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В работе представлена конструкция и принцип работы нового вида шарнирных соединений смежных звеньев 

манипуляционных систем мобильных танспортно-технологических машин – приводных шарниров для обеспе-

чения поворотного относительного движения звеньев. Их конструкция позволяет совместить функцию обеспе-

чения неразрывности кинематической цепи и функцию обеспечения поворотного движения смежных звеньев, 

причем без использования дополнительных выносных устройств. Конструкция устройства защищена патентом 

Российской Федерации. Приводные шарнирные соединения являются альтернативным вариантом для традици-

онных конструкций шарнирных соединений с выносными силовыми гидродвигателями. Разработана оптимиза-

ционная математическая модель устройства. Модель базируется на минимизации массы приводного шарнирно-

го соединения при выполнении комплекса необходимых конструкторских, монтажных, режимных и прочност-

ных ограничений. На основе данной математической модели предложен метод автоматизированного проекти-

рования приводного шарнирного соединения, который реализован в компьютерной программе. Проведено ис-

следование влияния основных технических характеристик и величины эксплуатационной нагрузки на опти-

мальную массу и оптимальные конструктивные размеры приводных шарнирных соединений. Показано, что при 

обеспечении равных грузо-высотных характеристик мобильного крана-манипулятора приводное шарнирное 

соединение позволяет исключить ряд эксплуатационных недостатков традиционного шарнирного соединения: 

развития с течением времени дополнительной динамической нагруженности металлоконструкции вследствие 

увеличения зазоров в соединении, снижения объема рабочей зоны крана из-за наличия выносных силовых гид-

родвигателей, появления отказов вследствие усталостного разрушения элементов узлов крепления силовых 

гидродвигателей к звеньям манипуляционной системы. При этом возможен перевод гидросистемы на меньшие 

уровни рабочего давления, что приводит к повышению энергоэффективности крана-манипулятора и коэффици-

ента полезного действия гидропривода в целом, а также к снижению эксплуатационных затрат на обслужива-

ние.  
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Манипуляционные системы (краны-мани-

пуляторы) с гидравлическим приводом, уста-

новленные на мобильных транспортно-

технологических машинах различного назна-

чения, получили широкое распространение во 

многих отраслях экономики - промышлен-

ном производстве, строительстве, газо- и 

нефтедобыче, грузовых перевозках, лесной 

промышленности, сельском хозяйстве и др. 

[1]. Они используются для выполнения раз-

личных технологических операций, таких 

как подъемно-транспортные, перегрузочно-

разгрузочные и складские работы. На миро-

вом рынке гидравлических кранов-манипу-

ляторов представлены преимущественно 

конструкции таких стран-производителей, 

как Южная Корея, Япония, Китай, Германия, 

Италия, США, Австрия, Россия и др. [2]. В 

2012 г. объем производства российских ма-

нипуляторов достиг свыше 5,2 тыс. единиц, а 

объем импорта превысил 8,8 тыс. единиц, 

причем доля новых крано-манипуляторных 

установок среди импортированных превыси-

ла 50% [3]. Таким образом, на протяжении 

2000-х и 2010-х годов гидравлические кра-

ны-манипуляторы являются весьма востре-

бованным видом грузоподъемного оборудо-

вания в Российской Федерации. 

Постановка задачи совершенствования 

конструкции шарнирных соединений 

звеньев манипуляционных систем. 

Несущая металлоконструкция крана-ма-

нипулятора может состоять из 3…12 после-

довательно соединенных подвижных звень-

ев. Звенья попарно образуют низшие кине-

матические пары  V класса – вращательные и 

поступательные [4]. Вращательные пары вы-

полняются на основе цилиндрических шар-
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ниров. Они обеспечивают вращательное 

движение относительно продольной оси зве-

на или поворотное относительное движение 

смежных звеньев. Конструктивно цилиндри-

ческие шарниры представляют собой про-

ушины из толстостенного листового проката, 

которые неподвижно закреплены с помощью 

сварных швов на поверхности металлокон-

струкций смежных звеньев. Проушины име-

ют соосные отверстия для установки в них 

шарнирного пальца. Этим обеспечивается 

формирование цилиндрического шарнирного 

соединения. Такая конструкция шарнирного 

соединения смежных звеньев обеспечивает 

лишь неразрывность кинематической цепи 

крана-манипулятора. Для обеспечения воз-

можности совершения звеньями относитель-

ного движения необходима установка специ-

альных приводных устройств – силовых гид-

роцилиндров или силовых поворотных гид-

родвигателей [5-7], крепящихся при помощи 

попарно расположенных проушин к поверх-

ности подвижных звеньев крана-манипуля-

тора.  

 

 
Рис. 1. Трехзвенный гидравлический кран-

манипулятор мобильной машины АСТ-4-А 

для сварки магистральных трубопроводов 

[8]: 1 - опорная конструкция; 2 - поворотная 

колонна; 3 - стрела; 4 - шарнирный узел      

соединения смежных звеньев; 5 - рукоять;      

6 - грузозахватный орган; 7 - элементы           

крепления; 8 - силовой гидродвигатель            

механизма поворотного движения рукояти;      

9 - силовой гидродвигатель механизма        

поворотного движения стрелы; 10 - груз 

 

Типичная конструкция гидравлического 

крана-манипулятора приведена на рис. 1. 

Она включает следующие элементы. На раме 

базового транспортного средства устанавли-

вается опорная конструкция 1 крана-манипу-

лятора. На нее опирается поворотная колонна 

2, на которой закреплена стрела 3 при помо-

щи шарнирного узла соединения смежных 

звеньев 4. На конце стрелы при помощи шар-

нирного соединения закреплена рукоять 5 с 

установленным на ее конце грузозахватным 

органом 6. К металлоконструкции стрелы и 

рукояти с помощью элементов крепления 7 

крепится силовой гидродвигатель механизма 

поворотного движения рукояти 8. К металло-

конструкции опорной колонны и стрелы кре-

пится силовой гидродвигатель механизма по-

воротного движения стрелы 9. Он производит 

подъем-опускание стрелы, рукояти и грузоза-

хватного органа с полезным грузом 10, а вме-

сте с ними дополнительно - силового гидро-

двигателя механизма поворотного движения 

рукояти и элементов его крепления.  

Определенным недостатком такого кон-

структивного исполнения манипуляционной 

системы гидравлических кранов-манипуля-

торов является наличие выносных силовых 

гидродвигателей механизмов поворотного 

движения смежных звеньев. Выносное рас-

положение гидродвигателей приводит к то-

му, что в процессе транспортирования по-

лезного груза при выполнении поворотного 

движения стрелы кроме перемещения самого 

полезного груза и металлоконструкции 

звеньев дополнительно выполняется пере-

мещение силовых гидродвигателей, распо-

ложенных ближе к грузозахватному органу, 

и узлов их крепления. Это приводит к необ-

ходимости снижения веса полезного груза, 

которым может манипулировать кран, т.е. к 

снижению его номинальной грузоподъемно-

сти. Анализ известных данных по конструк-

циям гидравлических трехзвенных кранов-

манипуляторов [3] показывает, что вес сило-

вого гидродвигателя и элементов его креп-

ления может составлять до 10 % веса полез-

ного груза и, следовательно, на такую вели-

чину при постоянной установленной мощно-

сти силового гидропривода снижается номи-

нальная грузоподъемность крана-манипуля-

тора, которая является важнейшей техниче-

ской характеристикой грузоподъемных ма-

шин. Кроме того, во многих конструкциях 

кранов-манипуляторов [3] силовые гидро-

двигатели устанавливаются под подвижны-
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ми звеньями, т.е. в рабочей зоне крана-мани-

пулятора. Таким образом, объем пространст-

ва, занимаемый силовыми гидродвигателя-

ми, исключается из объема пространства ра-

бочей зоны крана-манипулятора, что приво-

дит к его уменьшению и, следовательно, к 

ухудшению еще одной из основных техниче-

ских характеристик крана. Опыт эксплуата-

ции гидравлических кранов-манипуляторов 

[3] также свидетельствует о том, что элемен-

ты узлов крепления силовых гидродвигате-

лей к звеньям подвержены выходу из строя 

вследствие возникновения в них усталост-

ных трещин, развитие которых может при-

водить к разрушению элементов крепления и 

созданию аварийных ситуаций, и, следова-

тельно, к снижению показателей надежности 

крана-манипулятора.  

Возможным подходом к устранению или 

смягчению указанных недостатков традици-

онной конструкции шарнирных соединений 

может быть разработка приводных шарнир-

ных соединений. Их конструкция позволяет 

совместить функцию обеспечения неразрыв-

ности кинематической цепи и функцию обес-

печения поворотного движения смежных 

звеньев, причем без использования дополни-

тельных выносных устройств. Данная техни-

ческая идея реализована в устройстве [9].   

Конструкция и принцип работы при-

водного поворотного соединения смежных 

звеньев шарнирно-сочлененной манипуля-

ционной системы.  
Внешний вид гидравлического крана-

манипулятора с приводным шарнирным со-

единением смежных звеньев применительно 

к конструкции трехзвенной манипуляцион-

ной системы показан на рис. 2 [9]. На рис. 3 

показан выносной элемент I (рис. 2) привод-

ного шарнирного соединения смежных 

звеньев крана-манипулятора, на рис. 4 и 5 – 

его продольный и поперечный разрезы соот-

ветственно. На рис. 2-5 конструктивные эле-

менты имеют следующее обозначение: 

1 - опорная конструкция;  

2 - поворотная колонна;  

3 - стрела;  

4 - шарнирный узел соединения смежных 

звеньев;  

5 - рукоять;  

6 - грузозахватный орган;  

7 - элементы крепления;  

8 - силовой гидродвигатель механизма по-

воротного движения рукояти;  

9 - силовой гидродвигатель механизма по-

воротного движения стрелы;  

10 - перемещаемый груз; 

11 - сварной шов; 

12 - цилиндрическая обечайка;  

13 -  съемная торцевая крышка;  

14 - центральное отверстие в съемной 

торцевой крышке;  

15 - крепежный болт; 

16 - резиновое уплотнительное кольцо; 

17 - подшипник качения; 

18 - уплотнительная манжета;  

19 - предохранительное кольцо; 

20 - крепежный винт;  

21 - перегородка; 

22, 33 - фиксатор; 

23 - удерживающий винт; 

24 - радиальное сквозное резьбовое от-

верстие; 

25 - штуцер; 

26 - подъемный трубопровод; 

27 - опускной трубопровод; 

28  - ротор;  

29 - шлицевой паз; 

30 - призматическая шпонка; 

31 - втулка; 

32 - лопасть; 

34 - стопорный винт; 

35, 37 - паз; 

36, 38 - уплотнительный элемент; 

39 - хомут;  

40 - отверстие со шлицевыми выступами; 

41 - соединительная шпилька;  

42 - гайка. 

 

 
Рис. 2. Трехзвенный гидравлический кран-

манипулятор мобильной машины с привод-

ным шарнирным соединением 
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Рис. 3. Внешний вид сбоку на приводное 

шарнирное соединение смежных звеньев 

крана-манипулятора [9]  

 

К концевому торцевому сечению стрелы 

3, которая является ближайшем к опорной 

конструкции 1 звеном, при помощи сварных 

швов 11 неподвижно крепится цилиндриче-

ская обечайка 12. Она с обоих торцов герме-

тично закрывается съемными торцевыми 

крышками 13, имеющими центральные от-

верстия 14. Торцевые крышки крепятся к 

обечайке болтами 15. Для герметизации за-

зора между сопрягаемыми поверхностями 

обечайки и торцевой крышки устанавливает-

ся резиновое уплотнительное кольцо 16. В 

торцевой крышке выполнены две централь-

ные расточки, в одну из которых с натягом 

устанавливается подшипник качения 17, а в 

другую - уплотнительная манжета 18. На- 

 
Рис. 4. Продольный разрез приводного шарнирного соединения смежных звеньев крана-

манипулятора (сечение А-А на рис. 3) [9] 
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Рис. 5. Поперечный разрез приводного шарнирного соединения смежных звеньев крана-

манипулятора (сечение Б-Б на рис. 4) [9] 

 

пример, в качестве манжеты может быть ис-

пользована армированная манжета по ГОСТ 

8752-79, которая применяется в конструкци-

ях силовых гидроприводов машин различно-

го назначения для уплотнения валов, совер-

шающих вращательное или возвратно-пово-

ротное движение. Для исключения осевого 

смещения подшипника к внутренней по-

верхности торцевой крышки крепится пре-

дохранительное кольцо 19 при помощи вин-

тов 20. К внутренней поверхности обечайки 

на равном угловом расстоянии α крепятся 

несколько (3, 4 или 5) радиально располо-

женных перегородок 21 при помощи фикса-

торов 22 и удерживающих винтов 23. По 

обеим сторонам каждой перегородки в ее 

непосредственной близости в стенке обечай-

ки выполняются по одному радиальному 

сквозному резьбовому отверстию 24, в каж-

дое из которых снаружи устанавливается 

штуцер 25 для присоединения подъемного 

26 или опускного трубопровода 27 для пода-

чи (или отвода) рабочей жидкости из гидро-

системы силового гидропривода крана-мани-

пулятора. Внутри обечайки в подшипниках 

качения установлен ротор 28 в виде вала. Его 

концы выведены наружу через центральные 

отверстия торцевых крышек. На концах ро-

тора выполнены шлицевые пазы 29. На цен-

тральной цилиндрической части ротора при 

помощи призматической шпонки 30 закреп-

лена втулка 31, к которой на равном угловом 

расстоянии α крепится несколько (3, 4 или 5) 

радиально расположенных лопасти 32 при 

помощи фиксаторов 33 и стопорных винтов 

34. Для герметизации зазоров между сопря-

гаемыми поверхностями перегородок и 

втулки в каждой перегородке выполняется 

паз 35 для установки уплотнительного эле-

мента 36. Для герметизации зазоров между 

сопрягаемыми поверхностями лопастей и 

внутренней поверхности обечайки в каждой 

лопасти выполняется паз 37 для установки 

уплотнительного элемента 38. Например, по 

аналогии с практикой герметизации анало-

гичных поверхностей в шиберных поворот-

ных гидродвигателях машиностроительного 

гидропривода в качестве уплотнительных 

элементов могут использоваться фторопла-

стовые пластины или шевронная набивка [7, 

10]. Перегородки и лопасти разделяют все 

внутреннее пространство обечайки на не-

сколько пар камер в соответствии с количе-

ством установленных перегородок (лопа-

стей). Например, при установке трех перего-

родок образуется три пары камер: 321 ,, UUU  

и 321 ,, VVV . Они чередуются между собой в 
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окружном направлении, т.е. располагаются в 

следующей последовательности:  211 UVU   

332 VUV  . К камерам 321 ,, UUU  через 

штуцеры подключены подъемные трубопро-

воды. К камерам 321 ,, VVV  через штуцеры 

подключены опускные трубопроводы. На 

концы ротора, имеющие шлицевые пазы, на-

деваются хомуты 39, выполненные из сталь-

ного листового проката. Для этого на одном 

из концов каждого из хомутов имеется отвер-

стие 40 со шлицевыми выступами. Шлицевые 

пазы концов ротора и шлицевые выступы от-

верстий хомутов обеспечивают разъемное 

шлицевое соединение ротора с хомутами. 

Другими концами хомуты неподвижно кре-

пятся к противоположным боковым поверх-

ностям рукояти, которая является звеном, 

смежным стреле. Для обеспечения сборки 

шарнирного узла соединения стрелы и руко-

яти в единую кинематическую цепь крепле-

ние хомутов к боковым поверхностям руко-

яти выполняется разборным, например, с по-

мощью соединительных шпилек 41 и гаек 42.          

Таким образом, рассмотренное привод-

ное шарнирное соединение смежных звеньев 

представляет собой конструкцию, которая 

совмещает:  

1) шарнирный узел соединения в единую 

кинематическую цепь смежных звеньев кра-

на-манипулятора - стрелы и рукояти и 

2) механизм силового гидропривода воз-

вратно-поворотного движения рукояти вме-

сте с грузозахватным органом и полезным 

грузом.  

Функцию приводного шарнирного со-

единения реализуют обечайка, торцевые 

крышки с установленными в них подшипни-

ками качения, ротор и хомуты. Контакт ме-

жду собой перечисленных конструктивных 

элементов обеспечивает постоянную нераз-

рывную кинематическую связь между смеж-

ными звеньями крана-манипулятора - стре-

лой и рукоятью, так как они формируют ци-

линдрический шарнир, позволяющий руко-

яти выполнять возвратно-поворотное движе-

ние относительно стрелы в вертикальной 

плоскости. Функцию механизма силового 

гидропривода возвратно-поворотного дви-

жения рукояти реализуют обечайка с закреп-

ленными на ней с помощью штуцеров подъ-

емных и опускных трубопроводов, торцевые 

крышки, перегородки, лопасти, ротор с за-

крепленной на нем втулкой, подшипники 

качения и уплотнительные устройства раз-

личного исполнения - уплотнительные коль-

ца, уплотнительные манжеты, уплотнитель-

ные элементы.  

Схема, поясняющая принцип работы 

приводного шарнирного соединения, приве-

дена на рис. 6. 

  

 
Рис. 6. Схема, поясняющая принцип работы приводного шарнирного соединения 
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При подключении подъемных трубопро-

водов к напорной гидролинии силового гид-

ропривода крана-манипулятора рабочая 

жидкость под высоким давлением 1p  через 

штуцеры поступает в камеры 321 ,, UUU . Од-

новременно с этим опускные трубопроводы 

подключаются к сливной гидролинии сило-

вого гидропривода крана-манипулятора и 

находящаяся в камерах 321 ,, VVV  рабочая 

жидкость под низким давлением 2p  удаляет-

ся из них. В результате разности давления 

21 ppp   рабочей жидкости, находящейся 

в смежных камерах, разделяемых лопастями 

(т.е. в камерах 332211 ,, VUVUVU  ), на 

лопасти со стороны камер 321 ,, UUU  начи-

нают действовать силы разности давления 

pARRR  321 . Они создают на роторе 

относительно продольной оси ротора (точки 

O) суммарный крутящий момент, опреде-

ляемый зависимостью: 

pAHHRHRHRM кр  3321 , 

где A – площадь боковой поверхности лопа-

сти; H  - плечо действия равнодействующей 

силы iR  относительно продольной оси ротора. 

Крутящий момент крM , создаваемый на 

лопастях, передается с них на втулку и через 

призматическую шпонку - на ротор, повора-

чивая его против часовой стрелки. Далее с 

помощью шлицевых соединений концов ро-

тора с хомутами и сами хомуты крутящий 

момент крM  передается на рукоять, обеспе-

чивая ее поворот в вертикальной плоскости 

против часовой стрелки и, таким образом, 

обеспечивая подъем грузозахватного органа 

с полезным грузом. Максимальный угол по-

ворота   рукояти определяется наибольшим 

возможным углом поворота лопасти между 

двумя соседними перегородками. Опыт про-

ектирования поворотных гидродвигателей 

для силовых гидроприводов различных ма-

шин показывает [7], что  )85...70,0( .  

При подключении опускных трубопрово-

дов к напорной гидролинии силового гидро-

привода крана-манипулятора рабочая жид-

кость под высоким давлением 1p  через шту-

церы поступает в камеры 321 ,, VVV . Одновре-

менно с этим подъемные трубопроводы под-

ключаются к сливной гидролинии силового 

гидропривода крана-манипулятора и нахо-

дящаяся в камерах 321 ,, UUU  рабочая жид-

кость под низким давлением 2p  удаляется из 

них. Физические процессы, протекающие при 

этом, аналогичны рассмотренным выше, од-

нако силы разности давления 321 ,, RRR  и кру-

тящий момент крM  направлены в противопо-

ложную сторону. Как результат, рукоять со-

вершает поворот в вертикальной плоскости 

по часовой стрелке, обеспечивая опускание 

грузозахватного органа и полезного груза.   

Увеличение количества пар перегородок 

и лопастей приводит к следующим результа-

там:  

1) величина крутящего момента  крM , 

передаваемого на рукоять, увеличивается, 

вследствие чего увеличивается вес переме-

щаемого полезного груза и номинальная гру-

зоподъемность крана-манипулятора;  

2) уменьшается максимально возможный 

угол поворота    рукояти 5 в вертикальной 

плоскости, вследствие чего уменьшается ра-

бочая зона, в пределах которой у рукояти 

имеется возможность манипулировать по-

лезным грузом.  

Поэтому является целесообразным, чтобы 

конструкция приводного шарнирного соеди-

нения содержала три, четыре или пять пар 

перегородок и лопастей. При количестве та-

ких пар меньше трех величина передаваемого 

крутящего момента крM  оказывается недос-

таточной для создания крана-манипулятора 

удовлетворительной номинальной грузоподъ-

емности. При количестве таких пар больше 

пяти величина угла поворота    рукояти в 

вертикальной плоскости оказывается неудов-

летворительно малой (не более 50…55
0
) с 

точки зрения возможности эффективности 

манипулирования полезным грузом в про-

странстве рабочей зоны крана-манипулятора. 

Постановка задачи оптимального про-

ектирования приводного шарнирного со-

единения смежных звеньев гидравлическо-

го крана-манипулятора. 

Масса конструктивных элементов, фор-

мирующих приводное шарнирное соедине-

ние (рис. 3-5), повышает массу подвижных 

конструктивных элементов металлоконст-

рукции манипуляционной системы крана. 

Следовательно, их присутствие может ока-
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заться причиной, обуславливающей сниже-

ние полезной массы перемещаемого груза. 

Поэтому при проектировании приводного 

шарнирного соединения крайне важно обес-

печить минимальный вклад его конструк-

тивных элементов в общую массу металло-

конструкции шарнирно-сочлененной мани-

пуляционной системы крана.   

Общая масса приводного шарнирного со-

единения смежных звеньев складывается из 

масс основных конструктивных элементов 

устройства (корпуса, торцевых крышек, пе-

регородок, шибера, выходного вала, под-

шипников качения, соединительных шпи-

лек), а также массы заполняющей внутрен-

ние полости устройства рабочей жидкости: 

hfbtbrsvdlb MMMMMMMMM  , 

где bM - масса корпуса (цилиндрической 

обечайки); lM - масса торцевых крышек 

корпуса; dM - масса внутренних перегородок 

корпуса; vM - масса шибера (включая цен-

тральную втулку и лопасти); sM - масса вы-

ходного вала; brM - масса опорных подшип-

ников качения выходного вала; btM - масса 

шпилек узла соединения шарнирного уст-

ройства со звеном крана-манипулятора; 

hfM - масса рабочей жидкости во внутрен-

них полостях корпуса.   

С учетом геометрических размеров от-

дельных конструктивных элементов общая 

масса приводного шарнирного соединения 

выражается зависимостью 





lswl

wwb

sdsD

HssDM

])2[(5,0
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
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dvdh
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
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HhdDn
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vvh
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

)(2

)](2[25,0
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2

sbr

btlss

dM

ssHd
 

HhhndDdD vdhvvhf )]()(5,0)[(5,0   , 

(1) 

где b , l , d , v , s , bt , hf  - плотность 

материала корпуса, торцевых крышек, внут-

ренних перегородок, шибера, выходного ва-

ла, соединительных шпилек и рабочей жид-

кости соответственно; D , H , ws  - внутрен-

ний диаметр, длина и толщина стенки корпу-

са соответственно; ls  - толщина торцевой 

крышки; vd , sd , btd  - диаметры втулки ши-

бера, выходного вала и соединительной 

шпильки соответственно; dh , vh  - толщина 

внутренней перегородки и лопасти шибера 

соответственно; bts  - толщина соединитель-

ной накладки; bth  - расстояние от осевой ли-

нии сечения конечного звена до центра сече-

ния соединительной шпильки; tT  - крутящий 

момент, создаваемый грузом и восприни-

маемый шарнирным соединением; Tn - ко-

эффициент запаса по преодолеваемому кру-

тящему моменту ( Tn >1); )(1, sbr dM  - масса 

подшипника, определяемая его типоразме-

ром; hn  - число лопастей шибера.   

Крутящий момент, создаваемый грузом и 

воспринимаемый шарнирным соединением, 

при расчете приближенно определяется за-

висимостью: 

- в случае, если поперечное сечение ко-

нечного звена постоянно по его длине 

tetent LGGT )5,0(  ; 

- в случае, когда поперечное сечение ко-

нечного звена переменно по его длине, при-

чем погонный вес изменяется по линейному 

закону 

  tetebebnt LLgggGT ]3/)(2/[  , 

где nG  - номинальный вес груза; teG , teL  - 

вес и длина конечного звена; bg , eg  - по-

гонный вес конечного звена в начальном и 

конечном сечении соответственно.  

Анализ зависимости (1) позволяет сде-

лать вывод о том, что общая масса привод-

ного шарнирного соединения в условиях 

действия эксплуатационной нагрузки (кру-

тящего момента tT  и номинального рабочего 

давления гидропривода nomp ) зависит от 11 

конструктивных параметров: D , H , ws , ls , 

bts , vd , sd , btd , dh , vh  и hn . Учитывая реко-

мендации [5, 6], можно сделать вывод о том, 

что два из перечисленных параметров целе-

сообразно рассматривать как параметры не-

зависимые и определяющие размеры всего 

устройства, а именно внутренний диаметр D  
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и длина H  корпуса. Кроме того, в качестве 

независимого параметра целесообразно рас-

сматривать диаметр выходного вала sd , тон 

ак как позволяет определить конструктивные 

размеры соединительных элементов с конце-

вым звеном. Остальные размеры либо явля-

ются фиксированными, так как определяют-

ся конструкцией приводного шарнирного 

устройства и величиной эксплуатационной 

нагрузки ( bts , btd , hn ), либо могут быть од-

нозначно рассчитаны в зависимости от D , 

H  и sd  с учетом величины эксплуатацион-

ной нагрузки ( ws , ls , vd , dh , vh ). 

Толщина стенки корпуса ws  и торцевой 

крышки ls  определяются из условий проч-

ности под действием внутреннего давления в 

корпусе, создаваемого присутствием рабочей 

жидкости nomp  [7]: 















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 1

)1(25,1][

)21(25,1][

2 
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nomr

nomr
w

p

pD
s ; 

rnomhl pСDs ][/55,0  , 

где r][ ,   - допустимое напряжение на 

разрыв и коэффициент Пуассона материала 

стенки корпуса и торцевых крышек; hC  - ко-

эффициент учета отверстия, определяемый в 

зависимости от отношения диаметров Dds /  

[11]; brd  - наружный диаметр подшипника. 

При определении толщины торцевой 

крышки также следует учитывать необходи-

мость размещения в ней подшипника. Если 

толщина ls , рассчитанная из условия проч-

ности под действием внутреннего давления, 

оказывается меньше ширины подшипника 

brb , то толщина крышки должна быть увели-

чена, т.е. следует принять: 

brl bs )5,1...0,1( . 

Диаметр втулки шибера vd  определяется 

исходя из условия ее прочности на изгиб под 

действием изгибающего момента, форми-

руемого в месте крепления (заделки) лопасти 

разностью давлений рабочей жидкости с 

противоположных сторон лопасти: 

v
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v p
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где p  - разность давлений рабочей жидко-

сти с противоположных сторон лопасти; 

v][  - допустимое напряжение на изгиб ма-

териала шибера. 

Толщина лопасти шибера vh  и внутрен-

ней перегородки корпуса dh  определяются 

исходя из условия прочности при консоль-

ном изгибе под действием разности давле-

ний рабочей жидкости с противоположных 

сторон лопасти или перегородки: 

v

vv

p
dDh

][
)(87,0




 ; 

d

vd

p
dDh

][
)(87,0




 , 

где d][  - допустимое напряжение на изгиб 

материала перегородки. 

Диаметр соединительной шпильки btd  

определяется исходя из условия прочности 

на срез при передаче соединением крутящего 

момента tT  по зависимости 

bttbtbt

tT
bt

hn

Tn
d

,][
2


 , 

где btt ,][  - допустимое напряжение среза ма-

териала соединительной шпильки. 

В качестве расчетной толщины соедини-

тельной накладки bts  выбирается макси-

мальное из двух значений, вычисляемых ис-

ходя из условия прочности на смятие в месте 

контакта поверхности отверстия в накладке с 

соединительной шпилькой  

brbtbtbt

tT
bt

dhn

Tn
s

][
  

или из условия прочности на смятие рабочей 

поверхности эвольвентных шлицев в узле 

соединения с выходным валом 

2
, )(

10

gsbtus

tT
bt
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Tn
s


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,               (2) 

где btn  - число соединительных шпилек; 

br][  - допустимое напряжение смятия мате-

риала накладки; btus,  - предел прочности 
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материала накладки; gm - модуль эвольвент-

ного шлицевого соединения выходного вала 

с накладкой (в качестве модуля gm  целесо-

образно выбирать наименьшее значение из 

рекомендуемых в [12] для рассматриваемого 

диаметра выходного вала sd ).   

Число лопастей шибера hn  удобно зада-

вать в качестве исходного данного при каж-

дом оптимизационном расчете, задавая по-

следовательно его возможные значения из 

полного множества значений hn  = 3, 4, 5.   

Таким образом, при формулировании за-

дачи оптимального проектирования привод-

ного шарнирного соединения, конструкция 

которого соответствует изображенной на 

рис. 3-5, в качестве вектора переменных 

(варьируемых) параметров оптимизации 

следует использовать внутренний диаметр 

D  и длину H  корпуса устройства, сформи-

ровав их них вектор неизвестных вида: 

}.{}{}{ 321 s
T dHDxxxx   

  Остальные параметры являются неуправ-

ляемыми (фиксированными) параметрами, 

из которых формируется вектор вида: 

 }{}{ 7654321 zzzzzzzz Т  

.}{ btvdvbtlw dhhdsss  

Окончательно задача оптимизации гид-

равлического приводного шарнирного со-

единения смежных звеньев манипуляцион-

ной системы сводится к минимизации целе-

вой функции вида 

 2111 )(}{},({ xzzxzxF b  

 2
2
3

2
11 ])2[(5,0 zxzxl  

 2541 )(5,0 xzzxn dh  





bts

tT
bt

h

zzxTn

][2

)](2[ 732


  





])(

)(5,0[5,0

2641

2
34

xzzxn

xz

h

v 
 





)(2

)](2[25,0

31,

322
2
3

xM

zzxx

br

s
 

2654141 )]()(5,0)[(5,0 xzznzxzx hhf    

(3) 

при ограничениях: 

- конструктивными условиями 

01 x ;   02 x ;   03 x ;   03,1 2  xBA ;    

08,0)2( 11  AHzx ;   0)2(5,1 11  zxH A ;    

0)2(5,1 22  zxBA ;   041  zx ;    

0)2( 22  ABzx ;                   (4) 

08,03  Bsz ;                      (5) 

02 3  zsB ;                       (6) 

01  Asz ;                        (7) 

- условием размещения двух призматиче-

ских шпонок для соединения выходного вала 

с шибером (условием недопущения смятия 

рабочих поверхностей шпонок) 

0
)(

33,3][
34

2
3

, 



xzx

Tn tT
kbr ; 

- условием обеспечения максимального 

угла относительного поворота конечного 

звена крана-манипулятора  

0][
)(2

1

65 


 


x

nzz

n

h

h

; 

- условием обеспечения тягового усилия 

0)(125,0 2
4

2
12  tTh Tnzxxnp ;      (8) 

- условием лимитирования углового ус-

корения выходного вала при разгоне 

0][)(125,0 2
4

2
12  uth JTzxxnp ; 

- условием обеспечения прочности на 

кручение шлицевого участка выходного вала 

0
][

2
23

3 
t

tTs TnK
x




;               (9) 

- условием обеспечения прочности на 

смятие рабочей поверхности эвольвентных 

шлицев выходного вала 

016,3
3

3  g

us

tT m
z

Tn
x


;        (10) 

- условием обеспечения усталостной 

прочности корневого сечения лопасти шибера 

 
0

4

3
2
6

2
411 




z

zxp

K


, 

где AH , AB , As  - габаритные высота и ши-

рина, толщина стенки торцевого поперечно-

го сечения звена, к которому крепится кор-

пус приводного шарнирного соединения; Bs  

- толщина стенки торцевого поперечного се-

чения конечного звена; kbr,][  - допустимое 

напряжение смятия материала шпонки; ][ , 

][  - максимальный угол поворота и угловое 

ускорение при разгоне конечного звена, рег-

ламентируемые техническим заданием на 

проектирование крана-манипулятора; иJ  - 
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момент инерции вращающихся масс, приве-

денный к выходному валу механизма поворо-

та; sK  - коэффициент концентрации каса-

тельных напряжений при кручении шлицево-

го вала [13]; t][ , us  - допустимое напряже-

ние на срез и предел прочности материала 

выходного вала соответственно;   - коэффи-

циент учета неравномерности распределения 

нагрузки между шлицами и вдоль шлицев 

[14]; 1  - предел выносливости материала 

шибера; K  - коэффициент снижения предела 

выносливости материала шибера (ориентиро-

вочно можно принимать K = 4,1…4,3). 

Результаты оптимального проектиро-

вания приводного шарнирного соединения 

смежных звеньев гидравлического крана-

манипулятора и их анализ. 

Разработанные математическая модель и 

методика оптимального проектирования 

приводного шарнирного соединения мини-

мальной массы были реализованы в компью-

терной программе «Оптимизация приводных 

соединений звеньев гидравлических кранов-

манипуляторов». Нахождение глобального 

минимума целевой функции (3) с учетом 

системы ограничений выполнялось с помо-

щью метода типа Хука-Дживса, причем для 

каждого варианта расчета использовалось 

несколько начальных точек оптимизации. 

Это было связано с тем, что целевая функция 

(3) может иметь несколько (до 7) локальных 

минимумов. По мере увеличения значения 

крутящего момента tT  число локальных ми-

нимумов уменьшалось.   

Предложенная математическая модель 

оптимального синтеза приводного шарнир-

ного соединения была реализована примени-

тельно к конструкции трехзвенной шарнир-

но-сочлененной манипуляционной системы 

мобильной энергетической машины АСТ-4-

А для сварки магистральных трубопроводов 

[8]. Ее внешний вид соответствует рис. 1, а 

кинематическая схема – на рис. 7. Основные 

технические характеристики манипуляцион-

ной системы: номинальная грузоподъем-

ность 7,5 кН; крутящий момент tT  = 18 кН∙м; 

номинальное рабочее давление гидроприво-

да 1p  = 16 МПа; длина стрелы 2L = 3,6 м; 

длина рукояти 3L  = 2,4 м; максимальный 

угол поворота рукояти 3q  = 50
о
. 

 

Рис. 7. Кинематическая схема трехзвенной 

шарнирно-сочлененной манипуляционной 

системы мобильной энергетической машины 

АСТ-4-А для сварки магистральных         

трубопроводов (1 – поворотная колонна;       

2 – стрела; 3 – рукоять) 

 

На рис. 8 и 9 приведены результаты оп-

тимального синтеза приводного шарнирного 

соединения рукояти и стрелы крана-мани-

пулятора в интервале крутящих моментов tT  

= 3…22 кН∙м при трех стандартизованных 

уровнях рабочего давления гидросистемы 1p  

= 10; 12,5 и 16 МПа. Более высокие значения 

1p  не рассматривались, так как согласно 

данным [6, 7, 10] при таких давлениях слож-

но обеспечить надежную герметизацию 

внутренних полостей устройства. 

 

 

Рис. 8. Оптимальные значения массы optM  

приводного шарнирного соединения в зави-

симости от конструкции и режима работы 
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Рис. 9. Оптимальные значения основных 

конструктивных характеристик приводного 

шарнирного соединения в зависимости от 

конструкции и режима работы:                       

а - внутренний диаметр корпуса optD ;            

б - длина корпуса optH ; в - диаметр                

выходного вала optsd ,  (обозначения кривых 

приведены на рис. 8) 

 

Масса оптимального варианта шарнир-

ного соединения optM  приблизительно ли-

нейно возрастает с ростом преодолеваемого 

крутящего момента tT  (рис. 8). При равном 

значении tT  увеличение числа камер шар-

нирного соединения (увеличение числа ло-

пастей hn ) позволяет ее снизить. Заметна 

следующая закономерность: рабочее давле-

ние 1p  оказывает весьма малое воздействие 

на optM  (величины optM  для 1p  = 10…16  

МПа лежат в узком интервале относитель-

ных значений ±3%). Это обстоятельство 

имеет существенное практическое значение, 

так как позволяет использовать в гидросис-

теме крана-манипулятора меньшее рабочее 

давление и, соответственно, насосный агре-

гат меньшей мощности. Применительно к 

рассматриваемому примеру, возможен пере-

ход от штатного рабочего давления 16 МПа к 

пониженному рабочему давлению 12,5 или 

10 МПа. Это заметно повышает энергоэф-

фективность гидропривода, так как мощ-

ность установленного насосного агрегата 

может быть снижена приблизительно в 1,3 

или 1,6 раз соответственно без ухудшения 

основных технических характеристик мани-

пуляционной системы. Снижение рабочего 

давления гидросистемы также положительно 

сказывается на повышении коэффициента 

полезного действия гидропривода в целом 

крана-манипулятора и снижении эксплуата-

ционных затрат на его обслуживание. На 

рис. 8 также указана масса силового гидро-

цилиндра, элементов его крепления и шар-

нирного соединения для штатной конструк-

ции машины АСТ-4-А (точка hdM ), которая 

удаляется при переходе к использованию 

приводного шарнирного соединения. Видно, 

что использование десятикамерного соеди-

нения ( hn  = 5) позволяет получить выигрыш 

по массе в пределах ~9 кг или ~9 %. Исполь-

зование восьмикамерного соединения ( hn  = 

4) приводит, наоборот, к увеличению массы 

манипуляционной системы, хотя весьма не-

большому – в пределах 1…3 кг или 1…3 %.        

Оптимальные значения основных кон-

структивных размеров приводного шарнир-

ного соединения optD , optH  и sd  (рис. 9) в 

зависимости от изменения крутящего мо-

мента tT , рабочего давления 1p  и числа ка-

мер устройства hn  изменяются достаточно 

разнопланово. Общая тенденция заключает-

ся в том, что с ростом tT  эти размеры изме-

няются от минимальных до максимальных 

значений. В частности, внутренний диаметр 

корпуса изменяется в пределах optD  = 

146…250 мм, длина корпуса – в пределах 

optH  = 133…196 мм, диаметр выходного ва-

ла – в пределах optsd ,  = 83…163 мм.  

Отмеченная особенность результатов оп-

тимального синтеза обусловлена необходи-

мостью встраивания приводного шарнирного 
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соединения в спроектированную конструк-

цию манипуляционной системы, так как ее 

конструктивные размеры определяются при-

оритетно размерами поперечных сечений 

смежных звеньев исходя из условий их проч-

ности и жесткости. Высота поперечного сече-

ния сопрягаемых звеньев лимитирует пре-

дельные (наименьший и наибольший) значе-

ния диаметра корпуса, а ширина поперечного 

сечения – предельные значения длины корпу-

са приводного шарнирного соединения.  

Это подтверждается анализом расположе-

ния точек глобального минимума целевой 

функции }){},({ zxF  в допустимой области 

пространства управляемых параметров }{x , 

устанавливаемой системой принятых ограни-

чений задачи оптимизации (рис. 10). При ма-

лых значениях преодолеваемого крутящего 

момента tT  < 6…9 кН∙м точки глобального 

минимума лежат преимущественно на конст-

руктивном ограничении (4), реже – на конст-

руктивных ограничениях (4) и (7) или (4) и 

(5). Указанная область значений tT  ограничи-

вается поверхностью ABCDEFGH на рис. 10.  

При больших значениях tT  точки гло-

бального минимума лежат на ограничении 

(8), т.е. оптимальный вариант устройства оп-

ределяется условием обеспечения тягового 

усилия приводного шарнирного соединения. 

При предельных крутящих моментах mtT , , 

развиваемых устройством, точки глобально-

го минимума могут также лежать на конст-

руктивном ограничении (6). Указанная об-

ласть значений tT  ограничивается поверхно-

стью abcdefgh на рис. 10. Данная поверх-

ность также характеризует величину пре-

дельных крутящих моментов mtT ,  разного 

для сочетания параметров tT , 1p  и hn .    

 

 

Рис. 10. Ограничения задачи минимизации целевой функции (3), на которых лежит точка 

глобального экстремума для разных сочетаний расчетных параметров 

 

Оптимальные значения диаметра выход-

ного вала optsd ,  лишь при малых величинах 

крутящего момента tT < 10 МПа различаются 

для разных значений рабочего давления 1p  и 

числа камер устройства hn  (рис. 9, в). При 

более высоких значениях tT  они оказывают-

ся одинаковыми и изменяются (увеличива-

ются) только с ростом крутящего момента. 

Это можно объяснить тем, что при малых 

нагрузках на optsd ,  оказывают влияние усло-

вия компоновки устройства, тогда как при 

более высоких нагрузках оптимальный диа-

метр выходного вала определяется исключи-

тельно условием прочности сопряженных с 

ним хомутов, передающих крутящий момент 

tT  на поворачиваемое звено. Это подтвер-

ждает анализ рис. 11, на котором показаны 

три зависимости )( ts Td  для для 1p = 16 МПа 

и hn = 5: 

1) оптимальное значение диаметра optsd , ; 

2) значение диаметра sd , минимальное по 

условию обеспечения прочности на кручение 

шлицевого участка выходного вала (9), которое 

определяется в соответствии с зависимостью: 
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3

][

2
2

t

tTs

s

TnK
d




 ; 

3) значение диаметра sd , минимальное 

по условию обеспечения прочности на смя-

тие рабочей поверхности эвольвентных 

шлицев выходного вала (10), которое опре-

деляется в соответствии с зависимостью: 

g

usbt

tT
s m

s

Tn
d 


16,3 . 

 

 

Рис. 11. Зависимости диаметра выходного 

вала от величины передаваемого крутящего 

момента: 1 – оптимальное значение;              

2 – минимальное значение по условию (9);   

3 – минимальное значение по условию (10)  

 

Видно, что оптимальная величина диа-

метра выходного вала optsd ,  во всем исследо-

ванном диапазоне значений крутящего мо-

мента tT  не определяется прочностью самого 

выходного вала, так как оказывается сущест-

венно выше (в ~1,6 и в ~1,2 раза), чем это 

необходимо по условиям прочности (9) и 

(10) соответственно. Это объясняется тем, 

что диаметр выходного вала и толщина со-

прягаемых с ним хомутов взаимосвязаны: 

как видно из соотношения (2) sd  и bts  изме-

няются обратно пропорционально. И так как 

вклад массы двух хомутов превышает вклад 

массы выходного вала в общую массу при-

водного шарнирного соединения, то выгод-

нее снижать в первую очередь толщину хо-

мутов bts , доводя ее до возможного мини-

мума по условию прочности на смятие рабо-

чей поверхности эвольвентных шлицев в уз-

ле соединения с выходным валом (2) и с уче-

том толщины стенок сопрягаемых звеньев 

крана-манипулятора.     

Значения предельных крутящих момен-

тах mtT ,  в зависимости от преодолеваемого 

крутящего момента tT  и рабочего давления 

гидросистемы 1p  приведены на рис. 12. 

Здесь же указана точка, соответствующая 

характеристикам исходной для анализа ма-

шины АСТ-4-А. Видно, что при замене 

штатной конструкции шарнирного соедине-

ния на приводное шарнирное соединение 

можно использовать десятикамерное устрой-

ство ( hn  = 5) при любых значениях рабочего 

давления гидросистемы 1p  или восьмика-

мерное устройство ( hn  = 4) при рабочем 

давлении 1p  = 12,5 или 16 МПа. Использо-

вание шестикамерного устройства ( hn  = 3) 

невозможно, так как оно не обеспечивает не-

обходимый крутящий момент tT  = 18 кН∙м 

(предельный крутящий момент при давлении 

16 МПа составляет mtT ,  = 16,75 кН∙м).     

 

 

Рис. 12. Предельный крутящий момент,         

развиваемый приводным шарнирным             

соединением 

   

Выводы. 

При конструировании мобильных гидрав-

лических кранов-манипуляторов рассмот-

ренные приводные шарнирные соединения 

смежных звеньев шарнирно-сочлененных 

манипуляционных систем могут рассматри-

ваться в качестве альтернативного варианта 

традиционных конструкций шарнирных со-

единений с выносными силовыми гидродви-

гателями. 

При обеспечении равных грузо-высотных 

характеристик мобильного крана-манипуля-

тора приводное шарнирное соединение по-

зволяет исключить ряд эксплуатационных 

недостатков традиционного шарнирного со-
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единения: развития с течением времени до-

полнительной динамической нагруженности 

металлоконструкции вследствие увеличения 

зазоров в соединении, снижения объема ра-

бочей зоны крана из-за наличия выносных 

силовых гидродвигателей, появления отказов 

вследствие усталостного разрушения эле-

ментов узлов крепления силовых гидродви-

гателей к звеньям манипуляционной систе-

мы. При этом возможен перевод гидросис-

темы на меньшие уровни рабочего давления, 

что приводит к повышению энергоэффек-

тивности крана-манипулятора и коэффици-

ента полезного действия гидропривода в це-

лом, а также к снижению эксплуатационных 

затрат на обслуживание.  
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DESIGN AND STUDY OF DRIVE SWIVEL JOINTS FOR HYDRAULIC  

MANIPULATION SYSTEMS OF MOBILE TRANSPORT-TECHNOLOGICAL  

MACHINES 
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Academician I.G. Petrovskii Bryansk State University, Bryansk, Russian Federation 

 
The paper presents the design and principle of operation of a new type of articulated connection of adjacent links of 

manipulation systems of mobile transport and technological machines – the drive swivel joints to provide a rotary rela-

tive movement of the links. Their design allows to combine the function of ensuring the continuity of the kinematic 

chain and the function of providing rotary movement adjacent units and without the use of additional external devices. 

The design of the device is protected by a patent of the Russian Federation. Drive swivel joints are an alternative to tra-

ditional designs of articulated joints with external power hydraulic drives. Developed a mathematical optimization 

model. The model is based on the minimization of the mass of the drive swivel joints when you complete the necessary 

design, installation, operating and strength constraints. Based on this mathematical model the proposed method of com-

puter-aided design of the drive swivel joints, which is implemented in a computer program. A study was conducted of 

the influence of the main technical characteristics and magnitude of the operational load at the optimal weight and the 

optimal constructive dimensions of the drive swivel joints. It is shown that at equal freight-altitude characteristics of 

mobile crane-manipulator the drive swivel joint allows you to exclude a number of operational shortcomings of the tra-

ditional swivel: 1) development over time of the additional dynamic load of metal due to the increased clearances in 

connection; 2) lowering the volume of the working area of the crane due to the presence of external power of hydraulic 

drives; 3) the appearance of cracks due to fatigue failure of the elements of the attachment point of the hydraulic drives 

to the links of manipulation system. It is possible that the transfer of the hydraulic system for lower operating pressure, 

which increases the efficiency of the crane and the efficiency of the hydraulic drive as a whole, as well as reduction in 

operating maintenance costs.  

Keywords: manipulation system, hydraulic crane, mobile machine, drive swivel joint, optimum design, goal function, 

minimum weight, the system limitations. 
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