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ВПЛИВ КОНСТРУКТИВНИХ ОСОБЛИВОСТЕЙ 

ПЛАНЕТАРНИХ ГІДРОМОТОРІВ НА ЗМІНУ ДИНАМІЧНИХ 

ХАРАКТЕРИСТИК ГІДРОПРИВОДІВ МЕХАТРОННИХ 

СИСТЕМ САМОХІДНОЇ ТЕХНІКИ 

 
Анотація. Робота гідроприводів мехатронних систем самохідних машин 

супроводжується коливальними процесами, пов'язаними з технічною 

недосконалістю виконавчих механізмів гідроприводу. У зв'язку із цим питання 

стабілізації динамічних характеристик гідроприводів є актуальною проблемою. В 

результаті дослідження обґрунтовано вихідні дані та початкові умови, що 

дозволяють моделювати перехідні процеси, що відбуваються в гідроприводах 

мехатронних систем під час експлуатації самохідних машин. Розроблено 

структурно-функціональні схеми та математичний апарат, що дозволяють 

виявити динаміку зміни функціональних параметрів та вихідних характеристик 

гідроприводу з урахуванням конструктивних особливостей планетарних 

гідромоторів. Встановлено, що час розгону гідромотора № 2 на 12 % менше, ніж у 

гідромотора № 1, а коливання тиску і моменту при сталому русі  менше на 34 % і 

17 %, відповідно. Такі зміни обумовлені зменшенням зазору між зубами роторів 

та усунення коливань площі прохідного перерізу розподільної системи 

гідромотора № 2. 

Ключові слова: перехідні процеси, динамічна модель, структурно-

функціональна схема, функціональні параметри, вихідні характеристики. 
 

Постановка проблеми. Гідравлічний привід набув широкого 

застосування на комунальних, дорожніх, сільськогосподарських, 

будівельних, лісозаготівельних та інших самохідних машинах. 

Останнім часом гідропривід використовується як привод робочого 

обладнання та механізми пересування самохідної техніки. Така робота 

гідроприводів супроводжується ударними навантаженнями та 

коливальними процесами в гідросистемах, пов'язаними як із 
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виникненням значних коливань тиску та витрати робочої рідини [1-3], 

так і наслідком технічної недосконалості виконавчих елементів 

гідроприводу. Коливальні процеси, що виникають у гідроприводі при 

розгоні та гальмуванні, негативно впливають на ресурс гідроприводу, 

знижують коефіцієнт використання установочної потужності приводу 

та продуктивність, зменшують надійність приводу та машини в 

цілому. Тому при проектуванні гідроприводів самохідних машин 

одним із важливих завдань є дослідження впливу елементів 

конструкції гідромашин на зміну динамічних характеристик 

гідроприводу при перехідних процесах. 

Одним з основних елементів, що зумовлюють нерівномірність 

зміни вихідних характеристик гідроприводів, є гідромотори. В даний 

час у силових гідроприводах робочого обладнання та механізмів 

пересування самохідних машин широко застосовуються планетарні 

(орбітальні) гідромотори [4-7]. Одним з недоліків розглянутих 

гідромашин є нерівномірність їх вихідних характеристик, що виникає 

при перехідних процесах. Нерівномірність характеристик 

гідромоторів даного типу обумовлена похибкою виготовлення 

зубчастої поверхні їх роторів [8-10] і пульсацією потоку робочої 

рідини [11-13] у розподільних системах цих гідромашин. 

У зв'язку з цим, питання дослідження впливу конструктивних 

особливостей планетарних гідромоторів на зміну динамічних 

характеристик гідроприводів, з метою їх стабілізації, є актуальною 

проблемою, що вимагає невідкладного вирішення. 

Аналіз останніх досліджень. Запропоновано напіваналітичний 

метод аналізу контактної взаємодії елементів [14], розроблено методи 

та моделі для дослідження напружено-деформованого стану з 

урахуванням контактної взаємодії [15], отримано основні 

закономірності напружено-деформованого стану елементів [16]. 

Запропоновано метод визначення величини сили взаємодії між тілами, 

а також розподіл контактного тиску без обмеження форми 

початкового проміжку між тілами [17]. Запропонований підхід RANS 

з використанням скоригованої моделі турбулентності SST дозволяє 

визначити основні характеристики [18] та оптимальні геометричні 

параметри [19] вихрекамерних насосів, а також покращити їх вихідні 

характеристики [20]. Визначено характеристики раціонального 

регулювання складу бензоповітряної суміші [21], досліджено вплив 

в'язкості Бінгамівських рідин на енергетичні характеристики 

вихрекамерних насосів [22], побудовано обчислювальну модель втрат 

у гідравлічному контурі з акцентом на втрати, що створюються 

стисливістю рідини [23], проведено експериментальні дослідження, 

що показують наявність коливань тиску [24], які не передбачені 

моделлю [23]. Розглянуто перебіг робочої рідини каналами 
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гідромашин [25], розроблено підхід до моделювання героторного 

насоса [26], що працює в умовах кавітації [27], обґрунтовано 

виникнення кавітації в зоні розподілу [28]. Моделювання процесів, що 

відбуваються в розподільних системах планетарних гідромашин, не 

проводилося. 

Встановлено умови статичної рівноваги мобільного наземного 

роботизованого комплексу, що базуються на аналітичному 

співвідношенні у вигляді суми моментів гравітаційних сил [29], 

запропоновано спосіб активного контролю динамічного просторового 

позиціонування [30], визначено динамічну точність позиціонування 

[31], розроблено алгоритми на основі математичного моделювання 

процесів [32]. Побудовано чотири масові динамічні моделі, що 

складаються з рівнянь кінематичних зв'язків і рівняння динаміки [33], 

складено математичні моделі, що дозволяють досліджувати динаміку 

та коливальні процеси багатоелементних агрегатів [34], 

запропоновано вимірювальну систему динаміки та енергетики 

самохідних машин [35], створено параметричну модель динаміки 

консольного ротора [36], визначено характеристики окремих аеро- та 

гідростатичних несучих елементів [37], розглянуто можливість 

проведення гідродинамічних розрахунків [38] з використанням 

програмних пакетів CFD [39]. Динамічні процеси, які відбуваються у 

гідроприводах мехатронних систем самохідної техніки, не 

розглядалися. 

Розглянуто універсальну модель мехатронної системи з 

гідравлічним приводом, обґрунтовано початкові умови моделювання 

[40], запропоновано математичну та фізичну моделі [41], що 

дозволяють моделювати процеси, що відбуваються в планетарних 

гідромоторах та їх елементах [8], розглянуто гідродинамічні моделі, 

що дозволяють досліджувати проточні частини героторного насоса на 

його вихідні характеристики [42], досліджено динаміку зміни 

вихідних характеристик мехатронної системи з серійним та 

модернізованим гідромоторами з урахуванням впливу похибки форми 

виготовлення елементів системи роторів [4] та площі прохідного 

перерізу розподільної системи [8, 11]. Динаміка зміни вихідних 

характеристик гідроприводів самохідної техніки з урахуванням 

конструктивних особливостей планетарних гідромашин за умов 

експлуатації самохідної техніки не досліджувалася. 

Аналіз літературних джерел, пов'язаних із вирішенням 

поставленої проблеми – стабілізації вихідних параметрів 

гідроприводів, показує, що питанням, пов'язаним із впливом 

конструктивних особливостей планетарних гідромоторів на зміну 

динамічних характеристик гідроприводів мехатронних систем 

самохідної техніки, не приділялося належної уваги. Тому, дана робота 
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присвячена вирішенням питань, пов'язаних із дослідженням впливу 

елементів конструкції планетарних гідромоторів на зміну динамічних 

характеристик гідроприводів на перехідних процесах під час 

експлуатації самохідної техніки. 

Формулювання мети статті (постановка завдання). 

Стабілізація вихідних характеристик гідроприводів мехатронних 

систем самохідної техніки шляхом моделювання перехідних процесів, 

що виникають у гідроприводах мехатронних систем під час 

експлуатації самохідної техніки. 

Для моделювання зміни функціональних параметрів та вихідних 

характеристик гідроприводів самохідної техніки в експлуатаційних 

умовах необхідно вирішити наступні завдання: 

– обґрунтувати вихідні дані, що дозволяють моделювати перехідні 

процеси, що відбуваються в гідроприводах при експлуатації 

самохідної техніки; 

– розробити структурно-функціональну схему та математичний 

апарат динамічної моделі гідроприводу з урахуванням умов 

експлуатації самохідної техніки; 

– дослідити вплив конструктивних особливостей витискувальної та 

розподільної систем планетарного гідромотора на динаміку зміни 

функціональних параметрів та вихідних характеристик 

гідроприводу при експлуатації самохідної техніки. 

Основна частина. Виконані раніше теоретичні та параметричні 

дослідження [43-48] показують, що розроблені математичні моделі 

дозволяють провести дослідження динаміки зміни вихідних 

характеристик мехатронної системи з планетарним гідромотором з 

метою прогнозування зміни їх вихідних характеристик. Дослідження 

проводилися на базі розробленої універсальної моделі мехатронної 

системи [40] з урахуванням конструктивних особливостей роторів 

планетарних гідромоторів [45], особливостей їх переміщення [44], а 

також конструктивних особливостей розподільних систем 

планетарного гідромотора [46-48].  

Для моделювання зміни функціональних параметрів та вихідних 

характеристик гідроприводу в залежності від зміни геометричних 

параметрів витискувальних та розподільних систем планетарних 

гідромоторів, при описі насосної станції гідросистеми (насос, 

запобіжний клапан, робоча рідина) були прийняті наступні вихідні 

дані та початкові умови моделювання [49, 50]: 

– насос: подача насоса дорівнює Qн(t) = 1770 см3/с; кутова швидкість 

валу насоса дорівнює ωн = 125 с-1; параметр регулювання дорівнює 

е = 1; тиск у зливальній магістралі дорівнює рсл = 0; 

– гідромотор: робочий об'єм гідромотора дорівнює V0гм = 160 см3; 

момент опору постійний та дорівнює Мс = 365 Н · м; момент інерції 
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обертових мас дорівнює J = 3,6 Н∙м; об'ємний ККД гідромотора – 

ηоб = 0,95; гідромеханічний ККД гідромотора – ηгм = 0,9 [8];  

– витискувальна система: зазор (з урахуванням похибки форми 

профілю [4]) між зубами роторів складає G = 0,055...0,21 мм – для 

гідромотора № 1 та G = 0,05...0,06 мм – для гідромотора № 2; 

сумарна похибка форми виготовлення роторів гідромотора № 1 

становить E = 0,15мм, гідромотора № 2 – E = 0,01 мм; 

– розподільна система: площа прохідного перерізу розподільної 

системи гідромотора № 1 коливається у діапазоні 

– площа прохідного перерізу розподільної системи з кінематичною 

схемою 6/7 гідромотора № 1 коливається у діапазоні Ап.с = 

222...226 мм2 (при додатковому використанні трьох 

розвантажувальних вікон); для розподільної системи гідромотора 

№ 2 площа прохідного перерізу постійна та дорівнює Ап.с = 226 

мм2 (при додатковому використанні двох розвантажувальних 

вікон) [46]; 

– запобіжний клапан: жорсткість пружини дорівнює С = 200 кг/см; 

величина попереднього стиску пружини х0 = 0,125 см; позитивне 

перекриття щілини складає хz = 0,53 см; 

– робоча рідина: показник політропи дорівнює К = 12; параметри 

робочої рідини, що залежать від типу масла та робочої температури 

гідравлічної системи складають А = 12,62 і В = 1740; вміст 

нерозчиненого повітря у робочій рідині у відносних одиницях 

дорівнює т0 = 0,925. 

Нерівномірність подачі насоса Qн(t) та зміна навантаження на 

робочому органі (вираженого моментом опору Mс(t)) можна 

представити залежностями [40]: 
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техніки здійснювалося згідно з залежностями: 
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де μ і ρ – коефіцієнт витрати та щільність робочої рідини; z2, αі, βі, Δ і 

R1, R2 – кінематичні, кутові та габаритні параметри [8, 11] рухомого та 

нерухомого розподільників планетарного гідромотора; рpl і x(t) – 

геометричні параметри клапана. 

Моделювання зміни вихідних характеристик (крутного моменту 

Mкр(t) та частоти обертання n(t) на валу гідромотора) при розгоні 

гідроприводу в умовах експлуатації самохідної техніки здійснювалося 

згідно залежностей 
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 
 =

                   (3) 

де е, b, z1 і hi – кінематичні параметри роторів планетарного 

гідромотора [4]. 

Моделювання робочих процесів, що відбуваються у мехатронної 

системі з гідравлічним приводом, виконувалося для двох планетарних 

гідромоторів за допомогою системи динамічного моделювання 

VisSim. Для цього розроблено структурно-функціональні схеми 

динамічної моделі мехатронної системи з планетарним гідромотором 

(рис. 1-3) з урахуванням конструктивних особливостей його 

витискувальної (рис. 2) [49] та розподільної (рис. 3) [50] систем. Блок 

1 дозволяє задати вихідні дані для моделювання робочих процесів, що 

відбуваються у витискувальній та розподільній системах 

планетарного гідромотора, працюючого у складі мехатронної системи 

(рис. 1). 

Структурно-функціональна схема динамічної моделі мехатронної 

системи з планетарним гідромотором з урахуванням конструктивних 

особливостей його витискувальної системи представлена блоками 2-6 

(рис. 2) [49]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис. 1. Вихідні дані для моделювання перехідних процесів, які 

відбуваються у мехатронної системі з планетарним гідромотором 

 

Зміна механічного ККД з урахуванням конструктивних 

блок 1 
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особливостей витискувальної системи (діаметрального зазору G та 

похибки форми виготовлення роторів Е) планетарних гідромоторів № 

1 і № 2 описано блоком 2 (рис. 2).  

Зміну крутного моменту в залежності від зміни механічного ККД 

описано блоком 3 (рис. 2). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис. 2. Структурно-функціональна схема динамічної моделі 

мехатронної системи з планетарним гідромотором з урахуванням 

конструктивних особливостей витискувальної системи 

 

Зміна витрати робочої рідини, що підводиться до гідромоторів та 

геометричної витрати з урахуванням конструктивних особливостей 

витискувальної системи представлена блоком 4.  

Зміна частоти обертання валу гідромоторів описано блоком 5 

(рис. 2).  

Блок 6 дозволяє вивести на екран графічні залежності вихідних 

характеристик планетарних гідромоторів № 1 і № 2, в поточний 

момент часу. 

Структурно-функціональна схема динамічної моделі мехатронної 

системи з планетарним гідромотором з урахуванням конструктивних 

особливостей його розподільної системи представлена блоками 7-14 

(рис. 3) [50]. 

Блок 7 дозволяє визначити кутове розташування вікон рухомого 

та нерухомого розподільників (рис. 3). 

Зміна площі прохідного перетину розподільної системи 

блок 2 

блок 3 

блок 4 

блок 5 

блок 6 
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планетарних  гідромоторів представлена блоком 8 (рис.3). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис. 3. Структурно-функціональна схема динамічної моделі 

мехатронної системи з планетарним гідромотором з урахуванням 

конструктивних особливостей розподільної системи 

 

Зміна об'ємних втрат з урахуванням конструктивних 

особливостей розподільної системи представлена блоком 9 (рис. 3). 

Зміна тиску в мехатронній системі з урахуванням зміни площі 

прохідного перетину системи розподілу робочої рідини представлена  

блоком 10 (рис. 3). 

Зміни витрати робочої рідини з урахуванням конструктивних 

блок 7 

блок 8 

блок 9 

блок 10 

блок 11 

блок 12 

блок 13 блок 14 
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особливостей розподільної системи представлена блоком 11 (рис. 3). 

Зміна крутного моменту представлена блоком 12, а зміна частоти 

обертання валу гідромотора – блоком 13  (рис. 3).  

Блок 14 (рис. 3) дозволяє вивести на екран графічні залежності 

вихідних характеристик планетарного гідромотора з урахуванням 

конструктивних особливостей розподільної системи за різних умов 

експлуатації мехатронної системи та в будь-який момент часу. 

Розроблена структурно-функціональна схема динамічної моделі 

гідроприводу з урахуванням умов експлуатації самохідної техніки 

(рис. 4) дозволяє моделювати перехідні процеси, що відбуваються в 

гідроприводах в умовах експлуатації самохідної техніки, залежно від 

конструктивних особливостей витискувальної та розподільної систем 

планетарного гідромотора. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис. 4. Структурно-функціональна схема динамічної моделі 

гідроприводу мехатронної системи самохідної техніки в умовах 

експлуатації 

 

Моделювання нерівномірності подачі насоса та зміни 

навантаження на робочому органі, описане задежностями (1), 

здійснювалося блоком 15 (рис. 4). Залежності (2), реалізовані в блоці 

16, дозволяють моделювати зміну витрати робочої рідини через 

гідромотор та запобіжний клапан з урахуванням конструктивних 

блок 18 

блок 16 

блок 15 блок 17 
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особливостей розподільної системи гідромотора. Зміна крутного 

моменту в залежності від зазору між зубами роторів, що визначається 

залежностями (3) реалізується блоком 17. Блок 18 здійснює графічну 

візуалізацію процесу моделювання в кожний момент часу. 

Проведеними дослідженнями встановлено [49, 50], що зміна 

величини діаметрального зазору між роторами планетарного 

гідромотору майже не впливає на характер зміни тиску та витрати 

робочої рідини, а зміна площі прохідного перерізу майже не впливає 

на характер зміни крутного моменту та частоти обертання валу 

гідромотора, як в гідромоторі № 1, так і в гідромоторі № 2. 

Результати моделювання представлені відповідними 

залежностями: 

– зміни функціональних параметрів гідроприводу з урахуванням 

конструктивних особливостей розподільної системи планетарного 

гідромотора (рис. 5); 

– зміни вихідних характеристик гідроприводу з урахуванням 

конструктивних особливостей витискувальної системи 

планетарного гідромотора (рис. 6); 

– зміни функціональних параметрів гідроприводу з урахуванням 

конструктивних особливостей витискувальної та розподільної 

систем планетарного гідромотора в умовах експлуатації 

мехатнонної системи (рис. 7); 

– зміни вихідних характеристик гідроприводу в експлуатаційних 

умовах з урахуванням конструктивних особливостей 

витискувальної та розподільної систем планетарного гідромотора 

(рис. 8). 

Аналіз зміни тиску в нагнітальній магістралі мехатронної 

системи та витрати робочої рідини через гідромотор та запобіжний 

клапан з урахуванням конструктивних особливостей розподільної 

системи планетарного гідромотора показує (рис. 5), що незначні 

коливання площі прохідного перетину розподільної системи 

гідромотора № 1 (Ап.с = 222...226 мм2) викликають значні пульсації 

тиску до 10%, витрати робочої рідини до 3% (рис. 5, а). При цьому, 

усунення коливань площі прохідного перетину розподільної системи 

гідромотора № 2 (Ап.с = 226 мм2) дозволяє стабілізувати значення 

тиску та витрати робочої рідини на всьому протязі досліджень 

процесу розгону (рис. 5, б).  

Аналіз зміни крутного моменту та частоти обертання валу 

гідромотора з урахуванням конструктивних особливостей 

витискувальної системи планетарного гідромотора показує (рис. 6), 

що коливання діаметрального зазору (G = 0,055...0,21 мм) у 

витискувальній системі гідромотора № 1 викликають значні пульсації 

крутного моменту, які складають 18...34% (рис. 6, а. При цьому, 
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стабілізація діаметрального зазору (G = 0,05...0,06 мм) у 

витискувальній системі гідромотора № 2 дозволяє усунути пульсації 

крутного моменту на всьому протязі дослідження процесу розгону 

(рис. 6, б). Встановлено, що величина діаметрального зазору у 

витискувальній системі не впливає на характер зміни частоти 

обертання валу як гідромотора № 1 так і гідромотора № 2. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 а б 

Рис. 5. Зміни функціональних параметрів гідроприводу під час 

розгону: а – гідромотор № 1; б – гідромотор № 2; 

1 – тиск у гідравлічній системі; 2 – витрата через гідромотор;  

3 – витрати через запобіжний клапан 
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Рис. 6. Зміна вихідних характеристик гідроприводу під час розгону:  

а – гідромотор № 1; б – гідромотор № 2; 

1 – крутний момент на валу гідромотора; 2 – частоти обертання валу 

гідромотора 

 

Аналіз представлених залежностей, що характеризують зміни 

тиску та витрати робочої рідини в мехатронній системі (рис. 7), а 

також зміни крутного моменту і частоти обертання на валу 

гідромотора (рис. 8) показує, що досліджуваний момент розгону 
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гідроприводу в умовах експлуатації самохідної техніки можна 

розділити на три етапи: страгування валу гідромотора, безпосередньо 

розгін і рух, що встановився. 

Тривалість першого етапу страгування валу гідромотора для обох 

гідромоторів дорівнює 0...0.02 (рис. 7 – криві 1). Період другого етапу 

– безпосереднього розгону становить 0.02…0.85 с – для гідромотора 

№1 та 0.02…0.75 с – для гідромотора №2. Відповідно, третій етап – 

сталий рух для гідромотора №1 починається з 0.85 с, а для 

гідромотора №2 - з 0.75 с, що на 12% менше. 

Аналіз залежності зміни тиску в гідросистемі показує, що на 

першому етапі спостерігається великий стрибок тиску 90 МПа для 

гідромотора №1 (рис. 7, а – крива 1) та 85 МПа – для гідромотора №2 

(рис. 7, б – крива 1). Необхідно відзначити, що стрибки тиску більш 

ніж у 5 разів перевищують своє номінальне значення.  

На другому етапі тиск у гідросистемі різко знижується та 

стабілізується на значенні від 29 МПа до 27 МПа, перевищуючи в 1.8 

рази своє номінальне значення. Причому тиск у гідромоторі №1 має 

незначні пульсації з амплітудою 3…4МПа, викликані коливаннями 

площі прохідного перерізу його розподільної системи та пульсаціями 

подачі насоса (рис. 7, a – крива 1). У гідромоторі №2 пульсації тиску 

практично відсутні (рис. 7, б – крива 1).  

Аналіз залежності зміни тиску на третьому етапі показує, що тиск 

у гідросистемі знижується, досягаючи свого номінального значення. 

Однак, на ділянці, що розглядається, спостерігаються значні 

коливання тиску, викликані пульсацією подачі насоса і коливаннями 

моменту опору з амплітудою 15 МПа – для гідромотора №1 та10 МПа 

– для гідромотора №2, що на 34% менше, чим для гідромотора № 1. 

Аналіз залежності зміни витрати робочої рідини через гідромотор 

з урахуванням конструктивних особливостей його розподільної 

системи показує, що на першому і другому етапах витрата рівномірно 

зростає для обох гідромоторів (рис. 7 – криві 2). Слід зазначити, що 

для гідромотора №1, у даний період спостерігаються значні пульсації 

витрати, викликані недосконалістю конструкції його розподільної 

системи та пульсацією подачі насоса, амплітуди яких становлять 

20…30 л/хв (рис. 7, a – крива 2). Для гідромотора №2 на першому та 

другому етапах пульсація витрати відсутня (рис. 7, б – крива 2). Для 

обох гідромоторів третій етап характеризується незначними 

пульсаціями витрати до 3 л/хв для гідромотора №1 та до 2 л/хв – для 

гідромотора №2, спричиненими пульсацією подачі насоса. 

Аналіз залежності зміни витрати через запобіжний клапан (рис. 7 

– криві 3) показує, що для обох гідромоторів на першому етапі 

витрата має своє максимальне значення 98 л/хв [40], так як клапан 

повністю відкритий.  
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Рис. 7. Зміни функціональних параметрів гідроприводу в умовах 

експлуатації під час розгону: а – гідромотор № 1; б – гідромотор № 2; 

1 – тиск у гідравлічній системі; 2 – витрата через гідромотор;  

3 – витрати через запобіжний клапан 
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запобіжний клапан відсутня. 
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Рис. 8. Зміна вихідних характеристик гідроприводу в умовах 

експлуатації під час розгону: а – гідромотор № 1; б – гідромотор № 2; 

1 – крутний момент на валу гідромотора; 2 – частоти обертання валу 

гідромотора 

 

Аналіз результатів досліджень зміни крутного моменту залежно 
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моменту.  

На другому етапі для обох гідромоторів спостерігається різке 

зниження значення крутного моменту до 640…620 Н·м, перевищуючи 

в 1.8 разу своє номінальне значення. На цій ділянці крутний момент 

гідромотора №1 має значні пульсації з амплітудою 140...150 Н·м, 

викликані наявністю надмірного зазору між зубами роторів (рис. 8, а – 

крива 1). Коливання крутного моменту на валу гідромотора №2 на 

даній ділянці практично відсутні (рис. 8, б – крива 1).  

Третій етап характеризується значними коливаннями крутного 

моменту, викликаними коливаннями моменту опору з амплітудою 300 

Н·м – для гідромотора №1 і 250 Н·м – для гідромотора №2, що на 17% 

менше, чим для гідромотора № 1. 

Аналіз змін частоти обертання вала гідромотора з урахуванням 

конструктивних особливостей його розподільної системи показує, що 

для обох гідромоторів на першому та другому етапах значення частот 

обертання зростають, що зумовлене поступовим закриттям 

запобіжного клапана (рис. 8 – криві 2).  

На третьому етапі значення частоти обертання досягнувши свого 

номінального значення 600 хв-1 [40] стабілізується. Однак, при цьому 

присутні незначні пульсації, спричинені пульсацією подачі насоса та 

синусоїдальні збурення, спричинені коливаннями моменту опорів. 

Виконані дослідження показали, що вплив конструктивних 

особливостей витискувальної та розподільної систем планетарних 

гідромоторів істотно впливають на зміну динамічних характеристик 

гідроприводів самохідної техніки, забезпечуючи їх стабілізацію. Такі 

зміни обумовлені зменшенням зазору між зубцями роторів та 

усуненням коливань площі прохідного перерізу розподільної системи 

гідромотора № 2. 

Висновки. В результаті проведених досліджень обґрунтовано 

вихідні дані та початкові умови, що дозволяють моделювати перехідні 

процеси, що відбуваються у гідроприводах при експлуатації 

самохідної техніки.  

Розроблено структурно-функціональні схеми та математичний 

апарат, що дозволяють дослідити зміни динамічних характеристик 

гідроприводу самохідної техніки з урахуванням умов її експлуатації, а 

також конструктивних особливостей витискувальної та розподільної 

систем планетарного гідромотора. 

Визначено зміни стабільності динамічних характеристик 

гідроприводів самохідної техніки під впливом конструктивних 

особливостей витискувальної та розподільної систем планетарних 

гідромоторів. Встановлено, що час розгону гідромотора № 2 на 12% 

менше, ніж у гідромотора № 1, при цьому при сталому русі коливання 

тиску і крутного моменту гідромотора № 2 менше на 34% і 17%, 
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відповідно у порівнянні з вихідними характеристиками гідромотора № 

1. Такі зміни обумовлені зменшенням зазору між зубами роторів 

витискувальної системи та усуненням коливань площі прохідного 

перерізу розподільної системи гідромотора № 2. 
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INFLUENCE OF DESIGN FEATURES OF PLANETARY HYDROMOTORS 

ON CHANGING DYNAMIC CHARACTERISTICS OF HYDRAULIC DRIVES 

OF MECHATRONIC SYSTEMS OF SELF-PROPELLED VEHICLES 

 

Summary 

The work of mechatronic systems with a hydraulic drive of active working bodies 

of self-propelled machines is accompanied by oscillatory processes associated with the 

technical imperfection of the actuators of the hydraulic drive, which causes significant 

fluctuations in pressure and flow of the working fluid. One of the main elements that 

cause uneven changes in the output characteristics of hydraulic drives are hydraulic 

motors. The uneven output characteristics of planetary hydraulic motors are due to the 

manufacturing error of the toothed surface of their rotors and the pulsation of the 

working fluid flow in distribution systems. In this regard, the issues of studying the 

influence of the design features of planetary hydraulic motors on the change in the 

dynamic characteristics of hydraulic drives in order to stabilize them are an urgent 

problem. As a result of the research, the initial data and initial conditions are 

substantiated, which make it possible to simulate transient processes in hydraulic drives 

during the operation of self-propelled equipment.  A structural-functional diagram of a 

dynamic model of a hydraulic drive has been developed, taking into account the 

operating conditions of self-propelled equipment, which makes it possible to simulate 

transient processes occurring in hydraulic drives of mechatronic systems under the 

operating conditions of self-propelled equipment, depending on the design features of 

the displacement and distribution systems of a planetary hydraulic motor. Changes in 

the stability of the dynamic characteristics of hydraulic drives are determined under the 

influence of the design features of the displacement and distribution system of planetary 

hydraulic motors under the conditions of operation of self-propelled vehicles. It has 

been established that the acceleration time of hydraulic motor No. 2 is 12% less than 

that of hydraulic motor No. 1, while at steady motion, pressure and torque fluctuations 

of hydraulic motor No. 2 are less by 34% and 17%, respectively, compared with the 

initial characteristics of hydraulic motor No. 1. Such changes are due to a decrease in 

the gap between the teeth of the displacement system rotors and the elimination of 

fluctuations in the flow area of the hydraulic motor distribution system No. 2. 

Keywords: transient processes, dynamic model, structural-functional diagram, 

functional parameters, output characteristics. 
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