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Анотація. Дослідження спрямоване на підвищення ефективності використання дискретних гідравлічних приводів. Бажаний 
результат має досягатися за рахунок збільшення швидкостей руху робочих органів при виконанні допоміжних операцій в 
межах технологічних процесів. Одним з суттєвих факторів, які обмежують робочі швидкості,  є характер динамічних про-
цесів при гальмуванні робочого органу. Процеси гальмування залежить від параметрів приводу,  робочих швидкостей і інер-
ційних навантажень. Останні можуть змінюватись в процесі експлуатації приводу, що потребує його відповідного налаш-
тування. Процеси гальмування також суттєво впливають на тиск в гідросистемі приводу і потребують його врахування 
при проектуванні. Прогнозування характеристик процесу гальмування дозволить забезпечити можливість налаштування 
приводу на максимальні швидкості для конкретних умов експлуатації і також мати підґрунтя для проектування нових зра-
зків приводів відповідно до заданих вимог.  Виконане дослідження ґрунтується на використанні розробленої математичної 
моделі дискретного гідравлічного приводу, особливостями якої є врахування нелінійної сили тертя на основі моделі LuGre,  
двостороннього руху штоку несиметричного гідроциліндра та пружних властивостей рідини. Проведена серія модельних 
експериментів процесу гальмування гідроприводу в режимі дискретного керування. Визначено кількісні залежності між ча-
сом гальмування штока, максимальним піковим тиском в порожнинах гідроциліндру, величиною початкової швидкості 
штоку та інерційною масою рухомих частин. Результати дослідження дозволяють визначати прогнозний час гальмування 
штоку та значення максимального пікового тиску для різних умов експлуатації та інерційних навантажень, що може бути 
використано при налаштуваннях гідроприводу та в процесі проектування. 
Ключові слова: гідропривід, дискретна дія, математична модель,  моделювання, процеси, навантаження, тертя, гальму-
вання.

Вступ 

Широке використання дискретних гідравлічних 
приводів в машинах різного призначення та у гідрофі-
кованому обладнанні обумовлено їх відносною прос-
тотою та невеликою вартістю. Такі приводи дозволя-
ють забезпечувати рух робочих органів машин в потрі-
бних напрямках з можливістю попереднього налашту-
вання заданих швидкостей. Їх також використовують 
для позиціонування робочих органів в межах робочого 
ходу приводу. В таких приводах контроль виходу 

штоку в задану позицію може забезпечуватись по упо-
рах [1]–[3], за допомогою кінцевих перемикачів [4], [5] 
або датчиків положення [6], [7]. В останніх двох варіа-
нтах сигнал від сенсора подається в систему керу-
вання, яка генерує команду для переключення розпо-
дільника в нейтральне положення, що призводить до 
зупинки штоку. Враховуючи пружні властивості робо-
чої рідини, інерційну масу, яка рухається штоком, а та-
кож швидкість руху штоку, характеристики процесу 
гальмування можуть суттєво відрізнятися від бажаних. 
Це може призводити до суттєвого погіршення точності 
виходу штоку в задану позицію, складності передба-
чення часу гальмування, перевищення допустимого 
тиску в порожнинах гідроциліндру і іноді і до втрати 
сталості.  

Зменшення впливу наведених факторів може 
бути забезпечене шляхом передбачення характеристик 
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процесу гальмування відповідно до заданих умов і від-
повідним налаштуванням роботи приводу. 

Для визначення впливу параметрів і умов екс-
плуатації на характеристики приводу зазвичай викори-
стовують математичне моделювання. Відома значна 
кількість математичних моделей гідравлічних приво-
дів дискретної дії, але вони мають ті, або інші обме-
ження.  

В статті [8] наведено математичну модель диск- 
ретного гідроприводу, що складається з п’єзоелект- 
ричного дискретного розподільника та двоштокового 
гідроциліндра. Завдяки використанню симетричної 
схеми гідроциліндра, авторам вдалось представити ма-
тематичний опис у спрощеному вигляді, але це обме-
жило можливості використання моделі. Крім того, 
сили тертя представлені в моделі лише силою в’язкого 
тертя, що також зменшує точність результатів при мо-
делюванні складних динамічних процесів. 

Відомі також математичні моделі дискретних гід-
роприводів з несиметричною схемою гідроциліндрів 
[9], [10]. Однак в цих моделях також враховано лише 
силу в’язкого тертя, в той час, як сили контактного тер- 
тя, які мають нелінійний вплив на роботу приводу не 
представлено. Тому використання вказаних моде- 
лей не дозволить отримати достатню точність резуль-
татів.  

В математичних моделях [11], [12] представлено 
гідропривід, який побудовано на основі двовимірного 
поворотного розподільника що забезпечує дискретну 
високочастотну дію гідроциліндру. Однак врахування 
в математичній моделі особливостей конструкції та-
кого типу розподільника, обмежує її використання для 
дискретних приводів типової конфігурації.  

Відома математична модель дискретного при-
воду [13], [14] враховує нелінійний характер сил тертя, 
але ґрунтується на особливостях будови і роботи до- 
даткового обладнання – високоточного столу мікрооб-
робки, тому її використання в представленому вигляді 
для моделювання приводу з типовою схемою не є мож- 
ливим.  

Відома також математична модель дискретного 
електрогідравлічного приводу, який побудовано на ос-
нові високошвидкісного перемикаючого розподіль-
ника та несиметричного гідроциліндра [15], [16]. Вона 
дозволяє моделювання робочих процесів, але тільки в 
прямому напрямку руху штоку, що звужує область ви-
користання цієї моделі. 

Таким чином, можна констатувати, що: – розгля-
нуті математичні моделі були побудовані у відповід- 
ності до особливостей приводів та задач, які вирішува-
лись; – використання вказаних моделей в наданому 
вигляді не дозволяє виконати дослідження дискрет-
ного гідравлічного приводу типової схеми; – для дос-
лідження гальмівних процесів в дискретному гідрав- 
лічному приводі потрібна математична модель, яка 
дозволяє моделювати потрібні режими роботи приводу 
з достатньою точністю. 

Мета і задачі дослідження 

Метою роботи є підвищення продуктивності 
дискретного гідроприводу за рахунок зменшення часу 
гальмування штоку шляхом попереднього налашту-
вання приводу на основі його прогнозних характерис-
тик для наперед заданих умов експлуатації. 

В роботі вирішувались наступні задачі. 
Побудова математичної дискретного гідропри-

воду, яка дозволяє досліджувати процеси гальмування 
робочого органу. Дослідження процесу гальмування та 
визначення кількісного впливу характеристик приводу 
та умов його експлуатації на час гальмування та мак-
симальний піковий тиск в порожнинах гідроциліндру. 

Методи проведення дослідження 

Дослідження процесу гальмування робочого ор-
гану в дискретному гідравлічному приводі виконано за 
допомогою математичного моделювання. У якості ін-
струменту використано розроблену математичну мо-
дель, яка відповідає розрахунковій схемі приводу та 
дозволяє імітувати динамічні процеси при гальму-
ванні. Достатню точність моделі забезпечено завдяки 
врахуванню основних впливових факторів, а її віднос- 
ну просту, досягнуто через початкові припущення, що 
не суттєво зменшують точність результатів. Точність 
моделі підтверджено шляхом порівняння результатів 
моделювання з відомими експериментальними даними. 

Розрахункова схема приводу та особливо-
сті математичної моделі 

Розрахункова схема (рис. 1) представляє дискре-
тний привід, який містить дискретний розподільник і 
одноштоковий гідроциліндр двосторонньої дії. Виходи 
дискретного розподільника з’єднані з порожнинами гі-
дроциліндру, а підвід і відвід підключені до джерела 
гідравлічної енергії і баку. Зображені на схемі поло-
ження золотника та штоку відповідають початковому 
стану елементів приводу, а за позитивний напрямок 
прийнято рух золотника розподільника і рух штоку гі-
дроциліндру праворуч. При подачі керуючого сигналу 
золотник зміщується вправо і відкриває дросельні 
отвори. Це призводить до подачі робочої рідини під 
тиском від джерела живлення до лівої порожнини гід-
роциліндру, при цьому робоча рідина з правої порож-
нини під дією тиску потрапляє через відповідні дросе-
льні отвори до баку. Перепад тиску на поршні призво-
дить до виникнення на ньому активної сили, яка долає 
сили тертя та силу від навантаження, і призводить до 
руху штоку. Величина швидкості штока визначається 
величиною зміщення золотника відносно нейтраль-
ного положення. При подаванні керуючого сигналу на 
повернення золотника в нейтральне положення шток 
гальмується. Аналогічним чином відбувається робота 
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приводу при подаванні на золотник керуючого сигналу 
протилежного напрямку. 

 
 

 
Рис. 1. Розрахункова схема дискретного гідро- 
приводу 

Розроблена відповідно до розрахункової схеми 
(рис. 1) математична модель дискретного приводу має 
такі особливості. (1) Модель враховує двонапрямлений 
рух штока при несиметричній схемі гідроциліндра, що 
дає можливість досліджувати динамічні характерис-
тики приводу при русі штока при двох напрямках. (2) 
Схема дискретного розподільника має поширену три-
позиційну чотириходову форму, що дозволяє розши-
рити діапазон застосування моделі. (3) Модель врахо-
вує нелінійний характер процесів в елементах без ви-
користання процедур лінеаризації, що дозволяє підви-
щити її точність. (4) Модель ґрунтується на представ-
ленні математичних залежностей в явному вигляді без 
використання передаточних функцій, що полегшує дос-
лідження проміжних змінних. (5) Модель враховує ком-
плексний вплив сил тертя на процеси в гідроприводі.  

При побудові математичної моделі було зроб-
лено наступні припущення, які дозволили спростити 
математичний опис при збережені достатньої точності. 
Температура і в’язкість робочої рідини є постійними; 
втрати тиску в трубопроводі між гідроциліндром і роз- 
подільником дорівнюють нулю; витоки та перетоки в 
гідроциліндрі відсутні; золотник має нульове перек-
риття; тиск гідравлічного джерела живлення є стабіль-
ним; довжина трубопроводів, які з’єднують розпо-
дільник з гідроциліндром є малою і хвильові процеси 
в них відсутні; теплообмін з зовнішнім середовищем 
відсутній. 

Враховуючи, що значна частина математичних 
рівнянь, які описують робочі процеси в гідравлічному 
приводі, є типовими, в цій статті представлено саме 
особливості врахування нелінійної сили тертя, які від-
різняють розроблену модель від вже відомих.  

Для точного моделювання сили нелінійного тер- 
тя в моделі було використано вдосконалений матема-
тичний опис процесу тертя LuGre [17], [18], який базує- 
ться на моделі тертя Dahl [20]. Математичний опис та-
кож враховує ідею моделі щетини [21], яка була запро-
понована Canudas de Wit. В математичному описі тертя 
LuGre, який ґрунтується на схемі фізичної інтерпрета-
ції у формі взаємодіючих щетинок (рис. 2), передбачає- 
ться, що значна кількість щетинок певної жорсткості 
контактує між двома взаємно рухомими поверхнями. 
Сила, що генерується пружиноподібними щетинками 
при їх згинанні, вважається силою тертя. При цьому 
параметри - жорсткість і мікроскопічне демпфування 
щетинок, використовуються для опису мікроскопіч-
ного середнього переміщення щетинок [22]. 

Особливість математичного опису тертя LuGre 
полягає в тому, що в ньому використано диференціа-
льне рівняння першого порядку та кілька параметрів 
для опису багатьох явищ тертя, включаючи в’язке тер- 
тя, тертя Коломба, ефект Штрібека та гістерезис тертя. 
Таким чином, цей опис дозволяє імітувати складні 
явища тертя з високою точністю та до певної міри зме-
ншити обчислювальну складність при моделюванні 
процесів в гідравлічному приводі. 

 

 
Рис. 2. Схема, що ілюструє фізичну модель 
тертя LuGre [19] 

Математичний опис моделі тертя LuGre наве-
дено нижче: 

 ( ) ( )
n

sv v
c s cg v F F F e−= + − , (1) 

 
( )0
vdz v z

dt q v
= − σ , (2) 

 0 1 2r
dzF z v
dt

= σ + σ + σ . (3) 

де: rF  – загальна сила тертя, (Н); cF  – сила тертя Ко-
ломба, (Н); Fs – сила статичного тертя, (Н); ( )g v  –  
функція кривої тертя Штрібека; sv  – швидкість 
Штрібека, (м/с); v – відносна швидкість двох повер-
хонь (тобто швидкість штока vp), (м/с); z  – середній 
прогин щетини, (м); 0σ  – жорсткість щетинки, (Н/м); 
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1σ  – коефіцієнт демпфування щетинки, (Н×с/м); 2σ  – 
коефіцієнт в’язкого тертя, (Н×с/м); n – константа. 

За допомогою програмного забезпечення Matlab/ 
Simulink на основі математичного опису процесу тертя 
LuGre було побудовано його математичну модель. Ре-
зультати моделювання безпосередньо процесу тертя 
підтвердили коректний характер залежності сили тертя 
від відносної швидкості взаємного руху двох повер-
хонь (рис. 3). Зі збільшенням відносної швидкості по-
верхонь сила тертя між ними зростає, а поблизу нульо-
вої швидкості незалежно від її знаку відбувається різка 
зміна величини сили тертя. Це відповідає характерис-
тикам типової кривої тертя LuGre [23]. 

 
 

 
Рис. 3. Графік зміни загальної сили тертя в за-
лежності від швидкості за моделлю LuGre 

Математична модель дискретного приводу була 
побудована в середовищі Matlab/Simulink. Коректність 
і точність розробленої математичної моделі, яка міс-
тить нелінійну модель сили тертя LuGre було переві-
рено шляхом співставлення результатів моделювання 
динамічних процесів в приводі з відомими результа-
тами експериментальних досліджень для однакових 
параметрів та умовах експлуатації. Порівняння пока-
зало, що відносна середньоквадратична похибка [27] 
моделювання не перевищує 17 % і розроблена матема-
тична модель дискретного гідроприводу має достатню 
точність для досліджень процесу гальмування робо-
чого органу. 

Методика проведення дослідження, ре-
зультати та їх аналіз 

Методика дослідження полягала у постановці і 
проведені модельних експериментів для привода з за-
даними параметрами. Задавались значення перемі-
щення золотника і інерційної маси рухомих частин гід- 
роприводу. Контролювались стабільна швидкість што- 
ка, час гальмування при зупинці штока та максималь-
ний піковий тиск в порожнинах гідроциліндру. 

При моделюванні було задані наступні параме-
три приводу та умови експлуатації. Діаметри поршня і 

штока гідроциліндра становлять 40 мм і 25 мм відпо-
відно; діаметр золотника 16 мм; форма дросельних 
отворів – кільцева; співвідношення площ поршня в по-
ршневій та штоковій порожнинах становить 1.64; в ма-
тематичному описі сили тертя LuGre значення коефіці-
єнта жорсткості щетини 108 Н/м, значення коефіцієнта 
демпфування щетини 1000 Н×с/м, а значення коефі- 
цієнта в’язкого тертя 1395 Н×с/м; тиск живлення 
6.3 МПа; тип робочої рідини – масло індустріальне 
І-20; характер сигналів керування золотником – імпу-
льсний з довжиною імпульсу, що є достатньою для 
стабілізації швидкості; часове запізнення по перед-
ньому та задньому фронтах імпульсу прийнято нульо-
вим, що відповідає найбільш жорсткім умовам роботи 
приводу. 

В ході дослідження було проведено кілька серій 
модельних експериментів. Для прикладу наведено ре-
зультат моделювання процесів в дискретному гідро-
приводі для імпульсного переміщення золотника 
Xv = 0.52 мм, який починався з 0.01 с і закінчувався на 
0.21 с при інерційній масі рухомої частини m = 57 кг 
(рис. 4). У момент часу 0.01 с переміщення золотника 
досягає 0.52 мм, в цей момент дросельні отвори мит-
тєво відкриваються, шток починає висуватися і його 
швидкість Vp різко збільшується і стабілізується на 
значенні 1.23 м/с (рис. 4). У момент часу 0.21 с золот-
ник повертається в нейтральне положення і дросельні 
отвори миттєво закриваються. В цей момент починає- 
ться процес гальмування і шток з робочим органом по-
ступово гальмується, при цьому його швидкість, зі ста-
білізованої величини Vp = 1.23 м/с зменшується до 
±0.001 м/с через 0.225 с. Під час гальмування спостері-
гаються значні коливання швидкості штока, це пояс-
нюється раптовим закриттям дросельних отворів, знач- 
ною масою рухомих частин, великою швидкістю руху 
і пружними властивостями робочої рідини в порожни-
нах гідроциліндру. 

 
 

 
Рис. 4. Процес відпрацювання приводом зада-
ного імпульсного сигналу (переміщення золот-
ника Xv = 0.52 мм, стабільна швидкість штоку 
1.23 м/с, інерційна рухомих частин m = 57 кг) 

Аналогічним чином було проведено модельні 
експерименти для визначення кількісного впливу ве-
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личини початкової швидкості, з якої відбувається галь-
мування робочого органу, і впливу величини інерцій-
ного навантаження на штоку на величини часу гальму-
вання та максимального пікового тиску в порожнинах 
гідроциліндру. Загалом було проведено п’ять серій 
експериментів для різних значень інерційної маси. В 
кожній серії, за допомогою подачі відповідної команди 
на переміщення золотника, задавалися різні початкові 
швидкості штоку.  

Оброблені результати експериментів (рис. 5) 
представляють залежності часу гальмування штоку 
дискретного гідроприводу від заданих початкових 
швидкостей та інерційних мас. Графіки показують, що 
час гальмування зростає зі збільшенням інерційної 
маси та початкової швидкості штока. Це пояснюється 
тим, що рухомі частини, при більшій інерційній масі та 
більшій швидкості, акумулюють більшу кінетичну 
енергію і, таким чином, для розсіювання накопиченої 
енергії і зупинки потрібно більше часу. 

 
 

 
Рис. 5. Залежність часу гальмування від початкової 
швидкості штока при різних інерційних масах 

Результати модельних експериментів дозволили 
також отримати залежність максимального пікового 
тиску в порожнинах гідроциліндру від величин інер-
ційної маси та початкової швидкості гальмування 
(рис. 6). Графіки показують, що при гальмуванні мак-
симальний піковий тиск у порожнинах гідроциліндра 
зі збільшенням маси рухомої частини та швидкості 
штока зростає. Причина полягає в тому, що при різ-
кому гальмуванні штока більша маса і більша швид-
кість призводять до більшого стискання робочої рі-
дини і, відповідно, до більшого пікового тиску в замк- 
нених порожнинах гідроциліндра. Наведені результати 
(рис. 6) дозволяють для наперед заданих умов прогно-
зувати максимальний піковий тиск в порожнинах гід-
роциліндру. Наприклад, при роботі дискретного при-
воду в діапазон швидкостей від 0 до 1.33 м/с і діапазоні 
змін інерційного навантаження від 0 до 25 кг, величина 
пікового тиску в порожнинах гідроциліндру не переви-
щить 28 мПа (рис. 6, тонкими лініями відокремлена на-
перед задана область робочих швидкостей та інерцій-
них навантажень). 

Отримані результати (рис. 5 та рис. 6) предста-
вляють кількісний взаємозв’язок між швидкістю, з 
якої починається процес гальмування, величиною 
інерційної маси рухомих частин та часом гальму-
вання і максимальним піковим тиском в порожнинах 
гідроциліндра. Це дозволяє прогнозувати час галь-
мування та максимальний тиск в порожнинах гідро-
циліндру для наперед заданих робочих швидкостей 
та інерційних навантажень. 

Дискусія 

У відомому дослідженні гідросистеми [24] екс-
периментальним шляхом визначено вплив різних інер-
ційних навантажень на швидкість штока. Було виявлено 
но, що час гальмування штоку збільшується зі збіль-
шенням інерційного навантаження. В роботі [25] та-
кож досліджено характеристики відгуку швидкості 
штока при зміні маси рухомої частини гідроциліндра. 
В підсумку показано, що час стабілізації швидкості 
штока збільшується зі збільшенням інерційної маси. 
Результати вказаних досліджень підтверджуються 
отриманими кількісними залежностями (рис. 5). Однак 
у дослідженнях [24], [25] залежність часу гальмування 
від інерційної маси представлені лише на якісному рів- 
ні, тоді як у наведених нами результатах ця залежність 
представляє і кількісний зв’язок між часом гальму-
вання та інерційною масою. У відомому дослідженні 
гідравлічної ліфтової системи [26], при порівнянні ха-
рактеристик гальмування штоку при двох різних роз-
мірах дросельних отворів було виявлено, що швид-
кість штока має менші коливання і зменшується швид- 
ше саме при меншому розмірі дросельного отвору, в 
той час як тиск в порожнинах гідроциліндра змінює- 
ться повільніше і з меншими піковим значеннями. Ці 
результати, узгоджуються з результатами наведеними 
на рис. 5 і 6, але на відміну від перших, результати 
(рис. 5 та рис. 6) дозволяють прогнозувати конкретні 
кількісні характеристики гальмування для ширшого ді-
апазону заданих параметрів. 

Таким чином, результати виконаного досліджен- 
ня узгоджуються з відомими результатами подібних 
досліджень, і також розвивають їх до визначення кіль-
кісних залежностей в більш широкому діапазоні змін 
параметрів та умов. 

Висновки 

Для заданих параметрів гідроприводу з дискрет-
ним керуванням визначено кількісний взаємозв’язок 
між початковою швидкістю гальмування, величиною 
інерційного навантаження та часом гальмування ро-
бочого органу і максимальним піковим тиском в порож-
нинах гідроциліндру. Отримані результати дозво- 
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ляють прогнозувати характеристики процесу гальму-
вання, які можуть бути використані як при налашту-
ванні дискретних приводів при експлуатації, так і при 
проектуванні нових приводів для забезпечення пот- 
рібних характеристик гальмування. 

В подальшій роботі заплановано проведення до-
сліджень для визначення впливу на процес гальму-
вання часу відгуку золотника, тиску живлення, а також 
параметрів гідроприводу.
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Finding and analyzing of the energy and force parameters of the flange formation 
process by orbital stamping by rolling 
Li Qiang1  •  O. Uzunov1  
1  Igor Sikorsky Kyiv Polytechnic Institute, Kyiv, Ukraine 

Abstract. This study aims to improve the application effectiveness of discrete hydraulic actuators. The desired result is achieved by in-
creasing the motion speed of the working body under limited technical conditions. One of the significant factors that limit the motion speed 
is the dynamic nature of the working body during the braking process. The braking process depends on the parameters of the actuator, the 
working speed and the inertial loads. The working speed and inertial loads may change during the operation process of the actuator, so 
they need to be adjusted accordingly. The braking process can also significantly affect the pressure in the hydraulic system of the actuator, 
therefore, it also needs to be considered during the design. The characteristics  prediction of the braking process contributes to maximizing 
the working speed of the actuator under specific operating conditions, and it also lays the foundation for designing the new actuator 
scheme according to the specified requirements. The conducted study is based on the developed mathematical model of the discrete hy-
draulic actuator. The model is characterized by considering the nonlinear friction based on the LuGre model, the bidirectional motion of 
the asymmetric hydraulic cylinder, and the elastic properties of the fluid. A series of simulation experiments on the braking process of the 
hydraulic actuator in the discrete control mode were carried out. The quantitative relationship between the rod braking time, the maximum 
peak pressure in the hydraulic cylinder chambers, the value of the initial rod velocity and the inertial mass of the moving parts are deter-
mined. Based on the research results it is possible to predict the braking time of the rod and the maximum peak pressure in the hydraulic 
cylinder chambers under various operating conditions and inertial loads. These predictions can be used in the settings and design process 
of hydraulic actuators. 
Keywords: hydraulic actuator, discrete action, mathematical model, modeling,  processes, loads, friction, braking. 
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