
Рисунок 2 - Электрофильтр «ЭФА»

Важнейшим направлением решения этой задачи является снижение адгезии пыли как 
на поверхности осадительных, так и коронирующих электродов.
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МОДЕЛИРОВАНИЕ СТАНОЧНОГО ГИДРОПРИВОДА 
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В гидроприводах с дроссельным регулированием регулирование скорости выходногс 
звена производится посредством изменения сопротивления участка трубопровода, по кото­
рому рабочая жидкость поступает в гидродвигатель (регулирование на входе) или идет на 
слив из гидродвигателя (регулирование на выходе). При обоих способах регулирования дав­
ление и расход насоса постоянны, постоянна также и потребляемая насосом мощность. Часть 
подаваемого насосом расхода постоянно сливается в бак через клапан, не выполняя никакой 
полезной работы. По этой причине к.п.д. гидроприводов низок и их применение оправдано 
только при малых мощностях гидродвигателя.
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при разработке математических моделей гидроприводов нами приняты следующие уп­
рощающие допущения:

-  непрерывность функций, описьгоающих расходные и силовые характеристики элемен­
тов;

-  отсутствие волновых процессов в рабочей жидкости, относительно небольшая протя­
женность магистралей;

-  упругие, инерционные и демпфирующие свойства рабочей жидкости и элементов, 
представленные сосредоточенными параметрами;

~ линейная зависимость от давлений внешних и внутренних утечек в гидросистеме;
-  постоянные коэффициенты расходов гидравлических сопротивлений;
-  кромки щелей клапанов и золотников прямые и острые, а диаметральные зазоры малы;
-  отсутствие гидродинамических сил реакции струи в золотниках;
-  постоянный угол истечения струи в клапане;
-  частота вращения ротора насосов постоянна.
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Рисунок 1 .-Принципиальные схемы гидро­
приводов с дроссельным регулированием

На рисунке 1 приведены наиболее распространенные схемы гидроприводов с дроссель­
ным регулированием, где цифрами 1 и 2 отмечены магистрали. Принимая в качестве иско­
мых величины давления рі и р 2 в магистралях 1 и 2, перемещение (координата) X  рабочего 
органа и ширину щели Z клапана, состояние всех гидроприводов может быть описано с уче­
том принятых вьппе допущений системой нелинейньк дифференциальных уравнений:

Pi = 

Р2 =

V i-a i'F i-x

Е
V2 + F2'X-a2-F^-x

(Q i-Q i-Q s  + « Г ^ і-x -a ^ -F y t-q ^ );

(Qi + 0 ł -^+«2 -^з

x = —  -(F 2-P 2-F y(ayp^^a2 -p i)-P y ,Щ

ź = — (F2-a2-pi + Fi-a^-p2-pi-ż- /32-\ż \-ź-c(h+z)-R)
щ

(1)

где Е -  приведенный модуль упругости рабочей жидкости; F; и F]? -  объемы магистра- 
зсй 1 и 2 при значении Х= 0; Fi я F2- площади щтоковой и бесщтоковой полостей цилинд-
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pa; F3 -  площадь торца плунжера клапана; ai, аг, аз, л  а4 -  коэффициенты; Qi, Qz.Qs, 
Q4,, Qs, и Qg- расходы; qi л q2~ утечки;

Р -  сила сопротивления перемещению рабочего органа; тпі л т з -  приведенные массы 
рабочего органа и плунжера клапана; Pi л (Зз -  приведенные коэффициенты линейного и 
квадратичного сопротивлений демпферного канала клапана; с л h -  жесткость и предвари­
тельное сжатие пружины клапана; R -  гидравлическая сила реакции струи в клапане.

Значения aj, аз, аз, а4 , Q], Q3„Q3„ Q4„Qs, и i? для каждой из приведенных на ри­
сунке 1 схем гидроприводов приведены в таблице 1,

где Qh -  номинальная подача насоса при номинальном перепаде давлений р„ в егс

напорной и всасьюающей полостях; кн -  коэффициент утечек; G -  проводимость дросселя; и 
-  коэффициент расхода клапана; «-диаметр плунжера клапана; р -  плотность рабочей жид 
кости; в -  угол истечения струи в клапане.

Значения qi л q3 принимаем равными:
Яі = k i-p i -k i2 - (P i-P 2) ;
Я2 =k2-p2+ki2-(Pi-P2);

где к іл к з -  коэффициенты внешних утечек из магистралей 1 и 2;
кіз -  коэффициент внутренних утечек.
Значение силы сопротивления Р принимаем равным

P = Po+p-x-y( t) ;
где Ро и y(t) -  постоянная и переменная составляющие силы,
Р -  коэффициент вязкого трения.
Статическое состояние рассматриваемых гидроприводов (рисунок 1) может быть опи­

сано системой алгебраических уравнений:

Qio-Qso -Qso  + cti-Fi'Xo-qio = 0;
Q 20 +  Q 40 -  Q 60 -  F2 - хо  + « 2  • F r  х о  -  Я 20 =  0 ;  

F2-P2o-Fr(ai-pio+a2p2o)-P' -Хо-Ро =0;- 
F3 • («3 • Рю + «4 • Р2о ) -  с • (h + Zq) -  Ro) = 0.

(2

Четыре уравнения системы 2 содержат шесть неизвестных величин: рю,рзо, zq, h в 
G. Это указьгоает (косвенным образом) на то, двумя из шести неизвестньк следует задаться 
Это объясняется тем, что при настройке гидропривода на холостом или рабочем ходу регу ­
лирование давления рзо (рю) клапаном в нагнетательной магистрали происходит за счет

предварительного сжатия h пружины, а скорость -  посредством изменения проводимо­
сти G дросселя.
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Таблица 1._____
Коэффициенты Схема а Схема б Схема в Схема г

аі 1 1 1 О
ОС2 О о
осз
а4 О
Qi О н + к „ - Р „ - Р ,
Q2 Q h  • Рн + Р 2 о

Qi Sign|pi - Р 2 | - 0 - ^ | Р і  “ Р2

Q4 О Signlpi -р2І-0-д/ | Рі  “ P2

Qb
0,5 • Ц • 71 • d • (z + z ) • 2pi

Q6
0,5 • p • 71 • d • (z + |z|) i

2P2 0

R p • 7Г • d • (z + |z|) • P2 • COS0 p • 71 • d • (z + |z|) • Pi • COS0

42 '■12 ^̂ 12 +
0.5-G

Vpio “ P20

kn , 0 . 5G
ki2 + k i  +-

' “ 10- ' T v

ki2 + k i , ♦ , p- 7 i d- Zo  ,k|2 kj H---+ к i
•P

k22
kn +k2+ kf +

j j u  ■ 7Г • d  • Z q

2-Pi o-P
k n  + ki

k ]
p-7i-d-

2p 10

k2
р-71-d' 2P20 0

C* C + 2- p- 7i -d-p20‘ cos 0 C + 2 • p • я • d • pio • cos 0

F3 -  2 p - ^ - d - Z o  C O S0

Рисунок 2.  Зависимость скорости подачи бабки пильного 
диска отрезного станка 8В66А от силы сопротивления

онных методов.

Как показьюает практика, при ре­
шении алгебраических уравнений 2 еле-

дует задаваться значениями скорости ® 
и давления р 2о ( рю), поскольку значение 
h и G по результатам настройки опреде­
лить часто невозможно. При заданных

значениях р 2о ( и ® определение 
значений рю ( Р20), zo, й и G при помопщ 
ЭВМ не представляет затруднений и мо­
жет быть произведено одним из итераци-
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Необходимо отметить, что система алгебраических уравнений 2 может быть использо­
вана также для построения статических зависимостей гидроприводов, наибольший интерес 
из которых представляет зависимость скорости Xq рабочего органа от силы сопротивления
Ро. Как пример, на рисунке 2 приведены результаты расчета зависимости скорости подачи 
бабки пильного диска отрезного станка 8В66А от сйльі сопротивления. В гидроприводе по­
дачи бабки станка 8В66А реализована схема б (рисунок 1). Анализ результатов показывает, 
что гидропривод станка 8В66А обладает малой жесткостью по скорости.

Для исследования собственных колебаний, в том числе оценки устойчивости, и по­
строения амплитудно-частотных характеристик рассматриваемых гидроприводов может 
быть использована система линейных дифференциальных уравнений, получаемых линеари­
зацией системы (1).

XS

,= ̂ ( -к „  -X,  -1-к*2 -Х2 -на, -F, -Хз -a j  -Fj Х4 -Kj - X j ) ;

Ч  =7?-(кі2 -Xi -к22 X2-(F2 -а2 Fi)X3 -tt4 F3 Х4 -К2 Х5);
'-г

Хз = • ą  ■ X, + (F2 -  tt2 • Fi)x2 -  Po • X3 + у • (t);

(3

Х4

mi

m2
(aj • F3 • xj + a4 • Fj* • Х2 -  Pi • Х4 -  c* • Х5; Х5 = Х4,

где X/ и -  приращения давлений (xi=pi - р ю X2 =p2 - P2o)y Х3 -  приращение скоро­
сти рабочего органа (Х3 = x - X q); Х4 -  скорость плунжера; x s  -  приращение пшрины щели

клапана (хз = z - zq); кц; k j2 и k22 -  приведенные коэффициенты утечек; K1 IS.K2 -  коэффи­
циенты усиления клапана; F3 и с*- приведенные с учетом гидродинамической реакции
струи площадь торца плунжера и жесткость пружины клапана; С; и С2 -  гидравлические 
емкости магистралей 1 и 2.

С . = ^
Е

С. =
Е .

Значения к 12; кщ K i ; К2; F3 и с* приведены в таблице 1.
Собственные колебания гидроприводов описываются характеристическим уравнением:

-fa4S'‘ +аз$^+a2S^-i-aiS-1-ао =0,
где S -  оператор Лапласа; 04,аз ,02,aj а ад -  коэффициенты, значения которьк находят­

ся приравниванием нулю определителя системы (3).

Го k̂ 2
c , J Cl

kn
Q 1 C2

ttiFi F i-a 2 F i
mi mi

«3̂ 3 «4Рз
m 2 m2
0 0

aiFi

«2Fi -F2

S + -

о
о

mi

« 3F3
Cl

« 4F3
С2

о

s+А _
Ш2,

Ь .
Cl

i
С2

о

п

-S
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Анализ коэффициентов вьппеприведенного характеристического уравнения согласно 
критерию Льенара-Шипора показывает, что причинами возможной неустойчивости рассмат­
риваемых гидроприводов с дроссельным регулированием могут быть «падающая» характе­
ристика силы сопротивления (р<0) и относительно большое значение коэффициента усиле­
ния Kj ( Ki). Последний зависит от диаметра d плунжера клапана и перепада давлений рю 
ip2o) на входе-выходе клапана.

Исследование вьшужденных колебаний в гидроприводах может быть приведено при 
помощи передаточных функций, получаемых как частные решения системы линейных диф­
ференциальных уравнений (3) в пространстве изображений [2].

В частности влияние переменной составляющей y(t) силы сопротивления на колебания 
скорости рабочего органа может быть исследовано при помощи передаточной функции вида:

1W = s 4 b 3 S 4 b 2 S ^ + b t S  + bo
H-a^S  ̂+аз8^ -i-a2S  ̂+ajS + aQ

(4)

где Ьз, Ьз,Ьі Vi b o -коэффициенты, определяемые из определителя

S + кц
"i у

^ł2
С2

« 3F3
Ш2

О

42

S + ^22
'2 J

Ш2

О

«зРз
Cl

«4Рз

S + Р1
m2 j

-1

Cl

С2

*с
m2

s
Амплитудно-частотные характеристики гидроприводов в соответствии с передаточной 

Ь>нкцией (4) могут быть построены на основе зависимости:

А = -
т ,

bp -  b2(p  ̂+ )+ (ЬіЮ -  ЬзЮ̂

у (ар - а 2С0  ̂+aĄ(n^ +(аі<в-аз(й^+со^)^
(5)

Рисунок 3. -Амплитудно-частотная характеристика 
гидропривода подачи отрезного станка 8В66А
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На рисунке 3 приведены расчеты амплитудно-частотной характеристики гидропривода 
подачи бабки пильного диска станка 8В66А на холостом ходу согласно зависимости (5). Аналш 
характеристики показывает, что гидропривод имеет ярко выраженный резонансный пик в облас­
ти 30.. .40 Гц, свидетельствуюпщй о низкой демпфирующей способности гидропривода.

На рисунке 4 приведены результаты моделирования с учетом сил резания переходньп 
процессов в гидроприводе станка 8В66А при ступенчатом уменьшении сил сопротивленш 
на 0,5 кН. Сила сопротивления принималась равной:

Р = Т + Р,уО
y^zOj

■y(t),

где Т -  сила трения в направляющих бабки и уплотнениях поршня и штока цилиндра, 
РуО и Szo -  радиальная составляющая сил резания и подача на зуб в установивщемся режиме. 
Sz -  подача на зуб; у  — показатель степени; y(t) -  переменная составляющая сил сопротивле­
ния, равная

y(t)-0>  приКО,
y(t) = 0,5 кН̂  при t>0.

Рисунок 4. Переходные процессы в гидроприводе подачи отрезного станка 8В66А

Кривая 3 получена при значении Руо = 3,3 кН, кривая 2-Р уо=  5,5 кН, кривая 1 -  Р_уо = 
= 7,7 кН. Во всех трех случаях сила трения принималась одинаковой и равной Т= 4,6 кН.

Анализ полученных результатов показывает, что с увеличением радиальной состав­
ляющей Руо силы резания, повьппается жесткость системы, проявляющаяся в повьппенив 
частоты собственных колебаний и снижении уровня вьшужденных колебаний.

ЛИТЕРАТУРА

1. Коробочкин,Б.Л. Динамика гидравлических систем станков. -  М: Машиностроение 
1978 -  495 с. 2. Корн, Г., Корн,Т. Справочник по математике для научньк работников и ин­
женеров. -  М: Наука. 1973 -  832 с.


