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Постановка задачи 
 Осциллограмма с записью мгновенных каса-
тельных напряжений в пружине форсунки (рис.1) 
позволяет оценить, насколько большую роль играют 
колебания её витков. Рассчитывали увидеть в экспе-
рименте другую картину (рис.2), но реальность пре-
взошла ожидания. Этот же вывод справедлив в от-
ношении других узлов дизельной топливной аппара-
туры. В статьях [1,2] приведены экспериментальные 
данные, свидетельствующие о значительном влия-
нии динамики на работу пружины плунжера. В рабо-
те [3] систематизированы наблюдавшиеся в экспе-
риментах особенности движения нагнетательного 
клапана, которые нашли убедительное объяснение 
только после учёта колебания витков его пружины. В 
статье [4] к такому же результату привело исследо-
вание аккумулирующего насоса с подпружиненным 
нагнетательным плунжером.   
 Известно, что максимальные касательные на-
пряжения в пружине форсунки близки к предельно 

допустимым, и поэтому важно правильно определять 
их величину уже на стадии проектирования. Ясно, 
что при динамическом анализе  этой пружины не 
удастся ограничиться применением поправочных 
"квазистатических" коэффициентов и придётся ис-
пользовать такую расчётную методику, для которой 
динамика – это фундамент, а статика – простой част-
ный случай. Проблема состояла в том, что методики, 
которую можно было рекомендовать для широкого 
использования, не существовало и её предстояло 
разработать. Известные аналоги были излишне 
сложными [5], недостаточно точными [6,7] или огра-
ниченными [8] в передаче всей картины колебаний. 
Кроме того, они слишком упрощённо описывали 
граничные условия на шлифованных торцах пружи-
ны. 
 Авторами был разработан расчётный комплекс 
для проведения динамического анализа цилиндриче-
ских пружин сжатия, опирающихся на подогнутый 
виток; к этому классу относятся все пружины топ-
ливной аппаратуры. Теоретические основы и алго-
ритмы используемых методов описаны в работах [9-
14]. В статье дана общая характеристика методов и 
приведены примеры задач, которые решаются при 
проектировании пружин дизельной топливной аппа-
ратуры. Создание современной методики динамиче-
ского анализа пружин актуально и для других отрас-
лей техники; поэтому в расчётном комплексе преду-
смотрена возможность анализа пружины, изготов-
ленной из прута прямоугольного или эллиптического 
сечения.   
 

Математическая модель пружины 
 Комплекс использует наиболее подробную из 
известных динамических моделей цилиндрической 
пружины – модель винтового бруса [5], учитываю-
щую 6 степеней свободы поперечного сечения витка. 
Матричная и операторная запись дифференциальных 
уравнений и граничных условий модели приведена в 
[9,10]: 
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 – векторы нормированных координат и 

обобщённых сил поперечного сечения пружины;   – 
координата винтовой оси пружины, 

0 0 0[ ; ], вi        ; вi  – число рабочих витков; 

,M C – диагональные матрицы инерционных коэф-

фициентов и коэффициентов податливости; B – мат-
рица связи координат; I – единичная матрица; 
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Рис.1. Изменение касательных напряжений  
в пружине форсунки на режиме максимального 

 крутящего момента дизеля ЯМЗ-238  
(тензодатчик наклеен на крайний рабочий виток  

вблизи неподвижной опоры;  
частота шлейфа 2500 Гц) 

 
Рис.2. Осциллограмма того же процесса 

 при использовании шлейфа с частотой 1200 Гц 
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,G G  – матрицы податливости опорных витков; 

, f  – коэффициенты внешнего и внутреннего тре-

ния; [.]F  – оператор трения Бока–Шлиппе–Колара 

[15,16]; 0x


 – координаты движущейся опоры; t  – 

время.  
 В [11] на основе решения контактной задачи 
для шлифованных торцов пружины разработан ори-
гинальный метод формирования граничных условий 

(матриц податливости G ). Показано, что при осе-

вом перемещении опоры в пружине возбуждаются 
продольные колебания, включающие три формы де-
формации витка – перемещение, кручение и изгиб. 
Деформациям отвечают перерезывающая сила Fp ,  

а также моменты  кручения Mk  и изгиба Mi . 

 Модель кроме сил упругости и сил инерции 
учитывает внутреннее и внешнее трение, возникаю-
щее в витках деформируемой пружины [14]. При 
описании внутреннего трения использована гипотеза 
об его гистерезисной природе, которая подтверждена 

выполненными 
экспериментами. 

Логарифмический 
декремент внут-
реннего трения по 
результатам иссле-
дования пружин 
плунжеров и фор-
сунок (без топлива 
в корпусе) соста-
вил 0.06 …0.08.  
 Внешнее тре-
ние действует на 
пружины клапанов 
и форсунок; значе-
ние коэффициента 
внешнего трения 
  найдено линеа-

ризацией формулы 
из справочника 
[17] для силы со-
противления дви-

жению обтекаемого тела:  
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 где ,T   - плотности топлива и стали; cpV  - 

средняя квадратичная скорость витков; 1,2d  - диа-

метральные зазоры между пружиной и стенками ка-
нала, в котором она установлена. 
 К модели подключены расчётные блоки, позво-
ляющие выполнить полный динамический анализ 
полученного решения, в частности:  
 определить максимальные касательные напря-
жения в пружине, в том числе – с учётом заневоли-
вания её витков; 

 убедиться в отсутствии соударений витков (при 
необходимости – учесть соударения); 
 оценить количество тепла, выделяемое в сече-
ниях пружины, и определить максимальную темпе-
ратуру пружины, в том числе – при переходных про-
цессах.  
 Заметим, что уравнения, описывающие колеба-
ния пружины с учётом соударения витков, а также 
формулы для расчёта диссипации механической 
энергии, не являются линейными, что делает решае-
мую задачу ещё более сложной.   
 

Спектр пружины и её гармоники 
 Известно (см., напр., [18]), что решение задачи 
для вынужденных колебаний часто использует ре-
шение задачи о свободных колебаниях. Такой же 
подход был использован в [13] при разработке ком-
плекса, предназначенного для динамического анали-
за пружины. При определении собственных частот 
пружины применён оригинальный алгебраический 
метод последовательной локализации спектра [12], 
основанный на свойствах самосопряжённых диффе-
ренциальных операторов. Спектр пружины зависит 

от граничных условий  (матриц G ). Показано, что 

существует такой тип граничных условий (шарнир-
ная заделка опор пружины), при котором все точки 
спектра вычисляются как корни простейших триго-
нометрических уравнений. Отталкиваясь от этого 
начального распределения спектра, удаётся после 
нескольких итераций найти собственные числа для 

граничных условий жёсткой (когда 0G  ) или уп-

ругой заделки ( 0G  ). При этом в силу идентично-

сти формы обоих опорных витков  спектр разделяет-
ся на две независимо определяемые части – "чётную" 
и "нечётную" (см. табл.1). Соответственно этому, как 
показано в [13], гармоники пружины также относят-
ся к двум группам. Каждая гармоника состоит из 
двух вектор–функций: собственных форм деформа-
ций ( )kx 


 и сил ( )kq 


. Формы ( )kx 


 ортогональны 

по кинетической, а формы ( )kq 


 – по потенциаль-

Рис.3. Момент кручения для основной гармоники и 
двух главных субгармоник  

(пружина плунжера; 5 рабочих витков; индекс 8) 
 

Таблица 1. Начальный отре-
зок спектра пружины форсун-
ки дизеля ЯМЗ-238 (6 рабо-
чих витков, индекс 3) 

"чётный" 
спектр, кГц 

"нечётный" 
спектр, кГц 

2.0954 3.1084 
3.0824 4.1282 
5.5882 5.9042 
6.2348 7.2088 
8.0583 8.0588 
8.6179 8.8668 
9.3570 12.2891 
16.2436 20.7929 
25.8160 31.2476 
37.0428 43.1665 
49.5897 56.2870 

 

 



Конструкция ДВС 

ДВИГАТЕЛИ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ 1'2005 89 

ной энергии [15]. Основная гармоника относится к 
чётной группе спектра; её крутящий момент – нечёт-
ный относительно середины пружины (рис.3). Кроме 
основной гармоники в таблицах выделены жирным 
шрифтом две главные субгармоники, частоты кото-
рых кратны основной частоте, а курсивом – основная 
крутильно-изгибная диада близких собственных час-
тот. У длинных клапанных пружин число главных 
субгармоник возрастает; кроме того, появляются 
субгармоники и у крутильно-изгибной диады 
(табл.2). Свободные колебания пружины являются 
затухающими и полигармоническими, их демпфиро-

ванные частоты  меньше собственных на 1 … 2 %. 
 При описании пружины моделью эквивалентно-
го стержня [7] все собственные частоты  кратны ос-
новной, а субгармоники – главные. Наличие некрат-
ных собственных частот объясняется сложной про-
странственной формой пружины, объединяющей 
несколько взаимодействующих колебаний. При 
плоскопараллельном движении опоры пружины (что 
характерно для пружин плунжеров и форсунок, а 
также для большинства пружин нагнетательных кла-
панов) амплитуды основной гармоники и главных 
субгармоник преобладают над остальными. Но для 
получения высокой точности (что особенно важно 
для моделирования ударов) в методе используется 
около сотни собственных частот и гармоник. 

 В плоских обратных клапанах, установленных с 
большим диаметральным зазором, перемещение 
опоры пружины может сопровождаться качанием, 
что вызывает интенсивные колебания на частотах 
крутильно-изгибной диады. Разработанный комплекс 
позволяет проанализировать этот случай деформа-
ции пружины, но в публикации он не учитывается. 
 В работе [11] при использовании расчётного 
комплекса проанализировано влияние качества изго-

товления опор-
ных поверхно-
стей пружины 
на её статиче-
ские и динами-
ческие характе-
ристики. Пока-
зано, что для 

стабилизации 
жёсткости и 
основной собст-
венной частоты 
пружины доста-
точно обеспе-
чить устойчи-
вый трёхточеч-
ный контакт на 

шлифованном 
торце и точеч-
ный контакт 
между поверх-
ностями рабоче-
го и опорного 
витка. 

  Данные табл.1 позволяют объяснить различие 
рис.1, 2. В шлейфах осциллографа за счёт вязкого 
трения обеспечивается высокий коэффициент успо-
коения, что на частотах, превышающих собственную 
частоту шлейфа, занижает регистрируемые амплиту-
ды колебаний. 
 Квазистатическое решение. 
 Если в уравнениях (1) пренебречь силами инер-
ции и трения, то решения для деформаций и сил бу-
дут пропорциональны мгновенному значению пере-
мещения опоры ( )h t : 

     ,x t h t xh 


 


;      ,q t z h t qh 


  


, 

 где z  – жёсткость пружины. 

 Формы деформаций  xh 


 и сил  qh 


 зависят 

от граничных условий и рассчитываются по форму-
лам работы [11],  компоненты вектор–функции 

   qh hfp hmi hmk


  

 изображены на рис.4 а (для пружины плунжера с 5-
тью рабочими витками и индексом 8).  
 Для пружин форсунок и плунжеров, имеющих 
малое число витков, на графиках моментов кручения 
и изгиба заметна синусоидальная компонента с дли-

б 
Рис.4. Статические (а) и квазистатические (б)  

компоненты решения  

а 

Таблица 2. Начальный отрезок 
спектра пружины обратного 
клапана топливного насоса ди-
зеля 2 ДТ (11 рабочих витков, 
индекс 7) 

"чётный" 
спектр, кГц 

"нечётный" 
спектр, кГц 

1.2355 1.8757 
1.8470 2.4601 
3.5404 3.6447 
3.7950 4.7102 
5.3680 5.4070 
5.7689 6.6881 
6.8237 7.0294 
7.5438 8.1092 
8.2256 8.9784 
9.2293 9.2775 
9.5384 9.5495 
10.0129 12.1512 
14.6646 17.4130 
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ной волны, равной длине витка; у длинных пружин 
клапанов амплитуда этой компоненты близка к ну-
лю. 
 Полученное решение называется статическим; 
оно отвечает условию равновесия пружины. Стати-
ческое решение является частью решения уравнений 
(1), вторые слагаемые этого решения (обозначим их 

x


 и q


) описывают отклонение от точки равнове-

сия. 
 Отклонения, в свою очередь, имеют статиче-
ские составляющие, которые пропорциональны 
мгновенному значению ускорения движущейся опо-

ры ( )h t : 

     ,x t h t xw  
 

  ;       ,
3

m
q t h t qw  

 

   , 

 где m  – масса рабочих витков пружины, а ком-
поненты этого "квазистатического" решения 

   qw wfp wmi wmk


  (для той же пружины 

плунжера) показаны на рис.4 б. 
 Использование квазистатического решения объ-
ясняет происхождение т.н. "приведенной" массы 
пружины, составляющей третью часть массы рабо-
чих витков. В то же время, и это следует подчерк-
нуть особо, ни статическое, ни квазистатическое ре-
шение (а также их сумма) не учитывают колебания 
витков пружины. 
 

Численно-аналитический метод решения 
 Для учёта колебаний к статическому и квази-
статическому решению необходимо добавить "дина-
мическое решение", представляющее собой беско-
нечную (на практике – конечную, но достаточно 
большую) сумму гармоник: 

( , ) ( ) ( )дин k kq t h t q  
 

.                      (2) 

 Мгновенные значения амплитудных коэффици-
ентов ( )kh t  играют в этом решении ту же роль, что и 

перемещение опоры ( )h t  для статического и ускоре-

ние ( )h t  для квазистатического решения. Но эти ко-

эффициенты зависят не от мгновенных характери-
стик, а от всего предшествующего движения опоры, 
и являются решениями дифференциальных уравне-
ний 

  2 ( )k k k k k kh f h h h t              ,         (3) 

 где k – собственная круговая частота гармо-

ники; k  – коэффициент разложения статического 

решения  xh 


 в обобщенный ряд Фурье по собст-

венным формам ( )kx 


. 

 Уравнения (3) интегрируются при однородных 

начальных условиях (0) (0) 0k kh h   или (для уста-

новившихся колебаний с продолжительностью рабо-

чего цикла цT ) – при условиях непрерывности на 

границе цикла:      ( ) (0) ; ( ) (0)k ц k k ц kh T h h T h   .  

 Общее решение этого уравнения содержит ин-
тегралы, поэтому получить аналитическое решение 
для задачи о колебаниях пружины невозможно. Но в 
силу его линейности у уравнения существует чис-
ленно-аналитическое решение, использующее инте-
гралы Дюамеля [18,7] с ядрами Коши (для задач о 
неустановившихся колебаниях) или Фредгольма (для 
задач об установившихся колебаниях). Это решение 
было найдено для уравнений (3) и использовано в 
сумме (2). В результате получены численно-
аналитические решения системы уравнений (1): 
 в случае затухающих колебаний (пружина фор-
сунки и клапана) –  

         

   
0

,
3

,

 


t

q

m
q t z h t qh h t qw

K t dh

  

  

 

      

 
;         (4) 

 в случае незатухающих периодических колеба-
ний (пружина плунжера) – 

        
         

   
0

,
3

, ,

 


öT

T

m
q t z h t qh h t qw

K t dh

  

  

 

      

 
 ,      (5) 

 где ,qh qw
 

 – статическая и квазистатическая 

компоненты решения;  ,qK t 


 – ядро Коши; 

 , ,TK t  


– ядро Фредгольма,  

 
( , ) ,

, ,
( , ) ,





T

ö

K t t
K t

K t T t

  
 

  




  
 

  
,  

0

( , ) ( , )q цK t K t j T 
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 Ядро Коши описывает реакцию пружины на 

единичный скачок ускорения.  

 От конкретного закона деформирования пружи-
ны статические, квазистатические и динамические 

компоненты (ядра) не зависят и могут быть рассчи-

таны заранее. Для получения ядер используются 
аналитические методы, а интегрирование в формулах 

(4) и (5) выполняется численно. Такие методы реше-

ния называются численно-аналитическими. 

 Построение ядра является наиболее трудоёмким 
этапом решения, поэтому максимальную эффектив-

ность численно-аналитические методы демонстри-

руют при массовых расчётах в задачах оптимизации, 
когда анализируются различные законы деформиро-

вания одной и той же пружины. Но они достаточно 

эффективны и при единичных расчётах, поскольку 
хорошо структурированы,  имеют простой и понят-

ный алгоритм. 
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Прочностной динамический расчёт пружины 
форсунки 

 К началу очередного рабочего цикла колебания 
витков этой пружины полностью затухают. В пру-
жинной проволоке круглого сечения касательные 
напряжения   определяются как взвешенная сумма 

момента кручения Mk и перерезывающей силы Fp :  

3 2

16 0.64 0.35 0.26
1 0.31Mk d Fp

d c c c




    
           

    
, 

 где d – диаметр пружинной проволоки; c  – 
индекс пружины.  
 Используя равенство (4), получаем зависимость 
напряжений   от деформации ( )h t  в форме инте-

гралов Дюамеля с ядрами Коши. Ядра строятся для 
многих сечений, распределённых по всей длине 
пружины, что позволяет найти максимальное напря-

жение m . Результат применения такого подхода 

проиллюстрирован на рис.5. Максимум касательного 
напряжения в 4 раза превысил уровень, соответст-
вующий аналогичной статической деформации, и 

был зафиксирован у неподвижной опоры  – пример-
но там же, где наклеивался тензометрический дат-
чик. Расчётные и экспериментальные значения прак-
тически совпали. 
 

Динамический анализ заневоленной пружины 
 Предварительной затяжке форсуночной пружи-
ны отвечает статическая компонента касательных 
напряжений ( ) 500ст  �  МПа; зависимость этой 

величины от координаты вызвана изменением кру-

тящего момента (рис.3 а). Сумма m ст   в 1,5 … 2 

раза превышает допустимый для таких пружин уро-
вень 300...350д �  МПа. Поэтому, при изготовлении  

пружины проводится заневоливание, снижающее 
величину  ст  за счёт управляемой пластической 

деформации [19]. Заневоливание непосредственно не 
влияет на динамическую компоненту напряжений; 
вместе с тем, эта технологическая операция "рихту-
ет" пружину (рис.6) и уменьшает зависимость на-

пряжений ст  от координаты  . 

 В случаях превышения уровня д  пластическая 

деформация пружины будет продолжена и в ходе её 
эксплуатации, что приведёт к снижению давления 
открытия иглы форсунки. Допустимое напряжение 

д  зависит от температуры [19]. При работе форсу-

ночной пружины высокооборотного дизеля в её вит-
ках выделяется тепловая мощность 0.3 … 0.5 Вт, что, 
с учётом малых размеров и при отсутствии охлажде-
ния, может увеличить температуру пружины на 40 
…50 0 С и более. В форсунках традиционного типа 
пружина эффективно охлаждается топливом, просо-
чившимся через прецизионный зазор. Тем не менее, 
чтобы обезопасить пружину форсунки от усадки, 
следует выполнять заневоливание при повышенной 
температуре (что, к тому же, сокращает длитель-
ность технологической операции [19]).   
 

Анализ пружины с "посаженными" витками 
 Для ограничения динамической компоненты 
касательных напряжений пружины некоторые кон-
структоры (напр., в ПО "Волгадизельмаш") рекомен-
довали уменьшать межвитковый зазор, что, по их 

Рис.5. Динамическая составляющая касательных 
напряжений в четырёх сечениях пружины форсунки  

на номинальном режиме дизеля ЯМЗ-238 

Рис.6. Форма межвиткового зазора  при пред-
варительной затяжке пружины  форсунки 

(пунктир – после заневоливания) 

Рис.7. Форма дополнительного импульса скорости 
при соударении рабочего витка с опорным 
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замыслу, будет ограничивать колебания. Форма 
межвиткового зазора показана на рис.6; участок по-
логого изменения может быть короче указанного на 
рисунке. У некоторых пружин, напр., в дизеле ЯМЗ-
238, зазор на этом участке ликвидируется уже в ста-
тике, при установке пружины в форсунку, у других – 
он сохраняется, но может на время пропадать в ди-
намике, при подъёмах иглы.  

 В работе [20] описана методика расчёта пружи-
ны с учётом соударения витков. Особенность пру-
жин дизельной топливной аппаратуры заключается в 
том, что место соударения витков известно – у опор. 
При этом удар происходит сразу на отрезке пологого 
изменения зазора, а импульс скорости, сообщаемой 
движущемуся витку, имеет треугольную форму 
(рис.7). Такой импульс раскладывается в обобщён-
ный ряд Фурье по собственным формам пружины; 
это разложение даёт полный набор начальных усло-
вий для расчёта свободного дополнительного коле-
бания, которое накладывается на вынужденное коле-
бание пружины, вызванное движением опоры (под-
робнее – в [20]).. Удар считается упругим; коэффи-

циент отскока равен 5 9  [17]. Однако, как показали 

результаты расчёта (рис.8), в пружине с посаженны-
ми витками, в основном, наблюдаются серии слабых 
множественных ударов, которыми в рамках приня-
той модели описывается неупругий удар. Серии та-
ких ударов попеременно происходят у обоих концов 
и  приводят к значительному увеличению общего 
уровня вибрации пружины, а также в 1.5 … 2 раза 
повышают её рабочую температуру. Данные, приве-
денные на рис.8, свидетельствуют о правильной ло-
кализации ударов: близкие к этим отрезкам сечения 
прекращают своё сближение с опорой, и расширение 
зоны соударения не происходит.  
 Расчёты, выполненные для многих форсунок,  
показали, что рекомендуемая "посадка" витков по-
зволяет уменьшить уровень касательных напряжений 

в крайних сечениях пружины, но при этом наблюда-
ется практически адекватное увеличение напряже-
ний во внутренних сечениях. Поэтому проанализи-
рованный метод борьбы с высокими касательными 
напряжениями в пружине форсунки не эффективен. 
 Конструкторы и технологи нередко стремятся 
выполнить глубокое заневоливание форсуночной 
пружины, сжимая её до соприкосновения витков. 
При этом они надеются обеспечить надёжную стаби-
лизацию параметров форсуночной пружины при её 
эксплуатации, однако эти надежды часто оказывают-
ся напрасными.  
 Во-первых,  сближение витков при работе пру-
жины сопровождается колебаниями крутящего мо-
мента, что увеличивает касательные напряжения (как 
показали расчёты – на 5…10 %). Эти дополнитель-
ные напряжения, которых не было при статическом 
заневоливании, пружины не разрушат, но станут 
причиной продолжающейся пластической деформа-
ции и усадки витков при её эксплуатации. Во-
вторых, смыкание витков пружины вблизи опор ог-
раничивает возможность эффективного заневолива-
ния этой части пружины. Кроме того, после глубоко-
го заневоливания форсуночная пружина имеет ма-
лый межвитковый зазор, и это увеличивает опас-
ность соударения витков.  
 Поэтому, вместо концепции глубокого занево-
ливания рекомендуется пользоваться методикой [18], 
а также проводить заневоливание при повышенной 
температуре. 
 Из сказанного следует: для надёжного прогно-
зирования максимального уровня касательных на-
пряжений необходимо использовать динамическую 
модель пружины, которая учитывает её пространст-
венную форму и крутильные колебания витков; мо-
дель эквивалентного стержня этим требованиям не 
удовлетворяет.   
  

Влияние колебаний пружины на движение кла-
пана и иглы 

 При проектировании дизельных топливных сис-
тем широко используются методы гидродинамиче-
ского расчёта. Возможности современной измери-
тельной и вычислительной техники позволяют каче-
ственно изменить эти методы, использовать уточ-
нённые физические и математические  модели. В 
методиках МГТУ и МАДИ учтено большое число 
новых факторов, влияющих на процесс топливопо-
дачи [21]: двухфазное состояние топлива, устойчи-
вость нестационарного ламинарного течения, изме-
нение температуры топлива при сжатии, податли-
вость деталей, и ряд других. Однако в этих методи-
ках не учтены колебания витков пружин клапана и 
форсунки.  
 Основной период колебаний пружины клапана 
топливного насоса близок к 1 мс (см., напр., табл.2), 
что для высокооборотных дизелей соизмеримо с 
длительность процесса топливоподачи и превосхо-

Рис.8. Изменение зазоров вблизи опорных витков 
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дит продолжительность распространения импульса 
давления по трубопроводу. Существенное запазды-
вание этого импульса при движении от насоса до 
форсунки послужило, в своё время, одной из причин 
перехода к моделям, учитывающим колебания дав-
лений и скоростей топлива в трубопроводе. Однако 
главной причиной перехода к уточненным моделям 
является несоответствие результатов расчёта экспе-
риментальным данным. 
 Осциллографирование перемещения нагнета-
тельного клапана выполняется редко; к тому же не-
достатки используемой модели пружины становятся 
заметными не на всех режимах работы насоса. Тем 
не менее, исследования топливной аппаратуры фор-
сированных комбайновых двигателей, которые про-
водились В.А. Диковым в ХПИ и Б.Н. Файнлейбом в 
ЦНИТА, выявили качественные различия между ха-
рактеристиками движения клапана, предсказанными 
расчётом и наблюдаемыми в эксперименте. 
 Традиционная модель клапанной пружины 
предполагает равномерное деформирование её вит-
ков. При этом сила пружины зависит от мгновенных 
значений перемещения и ускорения  клапана: 

( ) ( ) 3 ( )Fst t z h t m h t     ,                (6) 

а движение клапана под действием этой силы описы-
вается простейшим уравнением колебаний матема-
тического маятника (без демпфирования). Использо-
вание модели при гидродинамическом расчёте ука-
занной топливной аппаратуры приводило к завы-
шенной амплитуде колебаний клапана и, как следст-
вие, значительной пиковой перегрузке привода, чего 
не наблюдалось в эксперименте. Для устранения 
различий Б.Н. Файнлейб включил в расчёт клапана 
демпфирующую силу [22], пропорциональную ско-
рости; происхождение силы связывалось с вязкостью 
обтекающего потока, но для такого объяснения эф-

фекта коэффициент пропорциональности был велик. 
 В работе [3] было показано, что если воспользо-
ваться простейшей динамической моделью продоль-
ных колебаний витков пружины (моделью эквива-
лентного стержня), то указанный демпфирующий 
член появится автоматически, а его величина прак-
тически совпадёт с эмпирическим значением, най-
денным Б.Н. Файнлейбом. Но теперь эта величина 
определилась параметрами пружины и получила 
бесспорное теоретическое обоснование.  
 Важнейшим преимуществом модели эквива-
лентного стержня является наличие аналитического 
решения – вместо текущего значения деформации 
пружины в формулу для силы подставляют взвешен-
ную сумму деформаций и скоростей деформации в 
данный момент и несколько предшествующих мо-
ментов времени: 

0

0 0
1

( ) 1 2 ( ) ( )
t T

df j

j

Fes t z h h t e h t j T 



 
        

 
 ,  (7) 

 где 0h  – предварительная деформация пружи-

ны; df – логарифмический декремент затухания ко-

лебаний, 0.1df � ; 0T  – основной период колебаний 

пружины,   0 2T m z� ; 

 0( ) ( ) ( )h t T h t df h t      

 Сопоставление этой динамической модели с 
более точной моделью (1), учитывающей простран-
ственную форму пружины, а также с "квазистатиче-
ской" формулой (6), проиллюстрировано на рис.9. 
Точность квазистатической формулы оказалась не-
достаточной. Результаты применения динамических 
моделей также разнятся, и это главным образом объ-
ясняется тем, что при внутреннем трении субгармо-
ники затухают быстрее основной гармоники; форму-
ла (7) этого не учитывает. В работе [7] данный не-
достаток модели устранён, но для вязкого трения, а в 
стальных пружинах трение гистерезисное. 
 Тем не менее, на участках перемещения иглы и 
в зоне возможных дополнительных впрысков модель 
эквивалентного стержня обеспечивает достаточную 
точность. Поэтому указанное уточнение, которое не 
влияет на трудоёмкость гидродинамического расчё-
та, может быть рекомендовано для повсеместного 
использования, в т.ч. для динамического анализа 
новых гидромеханических узлов, снабжённых боль-
шим числом быстродействующих клапанов. Особую 
актуальность рекомендация приобретает для анализа 
частичных режимов, где наблюдается неполный 
подъём иглы форсунки и возможны колебания оста-
точного давления. 
 Формула (7) для определения силы пружины 
использована при разработке универсальной методи-
ки [23] гидродинамического расчёта дизельной топ-
ливной аппаратуры и применяется при проектирова-
нии этой аппаратуры, выпускаемой на харьковских 
заводах. В отдельных случаях, когда предъявлялись 

Рис.9. Расчётные значения силы пружины форсунки 
при использовании разных математических моде-
лей (двигатель ЯМЗ-238; режим максимального 

крутящего момента)  
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особые требования к качеству моделирования дина-
мики клапанов, формула (7) заменялась интегралом 
Дюамеля (4). 
 

Колебания пружины плунжера 
 Колебания витков этой пружины к началу оче-
редного цикла подъёма плунжера не затухают, по-
этому динамика пружины плунжера описывается 
интегральной формулой (5). При этом в зависимости 
от соотношения между периодом основной гармони-
ки 0T  и продолжительностью цикла цT , рабочие ре-

жимы пружины делятся на нерезонансные и резо-
нансные; главные субгармоники резонируют одно-
временно с основной гармоникой. В рядных насосах 

выполнено условие 015...20цT T  , и благодаря 

большому соотношению периодов существенного 
резонирования гармоник не происходит. В насосах 
распределительного типа, где пружина плунжера 
фактически всё время находится в движении, ука-
занное отношение уменьшается и составляет  7 … 10 
(табл.3), что не обеспечивает эффективного затуха-
ния гармоник. В результате, например, возникают 
заметные колебания силы пружины плунжера, что 
может привести к нарушению в работе привода 
плунжера (рис.10, Fot  - сила инерции, отрывающая 
ролик от кулачка). 
 Пружина плунжера, в отличие от  форсуночной 
и клапанной, не имеет эффективного жидкостного 
охлаждения, поэтому при её проектировании необ-
ходимо учитывать возможность чрезмерного разо-
грева, который приведёт к частичной потере упруго-
сти. Мощность теплового потока, выделяемого резо-
нирующей пружиной, невелика и составляет 0.1 … 
0.3 Вт, но, если нет хорошего теплоотвода в окру-
жающую среду, то такая пружина может разогреться 
до температуры 80 0 С и более. На нерезонансных 
режимах количество выделяемого тепла уменьшает-
ся в 5 и более раз. 
 Общее количество тепла, выделяемое в пружи-
не за цикл деформации, равно работе силы пружины, 

и эту работу несложно определить в рамках любой 
методики расчёта пружины. К достоинствам нового 
расчётного комплекса следует отнести то, что он 
(впервые для пружин данного класса) позволяет най-
ти распределение этого тепла по длине пружины, а 
также по видам деформации (рис.11). Как и следова-
ло ожидать, основное количество тепла выделяется 
за счёт кручения проволоки, которое для цилиндри-
ческих пружин сжатия является главной формой де-
формации. 
 Мгновенная мощность N  тепловыделения на 
отрезке пружины, заключённом между сечениями с 
координатами 1  и 2 , определяется формулой: 

 2

1

T

fN k f q C F q d





  
         ; 

Поправочный коэф-

фициент 0.5fk   

позволяет учесть то, 
что около 50% тепла 
выделяется при су-
хом трении в опо-
рах; при расчёте 
колебания витков 
это трение (которое 
сложно линеаризо-
вать) учитывалось 
за счёт соответст-
вующего увеличе-
ния коэффициента 
f  внутреннего тре-

ния. Расчёт тепло-
выделения произво-
дится после выпол-
нения динамическо-
го расчёта пружины, 
когда скорость из-
менения вектора 

обобщённых сил q


 уже известна. 

 График плотности тепловыделения, в основном, 
повторяет форму графика квадрата момента круче-
ния для основной гармоники, которая резонирует на 
этом режиме, и по этой причине он близок к симмет-
ричному. Аналогичной (чётной) симметрией облада-
ет плотность тепловыделения в форсуночной пружи-
не, причём на всех режимах работы дизеля. На нере-
зонансных режимах работы пружины плунжера это 
свойство симметрии не сохраняется; здесь больше 
тепла выделяется у неподвижной опоры.  
 Комплекс позволяет описать процесс тепловы-
деления и внутри цикла деформации, что даёт воз-
можность контролировать динамический расчёт 
пружины путём параллельного расчёта энергетиче-
ского баланса.  Однако, с учётом высокой инер-
ционности процесса нагрева материала пружины, 
при тепловом расчёте пружины мгновенная мощ-
ность N  тепловыделения заменяется средней по 

Рис.10. Влияние колебаний пружины на выполнение 
условия замыкания пары кулачок – ролик в насосе НД-

22/6  на номинальном режиме дизеля СМД-31 

Таблица 3. Спектр пружины 
плунжера топливного насоса 

НД-22/6  
(5 рабочих витков, индекс 8). 

Звуковой диапазон, Гц. 
 

"чётный" 
спектр 

"нечётный" 
спектр 

358.6 539.6 
531.9 701.7 
934.2 985.1 
1058.3 1164.2 
1278.3 1280.3 
1446.2 2052.5 
2847.5 3777.6 
4824.8 5979.5 
7235.4 8587.7 
10032.3 11566.3 
13186.2 14889.5 
16673.2 18536.0 
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циклу величиной ( , )Q t  . 

 Уравнение термодинамики для пружины плун-
жера имеет вид: 

2

22

4 4
( , )T

kT Tc T Q t
t dd


 


         

 
,    (8) 

 где ( , )T t   – нестационарное поле температур; 

,Tc   – удельная теплоёмкость и коэффициент теп-

лопроводности стали; k  – коэффициент теплоотдачи 
на поверхности проволоки. 

 В работе [18] описан алгоритм решения уравне-
ния (8), использующий метод Фурье разделения пе-
ременных и интегралы Дюамеля. Анализ решения 
показал, что максимум температуры расположен в 
центральной части пружины. Выделение большей 
части тепла в районе опор является благоприятным 
фактором, снижающим величину максимальной тем-
пературы. Тем не менее, на резонансных режимах, 
где высока амплитуда колебаний, могут иметь место 
соударения рабочих и опорных витков, что резко 

повысит мощность тепловыделения. Поэтому при 
проектировании насосов распределительного типа 
следует учитывать указанные факторы и исключить 
возможность длительной работы аппаратуры на 
опасных резонансных режимах.  
 Одной из причин высокого уровня вибрации 
плунжерных пружин являются мягкие удары (скачки 
ускорения), возникающие при сопряжении дуговых 
участков профиля кулачка. Отказаться от мягких 
ударов невозможно – это уменьшит скорости нагне-
тания топлива плунжером. Однако уровень вибрации 
можно снизить путём перехода к несимметричным 
кулачкам и специального проектирования участка 
опускания толкателя [24]. Частичное решение про-
блемы даёт профилирование этого участка дугой 
одного радиуса. При динамическом анализе плун-
жерных пружин необходимо учитывать податли-
вость и колебания кулачкового привода [21]; чис-
ленно-аналитическое решение (5) как нельзя лучше 
приспособлено для этого.    
 При выводе уравнения (8) принято, что опоры 
пружины и окружающая среда имеют нулевую тем-
пературу, а коэффициент теплоотдачи мал. Для кла-
панов и форсунок указанные допущения неприемле-
мы, и уравнение термодинамики пружины усложня-
ется. При большом коэффициенте теплоотдачи и 
малом индексе (а значит относительно массивных 
витках) приходится учитывать распределение темпе-
ратуры внутри сечения проволоки, которое зависит 
от вклада отдельных видов деформации в общий 
объём выделяемого тепла.  
 

Основные выводы и рекомендации 
 1. Колебания витков пружин дизельной топлив-
ной аппаратуры оказывают значительное влияние на 
их прочность и долговечность, а также на кинемати-
ческие характеристики гидромеханических узлов, в 
которых они установлены. 
 2. Квазистатическая формула (6) для силы пру-
жины клапана или форсунки, используемая в боль-
шинстве методик гидродинамического расчёта ди-
зельной топливной аппаратуры, имеет высокую по-
грешность, и её целесообразно заменить формулой 
(7). 
 3. Для адекватного описания рабочих касатель-
ных напряжений в витках пружин дизельной топ-
ливной аппаратуры необходимо использовать дина-
мические модели, учитывающие реальную простран-
ственную форму пружины, а также возможность со-
ударения крайнего и опорного витка. 
 4. Разработан новый расчётный комплекс, кото-
рый позволяет определять максимальные касатель-
ные напряжения, рабочие усилия и уровень нагрева 
цилиндрической пружины, опирающейся на подог-
нутый виток со шлифованным торцом. Доказана эф-
фективность этого комплекса для решения задач 
проектирования дизельной топливной аппаратуры.   
 Пакет прикладных программ для проведения 

Рис.11 Форма плотности тепловыделения для 
деформации кручения, сдвига и изгиба на резо-

нансном режиме работы пружины  
 

Рис.12. Распространение волны касательного 
напряжения по пружине форсунки ( t -время; s - 

длина отрезка  винтовой оси)  



Конструкция ДВС 

ДВИГАТЕЛИ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ 1'2005 96 

углублённого динамического анализа цилиндриче-
ских пружин сжатия с учётом всех форм колебаний, 
использующий оболочку Mathcad 11.0, будет выслан 
всем желающим; наш электронный адрес: 

agrig@kpi.kharkov.ua. 
Для детальной визуализации процесса деформации 
пружины используется трёхмерная графика (рис.12). 
Специалистам из стран Содружества передача пакета 
проводится на безвозмездной основе. 
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