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Введение. В настоящее время проблема надежности уплотнительных соединений 
гидроприводов остается нерешенной, однако современный уровень развития ин-
струментов компьютерного моделирования позволяет эффективно решать задачи 
в области определения их долговечности за счет замены трудоемких экспериментов 
высокопроизводительными вычислениями. В данной статье представлены резуль-
таты апробации авторской методики, реализующей численные подходы по опреде-
лению ресурса уплотнительных соединений на базе уплотнителя круглого сечения 
гидроусилителя руля тракторов семейства МТЗ.
Материалы и методы. Определение ресурса подвижных уплотнительных соеди-
нений выполнено на основе авторской методики, в рамках которой в программе 
ANSYS реализуется серия циклов ускоренного нагружения, моделирующая реаль-
ные условия эксплуатации. Разработанные модели в комплексе учитывают процес-
сы изнашивания, релаксации и гидродинамического воздействия, развивающиеся 
в уплотнительном соединении.
Результаты исследования. Применение инструментов конечно-элементного моде-
лирования позволило определить изменение напряженно-деформированного со-
стояния уплотнителя гидроусилителя руля тракторов семейства МТЗ в процессе 
эксплуатации. Выявлен механизм восстановления герметичности соединения на 
основе эффекта самоуплотнения. Сравнение форм сечений, полученных в резуль-
тате численного и микрометражного исследований, подтверждает эффективность 
предложенной методики и адекватность полученных результатов. Анализ полу-
ченных графиков показывает, что при нормальных условиях эксплуатации ресурс 
уплотнительного соединения «цилиндр ‒ поршень» и «шток ‒ крышка» составляет 
2 и 1,12 года соответственно, а при увеличении температуры и давления гидравли-
ческой жидкости экспоненциально убывает.
Обсуждение и заключение. Результаты работы показывают высокую эффективность 
авторской методики и могут быть использованы в исследованиях по определению 
ресурса и критериев потери герметичности уплотнительных соединений. Графики 
зависимости ресурса уплотнительных соединений от температуры и гидравлическо-
го давления позволяют компаниям, специализирующимся на создании и ремонте 
гидроприводов, разработать графики планово-предупредительных мероприятий по 
их обслуживанию с учетом комплекса эксплуатационных факторов.
Ключевые слова: уплотнитель, уплотнитель круглого сечения, гидропривод, надеж-
ность, ресурс, срок службы, износ, релаксация, ANSYS, конечно-элементный анализ
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Introduction. The problem of reliability of hydraulic drives sealing joints remains un-
solved. However, the current level of computer modeling tools development allows us 
to solve effectively the problems of their longevity by replacing laborious experiments 
with high-performance computing. This paper presents the results of the approbation of 
the author's methodology for realizing computational approaches to determining the life 
of sealing joints on the basis of circular cross-section seal of hydraulic booster for MTZ 
(Minsk Tractor Works) tractors.
Materials and Methods. The determination of mobile sealing joints resource is based on 
the author's methodology, which used ANSYS for realizing a series of accelerated loading 
cycles that simulates real operating conditions. The developed models consider the pro-
cesses of wearing, relaxation and hydrodynamic effects acting in a sealing joint.
Results. The use of the finite element modeling tools made it possible to determine the 
change in the stress-strain state of the power steering tightener in MTZ tractors during 
operation. The mechanism of joint tightness restoration on the basis of self-packing effect 
is revealed. The comparison of the forms of sections, obtained as a result of numerical and 
micrometer studies, confirms the effectiveness of the proposed methodology and the ade-
quacy of the results obtained. The analysis of the obtained graphs shows that under normal 
operating conditions, the life of the sealing joint “cylinder ‒ piston” and “rod ‒ cover” is 
2 and 1.12 years respectively, and as the temperature and pressure of the hydraulic fluid 
increase, decreases exponentially.
Conclusions. The results of the study show the high efficiency of the author's methodo- 
logy. This technique can be used in researches to determine the resource and criteria for 
the leak-tightness of sealing joints. The graphs of the dependence of the sealing joints life 
on temperature and hydraulic pressure allow companies, specializing in the creation and 
repair of hydraulic drives, to develop schedules of preventive measures for their mainte-
nance considering a complex of operational factors.
Keywords: seal, O-ring, hydraulic drive, reliability, life, service life, wear, relaxation,  
ANSYS, finite element analysis
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Введение
В последние несколько лет уси-

лия ведущих производителей гидро-
приводов направлены на повышение 
энергоэффективности, в том числе за 

счет совершенствования конструкции 
и систем управления, применения но-
вых материалов и улучшения условий 
фрикционного взаимодействия. Тем 
не менее проблема надежности по- 
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движных уплотнительных соединений 
(ПУС) гидроприводов остается нере-
шенной [1–2].

Результаты исследований показы-
вают, что увеличение ресурса уплотни-
тельных соединений (УС) достигается 
за счет применения уплотнителей ман-
жетного или комбинированного типа, 
а также использования материалов с по-
вышенной износостойкостью и низкой 
скоростью накопления пластических 
деформаций [3–8]. Однако высокая 
стоимость новых материалов, необхо-
димость привлечения квалифициро-
ванного персонала, а в ряде случаев – 
сложность обслуживания ограничивают 
применение новых решений, поэто-
му ПУС с кольцами круглого сечения 
(ГОСТ 18829-731) и в настоящее время 
применяются в гидроприводах.

Одной из главных причин отказа от 
колец круглого сечения в ПУС является 
отсутствие эффективной универсальной 
методики численного или эксперимен-
тального определения их ресурса. Реа-
лизация экспериментальных подходов 
ограничивается их высокой трудоем-
костью и отсутствием данных об изме-
нении напряженно-деформированного 
состояния (НДС) уплотнителя в процес-
се эксплуатации, а численных – исполь-
зованием допущений, не позволяющих 
достаточно точно прогнозировать ре-
сурс ПУС.

Ранее была предложена авторская 
методика определения ресурса ПУС на 
базе колец круглого сечения2, в которой 
устранены основные недостатки, свой-
ственные численным методам опреде-
ления ресурса. Основной целью данной 
статьи является определение ресурса 
ПУС цилиндра гидроусилителя руля 
(ГУР) тракторов семейства МТЗ в рам-
ках апробации данной методики.

Обзор литературы
Анализ ряда научных работ по-

следних лет показывает, что в области 
повышения надежности уплотнитель-
ных соединений идет активный поиск 
новых решений. В частности, рассма-
триваются новые перспективные кон-
струкции М-, V- и U-образных манжет 
силовых гидроцилиндров, отличающи-
еся увеличенным ресурсом, конструк-
тивной простотой, удобством монтажа 
и малым весом [3; 5]. 

Результаты экспериментального оп-
ределения долговечности нового поли-
мерного композиционного материала 
на основе политетрафторэтилена для 
уплотнительных устройств возвратно-
поступательного движения приведены 
О. А. Мамаевым и соавт. [4]. Показа-
но, что после полугодовой выдержки 
в условиях повышенной температуры 
и объемного сжатия показатели меха-
нических и триботехнических свойств 
материала ухудшаются не более чем 
на 10 %.

Р. Флитни [6] выполнена большая 
работа по анализу и систематизации 
результатов теоретических и экспери-
ментальных исследований, направлен-
ных на выявление механизмов потери 
работоспособности уплотнителей и со-
здание рекомендаций по выбору ма-
териалов и конструктивных решений 
при проектировании уплотнительных 
узлов. Однако ученым практически 
не рассмотрены вопросы численного 
определения ресурса уплотнительных 
узлов.

С применением численных и экс-
периментальных методов авторами 
другой работы [7] определено влияние 
профиля сечения уплотнения, относи-
тельной скорости скольжения, давле-
ния гидравлической жидкости и ше-

1 Кольца резиновые уплотнительные круглого сечения для гидравлических и пневматических 
устройств. Технические условия : ГОСТ 18829-73. С Изменениями № 1, 2, 3, 4. Введ. 1975-01-01. 
М. : Изд-во стандартов, 1990. 29 с. URL: http://docs.cntd.ru/document/gost-18829-73

2 Кузнецов В. В. Методика определения ресурса подвижных уплотнительных соединений ги-
дравлических и пневматических устройств // Энергоэффективные и ресурсосберегающие техноло-
гии и системы : межвуз. сб. науч. тр. Саранск : Изд-во Мордов. ун-та, 2017. С. 556–567.
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роховатости тел на объем утечек, силу 
трения и износ уплотнителя соедине-
ния возвратно-поступательного типа. 
Показано, что результаты численных 
и теоретических исследований хорошо 
согласуются, а U-образный уплотнитель 
обладает лучшими эксплуатационными 
показателями, чем уплотнитель прямо- 
угольного сечения.

Другими исследователями [8] пред-
ставлены результаты исследования ме-
ханизмов потери работоспособности 
уплотнителя комбинированного типа 
оригинальной конструкции. На основе 
конечно-элементного анализа и экспе-
риментальной апробации его резуль-
татов показано, что комбинированный 
уплотнитель обеспечивает герметич-
ность соединения пары вращения в те-
чение 10 ч при давлении окружающей 
среды менее 30 МПа.

Современные инструменты конеч-
но-элементного (КЭ) моделирования 
позволяют получить адекватное реше-
ние ряда прикладных задач в области 
определения НДС элементов УС и их 
надежности3 [9–18]. Так, в результа-
те КЭ-анализа в ANSYS определены 
влияние гидравлического давления на 
НДС уплотнителя поршня гидропри-
вода самолета, причины и критерии его 
отказа [1].

В программе ANSYS учеными раз-
работана модель уплотнителя, которая 
показывает, что напряжения, деформа-
ции, давления и сила трения увеличива-
ются с ростом давления гидравлической 
жидкости (далее – жидкости), степени 
сжатия уплотнителя и уменьшением 
ширины канавки. Особо отмечено, что 
оптимальная степень сжатия уплотни-
теля зависит от варианта его монтажа 
и что существуют ограничения по ми-
нимальной ширине канавки [9].

Другими исследователями оценено 
влияние изменения вязкоупругих свойств 
материала уплотнителя на эффектив-
ность работы УС [10]. На основе моде-
лирования в MAPDL авторами показано, 
что увеличение диаметра поперечного 
сечения и степени сжатия уплотнителя, 
времени релаксации релаксатора вязко-
упругой модели и внутреннего давления 
приводит к увеличению контактного 
давления и повышению эффективности 
работы УС при дальнейших изменениях 
зазора.

В рамках КЭ-анализа [11] опреде-
лены деформации, напряжения, кри-
терии и механизмы потери работо-
способности уплотнения при старте 
ракетоносителя; показано, что степень 
сжатия уплотнителя и величина зазора 
в УС определяют уровень максималь-
ных контактных напряжений, а ширина 
и форма дна канавки – уровень макси-
мальных напряжений сдвига.

В большинстве работ [1; 9–11] КЭ-
моделирование является инструмен-
том оценки НДС элементов УС только 
в начальный момент времени, не учи-
тывающим влияние процессов изнаши-
вания. С развитием инструментов мо-
делирования процессов изнашивания 
и трения появилось множество иссле-
дований в области трибологии4 [19–20]. 
Так, на примере моделирования про-
цессов изнашивания и ползучести ма-
териала прямоугольного параллелепи-
педа с волнистостью на верхней грани, 
контактирующей с абсолютно жесткой 
неизнашиваемой поверхностью, по-
казана эффективность и адекватность 
разработанных в ANSYS моделей5.

Аналогичные подходы использованы 
компанией Emerson Climate Techno- 
logy (США) при прогнозировании изно-
са политетрафторэтиленового уплотне-

3 Aksenov A., Iliine K. Influence of interaction between oil and rubber on valve stem seal oil leak-
age // 2006 ABAQUS Users’ Conference. P. 1–16. URL: https://fv-tech.com/images/articles/2015/Influ-
ence_of_Interaction_Between_Oil_and_Rubber_on_Valve_Stem_Seal_Oil_Leakage.pdf

4 Thompson J., Thompson M. K. A proposal for the calculation of wear mechanisms of wear // 2006 
International ANSYS Users Conference & Exhibition. Conference Paper. 2006. P. 75–89. URL: https://
www.researchgate.net/publication/242270357_A_Proposal_for_the_Calculation_of_Wear

5 Там же.
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ния валов [20]. Авторами этой работы 
предложен алгоритм моделирования 
в ANSYS износа уплотнителя с пере-
стройкой КЭ-сетки, учитывающий из-
менение контактного давления в УС, 
а также показаны изменения профиля 
и градиента давлений на поверхности 
уплотнителя.

Исследования влияния процессов 
изнашивания6 [19–20] показывают до-
статочно адекватные результаты, однако 
моделирование длительного функцио-
нирования УС без учета релаксаци-
онных процессов является грубым 
допущением и требует отдельного 
обоснования.

Ряд работ последних лет [19; 21–25] 
посвящен проблемам долговечности УС. 
Так, на основе модели Прони и принци-
па температурно-временной суперпо-
зиции учеными спрогнозировано время 
безотказной работы УС топливных эле-
ментов электромобилей [21].

Другими исследователями [19] в про-
грамме ABAQUS разработана КЭ-модель 
уплотнителя цилиндра актуатора шасси 
самолета, учитывающая процессы его из-
нашивания. На основе модели сохранения 
работоспособности данного УС опреде-
лены объем изношенной части уплотни-
теля и его долговечность.

Системный подход, учитывающий 
условия эксплуатации и механизм разру-
шения материала при оценке долговеч-
ности УС гидроцилиндров, реализован 
китайскими учеными [23]. Авторами 
определено изменение параметров моде-
ли материала Муни − Ривлина уплотните-
ля в процессе эксплуатации и предложен 
критерий надежности УС, учитыва- 
ющий уровни предельных напряжений 
в уплотнителе и контактных давлений. 
Результаты данной работы показывают, 
что расчетное значение срока службы 

УС (1 год) совпадает с эксперимен-
тально полученным.

Теоретическому исследованию вли-
яния процессов старения материала 
уплотнителя при различных темпера-
турах на его срок службы посвящена 
работа [24]. Ее авторами спрогнозиро-
ван срок службы уплотнений при раз-
личных температурах и дана оценка 
адекватности полученных результатов.

Анализ литературных источников 
в области надежности УС позволяет 
сделать вывод, что численное решение 
находит только ряд частных задач7 [19; 
21–24], причем с существенными до-
пущениями. Несмотря на наличие вы-
сокоэффективных инструментов моде-
лирования, позволяющих в комплексе 
описать процессы трения, релаксации 
напряжений и изнашивания в ПУС, про-
гнозирование его ресурса, как правило, 
осуществляется на основе малоэффек-
тивных и устаревших эксперименталь-
ных подходов.

Настоящее исследование основа-
но на результатах работы8, в рамках 
которой предложена авторская мето-
дика численного определения ресурса 
ПУС, построенная на концепции заме-
ны непрерывного режима нагружения 
в процессе эксплуатации множеством 
циклов ускоренного. Отличительной 
особенностью настоящего исследова-
ния является моделирование накопле-
ния пластических деформаций и изна-
шивания элементов в рамках каждого 
цикла, включающего стадии реали-
зации износа подвижного контртела 
(ПК), нагружения уплотнителя при 
прямом и обратном ходе ПК.

Материалы и методы
Моделирование стадий цикла реа-

лизовано в виде отдельных шагов ре-
шения в ANSYS (MAPDL). Процессы 

6 Там же.
7 FSA Technical Committee. Extend mechanical seal life // Pumps & Systems. January 2014. P. 62–63. 

URL: http://www.fluidsealing.com/sealingsense/Jan14.pdf
8 Кузнецов В. В. Методика определения ресурса подвижных уплотнительных соединений ги-

дравлических и пневматических устройств // Энергоэффективные и ресурсосберегающие техноло-
гии и системы : межвуз. сб. науч. тр. Саранск : Изд-во Мордов. ун-та, 2017. С. 556–567.
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трения и изнашивания уплотнителя 
описаны на основе эксперименталь-
ных зависимостей [25] с помощью про-
граммируемых пользователем функций 
(UPFs).

Износ в k-ом узле КЭ-сетки уплот-
нителя за цикл 

dh f k dt v T Pk w k k= ( ), , , , ,         (1)

где dt – длительность цикла, лет; vk – 
скорость скольжения в k-ом узле, мм/с; 
T – температура, ºС; Pk – контактное 
давление в k-ом узле, Па; kw – коэффи-
циент ускорения процессов изнашива-
ния уплотнителя, мм/год,

k S N n tw f= ( )ö ö ðö/ ,

где Sf – путь трения за один цикл сра-
батывания ПУС, мм; Nц – количество 
циклов срабатывания ПУС за время 
tц, ед.; nц – количество циклов, ед.; tрц – 
действительное время циклов срабаты-
вания ПУС, лет.

С учетом результатов, полученных 
автором9, описание поведения матери-
ала уплотнителя осуществляется с по-
мощью модели гиперупругого матери-
ала Гента, позволяющей, в отличие от 
наиболее часто используемых моделей 
(Муни – Ривлина, Огдена и др.), реали-
зовать до 300 % деформаций. Ускорение 
процессов накопления пластических 
деформаций уплотнителем обеспечено 
введением в обобщенную модель Мак-
свелла10 коэффициента kG:

G t G exp k tG
i

n

i G i

G

( ) = + −( )







∞

=
∑0

1

α α τ/ , (2)

где G0 – начальное значение модуля 
сдвига при температуре Ti, МПа; αi, τi – 

относительный модуль и время релак-
сации i-ого релаксатора; nG – количе-
ство релаксаторов; t – действительное 
время, лет.

Учитывая зависимость скорости 
накопления пластических деформаций 
от температуры и особенности тем-
пературных режимов эксплуатации 
и простоя ПУС, в модель введено поня-
тие фиктивного времени цикла:

t t t nôö ð ïð ö= +( ) / ,                 (3)

где tр – общее время работы ПУС при 
температуре Ti, лет; tпр – общее время 
простоя ПУС, приведенное к темпера-
туре Ti, лет.

Общее время работы ПУС при тем-
пературе Ti:

t t n n / tð ñì ñì ä ã= ,                (4)

где tсм – количество часов в смене, ч; 
nсм – количество смен в сутках; nд – ко-
личество рабочих дней в году; tг – годо-
вой фонд времени, ч.

Общее время простоя ПУС, приве-
денное к температуре Ti:

t exp E / R T + 273.15

exp E / R T + 273.15 t
i

0 i

ïð = ( )  ×

× − ( )  ,  (5)

где E – энергия активации изменения 
времени релаксации, Дж/моль; ti – об-
щее время простоя ПУС при темпера-
туре простоя T0 = 20 °С.

Действительное (реальное) время 
цикла tдц определяется по формуле:

t t näö ì÷ ö= /  или t t näö öë= / ,    (6)

где tмч, tл – действительное время рабо-
ты ПУС в моточасах и годах.

9 Кузнецов В. В. Гиперупругие модели полимерных материалов // Энергоэффективные и ре-
сурсосберегающие технологии и системы : сб. науч. тр. междунар. науч.-практ. конф. Саранск : 
Типография «Рузаевский печатник», 2016. С. 275–281. URL: https://elibrary.ru/item.asp?id=26276059

10 Кузнецов В. В. Методика определения ресурса подвижных уплотнительных соединений ги-
дравлических и пневматических устройств // Энергоэффективные и ресурсосберегающие техноло-
гии и системы : межвуз. сб. науч. тр. Саранск : Изд-во Мордов. ун-та, 2017. С. 556–567.
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Расчетная модель реализована в двух-
мерной осесимметричной постановке, 
на сечение уплотнителя нанесена сетка 
из 1260 КЭ типа PLANE182. Для ком-
пенсации искажений КЭ-сетки уплот-
нителя в процессе изнашивания при-
менена нелинейная адаптация сетки 
(Mesh Nonlinear Adaptivity).

С учетом упруго-прочностных свойств 
деталей ПУС выбран Rigid-To-Flexible 
класс контакта. Контактное взаимодей-
ствие уплотнителя описано с помощью 
контактных пар типа Surface-To-Surface. 
На поверхность уплотнителя нанесены 
контактные элементы CONTA171 с ти-
пом поведения Standard, а на осталь-
ные – целевые TARGE169.

Моделирование гидродинамическо-
го воздействия на ПУС выполнено на 
основе команды SFE. Однако данный 
механизм приложения давления не поз- 
воляет корректно описать градиенты 
давлений в зазорах, изменяющихся 
вследствие износа деталей ПУС, поэто-
му герметичность соединения опреде-
лялась отдельно в связанной постанов-
ке в программе ANSYS Workbench11. 
Она предполагает отдельное решение 
задач течения жидкости в зазорах ПУС 
в ANSYS Fluent и приложения гради-
ента давления к деталям ПУС в ANSYS 
Mechanical. Связывание физических 
полей осуществляется трансферами 
перемещений КЭ-сетки уплотнителя 
в ANSYS Fluent и обновленного гра-
диента давлений в ANSYS Mechanical 
с сохранением сходимости при поша-
говом нагружении. Для обеспечения 
корректного импорта данных между 
MAPDL и ANSYS Workbench реали-
зованы стадии демонтажа и монтажа 
уплотнителя в узле.

Применение технологий высоко-
производительных распределенных вы-
числений, многократное сокращение 
количества циклов при сохранении не-
обходимой точности результатов поз- 
волило значительно сократить сроки 
проведения исследований.

Результаты исследования
С учетом результатов микроме-

тражных исследований деталей уплот-
нительных узлов гидроцилиндра ГУР12 
для односменного режима нагруже-
ния приняты следующие показате-
ли: Sf = 136 мм, Nц = 320 тыс. циклов, 
tрц = 2 года. Геометрические параметры 
ПУС13, а также физико-механические 
и триботехнические характеристики 
материала уплотнителя14 [26] приняты 
в соответствии с работами В. И. Бори-
сова и соавторов.

В нормальных условиях рассма-
триваемые ПУС эксплуатируются 
при температуре Т = 50 °С и давлении 
P = 10 МПа, однако для определения 
степени влияния основных эксплу-
атационных факторов на их ресурс 
исследование выполнено при темпе-
ратурах 20‒75 °С и давлениях жид-
кости 4‒16 МПа. Предварительный 
анализ результатов показывает, что 
НДС деталей ПУС «цилиндр – пор-
шень» («Ц – П») и «шток – крышка» 
(«Ш – К») отличаются только скоро-
стью и диапазонами изменения зна-
чений соответствующих величин при 
схожих механизмах распределения, по-
этому в настоящей работе рассматрива-
ются в основном только ПУС «Ц – П».

Изучение картин НДС уплотните-
ля (рис. 1−2) ПУС «Ц – П» по стади-
ям циклов показывает, что максимумы 
напряжений (11,1 МПа) и относитель-

11 Там же.
12 Комплексное исследование состояния подвижных уплотнительных соединений гидроцилин-

дра ГУР трактора МТЗ-80/82 / В. И. Борисов [и др.] // XXXVII Огаревские чтения : мат-лы науч. 
конф. Саранск : Изд-во Мордов. ун-та, 2009. С. 3–6. URL: https://elibrary.ru/item.asp?id=24270465 

13 Там же.
14 Исследование физико-механических характеристик полимерных материалов при длитель-

ном статическом нагружении / В. И. Борисов [и др.] // Энергоэффективность технологий и средств 
механизации в АПК : мат-лы Междунар. науч.-практ. конф. Саранск : ПРО-Движение, 2011. С. 134–
145. URL: https://elibrary.ru/item.asp?id=23959490 
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a) b)

c) d)

e) f)

g) h)

i) j)

Р и с. 1. Напряжения σx в сечении уплотнителя по стадиям 1-го (t = 0,04 года, слева) и 50-го 
(t = 2,0 года, справа) циклов нагружения уплотнительного соединения «цилиндр – поршень»: 

a) уплотнитель после предыдущего цикла (монтажа); b) износ цилиндра; c) приложение прямого 
давления; d) прямой ход поршня; e) сброс давления; f) релаксация; g) приложение обратного 

давления; h) обратный ход; i) сброс давления; j) релаксация
F i g. 1. Stresses σx in the seal section for the stages of the 1st (t = 0.04 years, on the left)  

and the 50th (t = 2.0 years, on the right) loading cycles of the sealing joint “cylinder – piston”:  
a) seal after previous cycle (installation); b) wear of the cylinder; c) application of direct pressure;  

d) straight stroke of the piston; e) pressure relief; f) relaxation; g) back pressure application;  
h) reverse motion; i) pressure relief; j) relaxation
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a) b)

c) d)

e) f)

g) h)

i) j)
Р и с. 2. Относительные деформации ɛЦП в сечении уплотнителя по стадиям 1-го (t = 0,04 года, 

слева) и 50-го (t = 2,0 года, справа) циклов нагружения уплотнительного соединения 
«цилиндр – поршень»: a) уплотнитель после предыдущего цикла (монтажа); b) износ цилиндра; 

c) приложение прямого давления; d) прямой ход поршня; e) сброс давления; f) релаксация; 
g) приложение обратного давления; h) обратный ход; i) сброс давления; j) релаксация

F i g. 2. Relative deformations of the ɛЦП in the seal section in the stages of the 1st (t = 0.04 years,  
on the left) and 50th (t = 2.0 years, on the right) loading cycles of the “cylinder – piston” seal:  

a) seal after the previous cycle (installation); b) wear of the cylinder; c) application of direct pressure;  
d) straight stroke of the piston; e) pressure relief; f) relaxation; g) back pressure application;  

h) reverse motion; i) pressure relief; j) relaxation 
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ных деформаций (60,3 %) наблюдаются 
в области зазора при приложении давле-
ния жидкости. Уровень максимальных 
напряжений практически не зависит от 
износа уплотнителя и ПК, направления 
приложения давления и номера цикла, 
т. к. в основном обусловлен величиной 
давления жидкости.

Серия тестов на герметичность по-
казала, что при нормальных условиях 
полная герметичность ПУС «Ц – П» со-
храняется в течение 50 циклов (2 года), 
а ПУС «Ш – К» – 62 циклов (2,48 года).

По окончании каждого цикла мак-
симальные значения упругих деформа-
ций (рис. 2) наблюдаются в централь-
ном сечении уплотнителя. Их величина 
в соединении «Ц – П» («Ш – К») до-
стигает 18,3 % (19,3 %) при монтаже 
и лишь 7,5 % (7,5 %) – после 50 циклов. 
При приложении давления уровень 
максимальных упругих деформаций 
в соединении «Ц – П» («Ш – К») вре-
менно увеличивается до 51,0 % (50,9 %) 
на 1 цикле и до 42,9 % (47,5 %) – к мо-
менту потери герметичности. Как 
и в случае с картиной распределения 
нормальных напряжений, максималь-

ные значения упругих деформаций 
в уплотнителе после 50 циклов наблю-
даются в его поверхностных слоях, 
поэтому не могут оказывать опреде-
ляющего влияния на герметичность 
ПУС.

Графики на рис. 3−4 показывают, 
что в течение 3–5 лет эксплуатации 
наблюдается многократное снижение 
максимальных напряжений и упругих 
деформаций, а рост температуры и дав-
ления значительно ускоряет его темпы. 
С другой стороны, напряжения умень-
шаются до практически нулевых асимп- 
тотических значений, при которых гер-
метичность ПУС восстанавливается 
еще некоторое время.

Сравнение результатов контактного 
взаимодействия после монтажа и окон-
чания первого цикла (рис. 5) показыва-
ет падение максимальных контактных 
давлений в ПУС на 8,5 %. Учитывая, 
что на одном цикле реализуется сверх-
малый износ цилиндра, сопоставление 
контактных давлений на соответству- 
ющих стадиях (рис. 5 a−b) не позволя-
ет выявить существенное влияние про-
цессов изнашивания. Однако согласно  
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                                    a)                                                                   b)
Р и с. 3. Изменение максимальных относительных деформаций ɛЦП в уплотнителе соединения 

«цилиндр – поршень» во времени t при варьировании температуры (a) и давления жидкости (b)
F i g. 3. Change in the maximum relative deformations of the ɛЦП in the “cylinder – piston” seal  

in time t as the temperature (a) and the liquid pressure (b) vary
15 Комплексное исследование состояния подвижных уплотнительных соединений гидроцилин-

дра ГУР трактора МТЗ-80/82 / В. И. Борисов [и др.] // XXXVII Огаревские чтения : мат-лы науч. 
конф. Саранск : Изд-во Мордов. ун-та, 2009. С. 3–6. URL: https://elibrary.ru/item.asp?id=24270465
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F i g. 4. Change of the maximum stresses σx, σy, σz and σxy  
in “cylinder – piston” seal section during operation
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a) b)

c) d)

e) f)

g) h)

i) j)
Р и с. 5. Контактные давления в парах трения «цилиндр – уплотнитель» и «поршень – уплотнитель» 

по стадиям 1-го (t = 0,04 года, слева) и 50-го (t = 2,0 года, справа) циклов нагружения ПУС  
«цилиндр – поршень»: a) уплотнитель после предыдущего цикла (монтажа); b) износ цилиндра; 

c) приложение прямого давления; d) прямой ход поршня; e) сброс давления; f) релаксация; 
g) приложение обратного давления; h) обратный ход; i) сброс давления; j) релаксация

F i g. 5. Contact pressures in friction pairs “cylinder – seal” and “piston – sealer” in stages of 1st  
(t = 0.04 years, on the left) and 50th (t = 2.0 years, on the right) loading cycles “cylinder – piston”:  

a) seal after the previous cycle (installation); b) wear of the cylinder; c) application of direct pressure;  
d) straight stroke of the piston; e) pressure relief; f) relaxation; g) back pressure application;  

h) reverse motion; i) pressure relief; j) relaxation
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работе В. И. Борисова и соавторов15, 
предельный износ цилиндра ГУР трак-
торов семейства МТЗ с диаметром 
Ø90+0,054 мм достигает 142 мкм, а штока 
с диаметром −

−

∅ 0 034

0 025

30 ,

,  мм – лишь 5 мкм, 
поэтому допущение о его отсутствии 
некорректно.

Анализ картин распределения кон-
тактных давлений в рассматриваемых 
ПУС позволяет сделать вывод, что 
максимальные значения обеспечива-
ются на стадиях приложения давления 
жидкости, а их величина соответствует 
уровню приложенного давления, что 
подтверждает адекватность решения 
контактной задачи. Так, в частности, 
при приложении давления в нормаль-
ных условиях эксплуатации на всех 
контактных площадках ПУС «Ц – П» 
давления достигают 10,6–11,1 МПа 
(рис. 5 c, h), что в 6,7 раза выше значе-
ний, созданных при монтаже.

Согласно исследованию В. Н. Буг-
риенко, В. Н. Корнеева и В. В. Капус-
тиной, полная герметичность ПУС 
обеспечивается при контактных давле-

ниях не менее 0,25 МПа16; однако серия 
тестов показывает, что она может вос-
станавливаться при приложении дав-
ления жидкости, даже если на других 
стадиях образуется зазор в соединении 
«У – ПК». Данный механизм обеспече-
ния герметичности известен как эффект 
самоуплотнения и проиллюстрирован 
на рис. 5. Несмотря на образование зазо-
ра в соединениях «У – ПК», в соедине-
ниях «У – ДК» сохранялись контактные 
давления на уровне 46,0 (56,7) кПа ПУС 
«Ц – П» («Ш – К») вплоть до момента 
потери герметичности, поэтому особый 
интерес представляет только изменение 
давлений в соединении «У – ПК».

В результате обработки серии графи-
ков распределения контактных давлений 
с учетом эффекта самоуплотнения по-
строены графики изменения максималь-
ных контактных давлений в процессе 
эксплуатации (рис. 6), позволяющие сде-
лать следующие выводы:

1. Увеличение температуры или 
давления жидкости ускоряет темпы па-
дения контактных давлений в ПУС.

16 Бугриенко В. Н., Корнеев В. Н., Капустина В. В. Долговечность гидроагрегатов навесных 
систем и рулевых управлений тракторов : обзор. М. : ЦНИИТЭИ, 1973. 63 с.
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                                         a)                                                                           b)  
Р и с. 6. Изменение максимальных контактных давлений PКMAX в парах «цилиндр – уплотнитель» 

(Ц – У) и «поршень – уплотнитель» (П – У) соединения «цилиндр – поршень» в процессе 
эксплуатации при различных температурах (a) и давлениях жидкости (b)

F i g. 6. Change in the maximum contact pressures PКMAX in pairs “cylinder – seal” (C – S)  
and “piston – seal” (P – S) of the cylinder–piston joint during operation  

at different temperatures (a) and pressure of the liquid (b)
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2. При нормальных условиях эксплуа- 
тации контактные давления в соедине-
нии «У – ПК» исчезают через 1,72 года 
в ПУС «Ц – П» и через 2,04 года – в ПУС 
«Ш – К».

3. В соединении «У – ДК» сохраня-
ются максимальные контактные давле-
ния на уровне 10‒60 кПа вплоть до пол-
ной потери герметичности ПУС.

4. Увеличение температуры эксплуа- 
тации с 20 до 75 °С ускоряет падение 
контактных давлений в соединении 
«У – ПК» в среднем в 2,0 раза, а уве-
личение давления жидкости с 4 до 
16 МПа – в среднем в 4,4 раза.

Полученные картины изменения 
форм сечения уплотнителя (рис. 7) поз- 
воляют сделать вывод о наличии на по-
верхности контакта с ПК следов износа. 
Учитывая, что путь трения уплотнителя 
о дно канавки несущественно мал по 
сравнению с соединением «У – ПК», 

в данной области наблюдается только 
формоизменение вследствие накопле-
ния пластических деформаций.

Однотипные формы сечений, по-
лученные в результате моделирования 
(рис. 7) и микрометражных исследова-
ний17 (рис. 8), подтверждают адекват-
ность результатов и корректность при-
нятых допущений.

Согласно рис. 9, при нормальных 
условиях эксплуатации работоспособ-
ность ПУС «Ц – П» и «Ш – К» нару-
шается, если объемный износ уплот-
нителей достигает 5,68 % и 6,16 % 
соответственно.

Влияние температуры и давления 
жидкости на уровень предельно допу-
стимого объемного износа уплотните-
ля можно оценить с помощью графиков 
на рис. 10. Из них следует, что при уве-
личении давления жидкости в диапазо-
не 4‒16 МПа предельно допустимый 
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WW = 0,000 %
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30 циклов 
(1,2 года) /  
30 cycles  
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δ = 0 µm
WИ = 2,951 % / 
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50 циклов 
(2,0 года) /  
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(2.0 years)
δ = 23,88 мкм / 
δ = 23.88 µm

WИ = 5,676 % / 
WW = 5,676 %

Р и с. 7. Изменение формы сечения уплотнителя соединения «цилиндр – поршень» в процессе 
эксплуатации: δ – зазор в соединении «цилиндр – уплотнитель», мкм; WИ – объемный износ 

уплотнителя, %
F i g. 7. Changing the shape of the seal section of “cylinder – piston” joint during operation:  

δ – gap in the “cylinder – seal” joint, μm; WW – volumetric wear of the seal, %

Р и с. 8. Характерные формы сечения уплотнителя соединения  
«цилиндр – поршень», полученные в результате микрометражных исследований

F i g. 8. Typical shapes of seal section in «cylinder – piston» joint,  
obtained as a result of micrometric studies

17 Комплексное исследование состояния подвижных уплотнительных соединений гидроцилин-
дра ГУР трактора МТЗ-80/82 / В. И. Борисов [и др.] // XXXVII Огаревские чтения : мат-лы науч. 
конф. Саранск : Изд-во Мордов. ун-та, 2009. С. 3–6. URL: https://elibrary.ru/item.asp?id=24270465
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объемный износ уплотнителя увеличи-
вается в среднем на 59,7 % при оценке 
герметичности с учетом эффекта само- 
уплотнения и в 5,0 раз – при сохра-
нении полной герметичности в ПУС 
«Ш – К».

Об уровне накопления пластиче-
ских деформаций можно судить по ве-
личине падения модуля сдвига (рис. 11) 
в форме
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      a)                                                                 b)          
Р и с. 9. Изменение объемного износа уплотнителя WУЦП соединения «цилиндр – поршень» 

в процессе эксплуатации при различных температурах (a) и давлениях жидкости (b)
F i g. 9. Changing the seal volumetric wear WSCP of the “cylinder – piston” joint during operation  

at different temperatures (a) and liquid pressures (b)
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Р и с. 10. Зависимости предельного объемного износа [W] уплотнителей соединений  
«цилиндр – поршень» и «шток – крышка» от температуры (a) и давления жидкости (b): Ц – П 

и Ш – К – данные, учитывающие эффект самоуплотнения в соединениях «цилиндр – поршень» 
и «шток – крышка» соответственно; Ш – К, 0.25 МПа – данные полной герметичности соединения 

«шток – крышка» (при PKMAX = 0,25 МПа)
F i g. 10. Dependence of the maximum volume wear [W] of the seal of the “cylinder – piston” and  

“rod – cover” joints on temperature (a) and liquid pressure (b): C – P and R – C – data that consider  
the effect of self-sealing in the “cylinder – piston” and “rod – cover” joints, respectively; R – C, 0.25 MPa – 

data of full joint tightness “rod – cover” (with PKMAX = 0.25 MPa)

dG G G G[ ] = −[ ]( ) ⋅
0 0

100/ %,     (7)

где G0 – начальный модуль сдвига, 
МПа; [G] – модуль сдвига в момент 
окончания ресурса ПУС, МПа.

Согласно рис. 11 a, рост температу-
ры эксплуатации с 20 до 75 °С ускоря- 
ет падение модуля сдвига материала 
уплотнителя в среднем на 14,1 %, что 
обусловлено ускорением процессов ре-



577577

Vol. 28, no. 4. 2018 MORDOVIA UNIVERSITY BULLETIN

Technologies and means of agricultural mechanization

лаксации, а следовательно, и процес-
сов накопления пластических дефор-
маций.

При варьировании давления жидко-
сти развитие релаксационных процес-
сов в уплотнителе определяется только 
температурой на основе (2), а ресурс 
ПУС с увеличением давления жидко-
сти уменьшается, поэтому зависимости, 
представленные на рис. 11 b, носят лога-
рифмический характер.

Графики зависимости ресурса от 
температуры и давления жидкости 
(рис. 12) показывают, что в нормаль-
ных условиях эксплуатации ресурс 
ПУС «Ц – П» составляет 0,92 года при 
сохранении полной герметичности со- 
единения и 2,0 года – при оценке герме-
тичности с учетом эффекта самоуплот-
нения; ресурс ПУС «Ш – К» составляет 
1,12 и 2,48 года соответственно. Одна-
ко реализация эффекта самоуплотне-
ния в ПУС «Ш – К» сопровождается 
выбросом жидкости в окружающую 
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  a)                                                                 b) 
Р и с. 11. Зависимости падения модуля сдвига [dG/G0] материала уплотнителя от температуры 
(a) и давления жидкости (b): Ц – П и Ш – К – данные, учитывающие эффект самоуплотнения 
в соединениях «цилиндр – поршень» и «шток – крышка» соответственно; Ш – К, 0.25 МПа – 

данные, соответствующие полной герметичности  
соединения «шток – крышка» (при PKMAX = 0,25 МПа)

F i g. 11. Dependences of material shear module of the seal material [dG / G0] on the temperature (a)  
and the fluid pressure (b): C – P and R – C – data that consider the effect of self-sealing  

in the “cylinder – piston” and “rod – cover” joints, respectively; R – C,  
0.25 MPa – data of full joint tightness “rod – cover” (with PKMAX = 0.25 MPa)

среду, поэтому при определении его 
ресурса необходимо использовать ус-
ловия сохранения полной герметично-
сти [31].

Анализ рисунка 12 показывает, что 
все представленные зависимости хо-
рошо описываются степенными функ-
циями, что позволяет прогнозировать 
ресурс рассматриваемых ПУС в приня-
тых диапазонах варьирования темпера-
туры и давления жидкости. Из рис. 12 b 
видно, что снижение давления жид-
кости с 16 до 4 МПа позволит увели-
чить ресурс ПУС «Ц – П» в 4,43 раза, 
а ПУС «Ш – К» – в 3,16 раза. С дру-
гой стороны, уменьшение температуры 
(рис. 12 a) с 75 до 20° С позволит уве-
личить ресурс ПУС «Ц – П» в 3,25 раза 
и в 2,53 раза – ресурс ПУС «Ш – К». 
Таким образом, варьирование давления 
жидкости в диапазоне 4–16 МПа ока-
зывает большее влияние на ресурс, чем 
изменение температуры в диапазоне от 
20–75 °С.
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18 Кузнецов В. В. Методика определения ресурса подвижных уплотнительных соединений ги-
дравлических и пневматических устройств // Энергоэффективные и ресурсосберегающие техноло-
гии и системы : межвуз. сб. науч. тр. Саранск : Изд-во Мордов. ун-та, 2017. С. 556–567.
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       а)                                                              b)
Р и с. 12. Зависимости ресурса N уплотнительных соединений «цилиндр – поршень»  

и «шток – крышка» от температуры (a) и давления (b): Ц – П и Ш – К – данные, учитывающие 
эффект самоуплотнения в соединениях «цилиндр – поршень» и «шток – крышка» соответственно; 

Ц – П, 0.25 МПа и Ш – К, 0.25 МПа – данные, соответствующие полной герметичности 
соединений «цилиндр – поршень» и «шток – крышка» (при PKMAX = 0,25 МПа) соответственно

F i g. 12. Dependence of “cylinder – piston” and “rod – cover” sealing joints life N on the 
temperature (a) and pressure (b): C – P and R – C – data that consider the effect of self-sealing in the 

“cylinder – piston” and “rod – cover” joints respectively; C – P, 0.25 MPa and R – C, 0.25 MPa – data 
of full joint tightness “cylinder – piston” and “rod – cover” (with PKMAX = 0,25 MPa) respectively

Обсуждение и заключение
Анализ представленных результа-

тов показывает, что авторская методи-
ка18 позволяет получить адекватную 
оценку долговечности ПУС.

К основным результатам работы 
можно отнести: картины изменения 
контактных давлений в соединени-
ях «У – ПК» в процессе эксплуатации 
(рис. 6); описание механизмов проте-
кания процессов изнашивания уплот-
нителей ПУС (рис. 9); зависимости, 
определяющие влияние температуры 
и давления жидкости на скорость раз-
вития процессов изнашивания и на-
копления пластических деформаций 
уплотнителем (рис. 10–11) и ресурс 
ПУС (рис. 12).

Одним из аспектов, требующих бо-
лее детального исследования, является 
сокращение ресурса ПУС вследствие 
выдавливания уплотнителя в зазор; од-

нако, с учетом сложности решаемых за-
дач и предположения о наличии защит-
ных колец, в рамках настоящего ис-
следования принято допущение о его  
отсутствии, что значительно упрости-
ло вычислительную процедуру.

Другим аспектом рассматриваемой 
проблемы является влияние периодич-
ности замены уплотнителя на ресурс 
ПУС. При его рассмотрении в рамках 
современных подходов к стратегии 
проведения ремонтно-обслуживающих 
воздействий по состоянию объекта не-
обходимо исходить из принципа обеспе-
чения ресурса ПУС на уровне ресурса 
агрегата, поэтому периодичность замены 
уплотнителя и восстановления размеров 
контртел ПУС должна совпадать с пе-
риодичностью проведения капитально-
го ремонта. С учетом этого полученные 
результаты позволяют сделать вывод, 
что ресурс рассматриваемых уплотни-
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тельных узлов меньше необходимо-
го в 1,5 раза у ПУС «Ц – П» и более 
чем в 4 раза – у ПУС «Ш – К». Дан-
ный вывод носит частный характер и не 
ограничивает применение ПУС данного 
типа в рамках других конструкций, т. к. 
уплотнительные соединения на базе 
колец круглого сечения обладают мно-
жеством неоспоримых преимуществ 
и могут быть реализованы в ряде конст- 

рукций, не предъявляющих столь вы-
соких требований к условиям эксплу-
атации.

Полученные в данной статье резуль-
таты позволяют сделать вывод о вы-
сокой эффективности авторской мето-
дики19 и перспективности разработки 
на ее основе универсальной методики 
определения ресурса ПУС, в том числе 
с комбинированным уплотнителем.

19 Там же.
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