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Изучение колебательных процессов в гидропередачах должно осно­
вываться на их динамическом анализе, в результате чего могут быть 
сделаны выводы о тех необходимых условиях и соотношениях между 
параметрами гидравлической передачи, которые должны обеспечить се 
динамическую устойчивость [1].

В поперечно-строгальном станке 7М36 с гидропередачей имеют 
место колебания рабочего органа станка в направлении его перемеще­
ния. Эти колебания возникают при изменениях нагрузки и скорости пе­
ремещения рабочего органа в связи с упругостью системы или в связи 
с колебательными процессами в контрольно-регулируюшей и управляю­
щей аппаратуре [2].

Рассмотрим продольные колебания, связанные только с упругостью 
системы (без резания), т. е. колебания по причине гидравлической 
передачи.

Движение рабочего органа станка (хобота) 2 представляется в 
виде суммы двух движений: основного движения жесткой системы г1 и 
дополнительного движения $ (связанного с упругостью системы), 
которое образуется из основного движения. Следовательно,

г=г։4-$. (1)
Учитывая, что хобот движется равномерно, без остановок и рывков, 

можно сделать следующие допущения [2]:
I. Колебательный процесс рассматривается за относительно корот­

кий промежуток времени, что дает основание пренебрегать изменениями 
жесткости масла и коэффициента утечек в связи с нагревом масла:

2. Гидравлические потери учитываются в силе трения;
3. Номинальный расход насоса и настройка клапанов (положение 

дросселей) принимаются постоянными, не изменяющимися в процессе 
колебаний;

4. Коэффициент затухания системы значительно меньше частоты 
колебаний:

Эти допущения не искажают физическую сущность колебательного 
процесса и значительно упрощают расчет (погрешности подсчетов при 
этом незначительны).
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Для установления исходных понятий колебаний рассмотрим прин­
ципиальную схему гидравлической передачи станка (рис. Г).

Исходя из реальных условий, с учетом упругости системы, на рис. I 
показано расположение сил при движении рабочего органа ставка со 
скоростью л. Получается система со скоростной связью, где важную 
роль играет «эквивалентная упругая система и трение» [3]. Сущность 
этой связи заключается в том. что при перемещении рабочего органа 
из-за клинового соединения возникает гидродинамическая подъемная 
сила, которая возрастает со скоростью движения рабочего органа. Эта 
сила вызывает колебания в продольном направлении с малыми ампли­
тудами В данной колебательной системе учитывались диссипативные 
силы (силы трения), в результате действия которых колебания со вре­
менем затухают [4].

Поскольку гидродинамическая подъемная сила вызывает колеба­
ния с малыми амплитудами, можно, согласно схеме сил (рис. 1), перей­
ти к исследованию линейного дифференциального уравнения

^-/^=0. (2)
(Н-

где т приведенная масса (с учетом веса хобота и рабочей жидкости 
т.тп \ т — —֊—-— );

'"х+т* /
// Рх!-\ сила напорной полости;

Р։!'ч—сила сливной полости;
Рх и /Л—давления в напорной и сливной полостях системы 

(к/7с.<г);
/•’։ и Л,—рабочие площади поршня со стороны напорной и слив­

ной полостей системы (63,6; 31 с.и2);
—сила трения («/').

Если принять, что /<[, пропорциональна скорости, то 

где /—коэффициент пропорциональности.
Упругая сила Р2=Р пропорциональна движению рабочего органа; 
R=kz (где k - коэффициент пропорциональности).

Таким образом, уравнение (2) преобразуется в

ntz 1֊ fz kz — 0. (3)

Общим решением этого уравнения будет
z— De cos (/./ 4՜ ?).

где D. 3 постоянные интегрирования.
Если считать, что движение жесткой системы описывается урав­

нением типа (4), то
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^4-/^4^=О, (5)
решением которого будет: 

z։ = D^cospZ-Ь М- (б)

Дополнительное перемещение рабочего органа, связанное с уп­
ругостью колебательного движения системы, будет:

5 — Ае '1 cos (>./ |- <р). (7)

где 4=C-Cj—амплитуда колебания; ?=3 фаза колебания; 
t время колебания, сек.

Дифференцируя уравнение (I) но времени, получим:

? = (8)
где s скорость дополнительного перемещения, см/сек;
г,-V‘i—скорость при условии абсолютно жесткой жидкой рабочей 
среды в трубопроводе, ем;сек;
Z--- Ур—основная скорость движения рабочего органа (Ур=ч5-: ЗОс.м еек). 

Скорость дополнительного перемещения рабочего органа можно 
получить, дифференцируя (7) по времени

s = —.4/ е w si n ^л/ t ? I- — . (9)

я ускорение дополнительного перемещения рабочего органа равно:

s——Ai.2e ՝' cos ^а/ 4- (Ю)

Скорость перемещения абсолютно жесткой системы определяет­
ся из ГП), как предлагается в |2|:

(11)
‘ 1 

где Q։—расход масла, поступающего в напорную полость цилиндра, 
см*1сек.

Имея значения s, определяем амплитуду колебания системы. В 
|2| .4 определяется, исходя из начальных условий:

Л ֊ / S5 + (12)

т. е. когда / 0, выражения (4) и (5) преобразуются в виде 

х0~A cos с;
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В [2] считается, что если колебание вызвано мгновенным изме­
нением нагрузки с величины /?։ до величины /?й, причем скорость 
в начале процесса равна нулю, то 0. и амплитуда .4 определяется 
по формуле

Д Ъ К 
т>?

(14)

Подставляя значение (13) в (12), получим:

— $։в 
-- --------

СОЗ®
(15)

Решение уравнения (15) относительно ? дает

2/.
Частоту колебаний можно подсчитать по формуле

(16)

где

>*= — 
т (17)

с=с; + с;; с-=&֊\

\ Ч ^2 /

С1—-жесткость напорной полости гидросистемы по скорости (/г/’/С.и):

"гГ
С2- жесткость сливной полости гидросистемы по скорости (ЛГ/си):

Л 
к?

Отсюда

т IV'. /
•>

т
П8)

г
2 Г, ’

'1 Ц-л

где £։, 
полостей

Л*2—соответственно модули упругости напорной и сливкой 
гидросистемы (1610 кГ':см*)\
IV 2 соответственно объем масла в напорной и сливной по­

лостях гидросистемы.
Если предположить, что поршень гидросистемы (рис. I) переме­

щается со скоростью V в некоторый -момент -времени (принимается за 
начало отсчета), то сила .напорной системы превращается в силу 
сливной системы. Эго дает основу составить уравнение, связывающее 
перемещение перемещающихся объемов.

Учитывая потенциальную энергию деформации трубопровода и 
сжатой жидкости [5], а также применив теорему Кастильяпр, получим 
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объемную деформацию жидкого звена трубопровода и цилиндра, как 
функцию ДА»=^1—^2֊:

(1Ц 
а(м>) (19)2(С0

Рис. I. Схема расположения сил при движении рабочего органа (хобота) 
станка.

При составлении уравнения объемов двух полостей необходимо 
учесть и объемную деформацию жидкого звена трубопровода и цилинд­
ра. В рассматриваемом случае можно записать:

ГС'- ЛКаА -2(СО4֊ДЛ։/)(20)
Л1

где коэффициенты Со и В определяются как:
г.г'Ч,„ -гЧ„,

(21) 
'■т-т 2с ч

а = 1 —Л֊.
Вц Оц 2Ет

Здесь
г„ — внутренний радиус цилиндра (45 млг>;
г0 — внутренний радиус трубы (18,5 .»мг);
Оц — толщина стенки цилиндра (20 мм):
ьт—толщина стоики трубопровода (4 .иле);
1т длина трубы (8 мм):
I расстояние поршня от крышки цилиндра (100 мм):
£и—модуль упругости цилиндра (2 • 10е к/՝,:см?):
/:.и —модуль упругости масла (1600 л-Г.'сл/2);

модуль упругости трубы (2 • 10й кГ^см՝).
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Поскольку цилиндр и трубопроводы изготовлены из стали, модуль 
упругости которых в 130 : 150 раз превышает модуль упругости рабо­
чей жидкости, то коэффициентами 13 и Со можно пренебречь ввиду 
их малости. В данном случае уравнение (20) преобразуется как:

= ^։ = Га^д/2. (22)
Имея объемы рабочей и сливной полостей, а также зная удель­

ный вес масла можно определить силу в напорной п сливной по­
лостях:

/?։=1Г2Ъ (23)

Теперь определим коэффициент затухания /, который можно 
представить как сумму двух величин:

'Мш === Андр -т у»н՝х, (24)

где коэффициент затухания в гидропроводе, ])сек;
Ак-х — коэффициент затухания в механической системе, \/сек. 

Так как

>«М|» = "Огпдр 4՜ 72гилр, (25)
следовательно,

70бШ =V|ril.ip Т 72Г»11Р “1՜ 7MCXi (26)

где >1Пир* коэффициент затухания в напорной линии гидропривода: 
Апыр—коэффициент затухания в сливной линии гидропривода.
В |2| предлагаются следующие эмпирические формулы для он-

ределения 72пыр и 'ми։.:

Подставляя (24) в уравнение (26), получим:

где </2 -удельные утечки, которые принимаются ' ех -

С; \ / см2 \
-г— I равными в данном случае I ц. <72-2,3---------- 1.

С1 ՛ Ц / \ к Г.се к /
Время затухания при колебании гидросистемы определяется как
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• (28)7

В табл. 1. сведены все данные пи определению колебательного 
движения хобота станка при работе гидропривода. Окончательное 
уравнение среднего значения 5։|. после подсчета можно представить 
в следующем виде:

50 • 10 ֊»^со5(85г/ 4 ?)• (29)
Определить исходные понятия Д, >, 7 можно и эксперимен­

тальным путем, с помощью малоинерционной аппаратуры, обладаю­
щей большой прочностью при регистрации сигнала перемещения.

Т а Г. л и ц а 1

Грх. /-.V сек
1\х, см :сек

5 13,3 20,8 27,5 зз.з 40 69 78.3
13,3 26.6 53,3 53,3 80 80 80 80

и'։, см' 318 346 1323 17.50 2118 2541 3816 4980
ИЛ, г.и1 1652 1652 1652 1652 2180 2180 2480 2480
/։ сек 16.5 8 4 3 2.3 2 1.3 1.0
Ч сек 3 1.5 1.5 1.0 1.0 1.0 1 .0
С։\ кГ/см. сек 71311 122004 122878 126802 130088 130426 131494 132353
С',:, к/՛ см. сек 82838 61931 61931 61918 61918 51918 61918 61918
С. кГ/см

кГ, сек
157153 183935 184797 188720 192006 192341 193412 19-1271

/п. ---------
СМ 0.22 0.22 0,22 0,22 0.22 0.22 0.22 0,22

^■расч* 1 845 914 916 926 934 9.36 937 940
1 .кеи. 1 ‘СК 880 945 955 971 980 991 1005 1080
ч 0.47 0,66 0.66 0«67 0,68 0,68 0,68 0,68
Ч 0.53 0.34 0.34 0.33 о.32 0.32 0,32 0,32

։ :,'СК 7.3 22,9 23.1 24,1 25-2 25.3 25,4 25.6
•':иир. 1/гек 40.1 24,4 24.4 23-7 23.7 23.7 23.7 23-7
'•'мех. 1/07. 6.1 7,3 8.4 8.9 9,2 9.7 10.6 12.2
"'ибщ. 1 ՛ сек 53,5 .5-4,6 55,9 56,4 58-1 58,7 59.7 61,5

•ск 1/7.3 1/23 Г23.1 1/24.1 1 25,2 1,25.3 1.25,4 1 25.6
Ч>3, сек 1 40 1 24-4 1 24.4 1/23.7 1 23,7 1/23,7 1 23.7 1 23.7
те, сек 1 6.1 1.7,3 18.4 1.9 1 9.2 1.9,7 1 10.6 12-2
-<обш ‘СК 1 63,5 1 51.6 1/55.9 1.56.1 1 58.1 1 .58 ,7 1 59-7 1/61.5
•■1расч» мкм 65.5 64,4 63.8 63,3 62.9 62.3 61.7 60.4
АтКСП» мкм 65,9 ՛ ! ■ 1 63,7 63 62.7 62 61 59,8

Измерительные элементы, в основном, были построены з проволоч­
ных датчиках, поэтом} в исследовании использовался восьмиканальиый 
усилитель к осциллографу типа 11 102.

Колебания вызывались, изменяя нагрузку напорной полости 
цилиндра, т. с. изменяя скорость перемещения хобота.

Регистрация, а также анализ колебаний показали, что с увели 
челном скорости перемещен я я хобота увеличивается частота и амплиту­
да колебаний, по диапазон этих изменении не переходит среднечастот­
ную зону вибрации. Вибрация быстрозатухающая в основном при 
к / 1 1 \больших скоростях ( - — -5 — сек }.
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На рис. 2 представлено изменение расчетных я экспериментальных 
величин частоты и амплитуды колебания при изменении скорости 
перемещения хобота. Как показывают кривые, несовпадение экспери­
мента с аналитическим подсчетом составляет около 10-:-15%. что 
вполне удовлетворяет практическим требованиям. Однако приведенные

па рис 2 данные не полностью характеризую г динамическое состояние 
хобота при его перемещении (без |резапия) ввиду увеличения давления 

։ напорной полости цилиндра Динамическая характеристика станка от 
гидравлического привода можно представить в форме амплитудно- 
частотной характеристики. Учитывая, что колебания происходят толь­
ко при перемещении ползуна, можно написать амплптуднЬ-фазово-час- 
тотмую характеристику, описываемую одной нормальной координатой, 
в виде:

П’/Г1Цр = Г4֊И/
Согласно |3|, и и И равны:

Задаваясь значением частоты в рабочем диапазоне, получим 
амплитудно-фазово-частотную характеристику системы, где

у*
= arc tg pj- , (31)
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4- У 7>8 ( I - Г/ш« )2

Результаты расчетов по (30) и (31) приведены па рис. 3. Осталь­
ные скорости перемещения будут аналогичны. Таким образом, как 
показывает -АФЧХ (рис. 3). ЗУС (замкнутая упругая система) с 
одной степенью свободы не пересекае։ отрицательную ветвь веществен­
ной осн, и, следовательно, система достаточно устойчива. Это означа­
ет, что при зависимости силы трения только от нормальной контактной 

характерисшка системы при ско­
ростей перемешення хобот.ч: л- 13 гч/гек; 6 Ы> < .г.1 со.-

деформации или только от нормального движения возможность неус­
тойчивого движения хобота, имеющего строго тангенциальное смеще­
ние трущихся тел, полностью исключается. По, если гидродинамиче­
ские силы увеличиваются из-за неполадок станка, то возникают коле­
бания, и устойчивость ЗУС нарушается. Таким образом, причинами 
возникновения колебаний являются:

1. Увеличение коуффицнента трения р от предельного его значе­
ния.

2. Увеличение скорости перемещения хобота от предельного зна­
чения Ищк’Л .

Поступило 21.1.1974
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