеличить прочность 
поверхностного слоя трущихся деталей, для увеличения ресурса регулятора дав-
ления насосаследует повысить уровень чистоты рабочей жидкости [8, 9]. 

Для уменьшения забросов давления нагнетания можно установить предо-
хранительный клапан (рис. 20), который будет защищать гидросистему от за-
бросов давления выше максимально допустимого значения [10]. 

 

 
Рис. 20. Давление нагнетания насоса с предохранительным клапаном 
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Данный клапан может быть установлен в самом насосе, на выходе насоса и 
в самой гидросистеме.  

Выводы. В данной работе представлена методика моделирования регулято-
ра давления аксиально-плунжерного насоса с наклонным диском без учета сил 
трения и с их учетом.Исследованы динамические характеристики регулятора 
давления насоса без учета сил сухого трения и с их учетом. По результатам мо-
делирования определено влияние изменения сил сухого трения на характери-
стики регулятора давления насоса. 
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Abstract Keywords 
The article examines the main dynamic characteristics 
of the pressure regulator of the axial piston pump. 
Mathematical simulation of the pump pressure regula-
tor in the software package MATLAB Simulink is car-
ried out. According to the results of mathematical mod-
eling, such basic dynamic characteristics as discharge 
pressure, pump feed, slide valve travel and servo piston 
movement, without taking into account the effect of dry 
friction forces and with the effect of dry friction forces 
are obtained. Influence of dry friction forces on the 
main dynamic characteristics of the pressure regulator 
is considered. Recommendations for reducing the effect 
of dry friction forces on the basis of the results obtained 
are given. 
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