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АНОТАЦІЯ 

 

Корчак О.С. Розвиток наукових основ проектування гідравлічних 

пресів з насосно-акумуляторним приводом та індивідуальним сервоприво-

дом. – Кваліфікаційна наукова праця на правах рукопису. 

Дисертація на здобуття наукового ступеня доктора технічних наук за спе-

ціальністю 05.03.05 – Процеси та машини обробки тиском. – Донбаська держа-

вна машинобудівна академія, Краматорськ, 2018. 
 

Дисертація спрямована на підвищення ефективності роботи гідравлічних 

пресів з насосно-акумуляторним приводом та індивідуальним сервоприводом 

на основі розвитку наукових основ їх проектування та розробки нових пристро-

їв і практичних рекомендацій для реалізації у виробництві. Це забезпечує під-

вищення ступеня наукової обґрунтованості технічних рішень, які приймаються 

при створенні нових і модернізації діючих гідравлічних пресів з насосно-

акумуляторним приводом. 

За результатами комплексних теоретичних і експериментальних дослі-

джень встановлені причини низької ефективності гідравлічних пресів з насос-

но-акумуляторним приводом упродовж різних етапів машинного циклу. Розро-

блений новий метод теоретико-експериментального визначення базових пара-

метрів гідравлічних пресів з насосно-акумуляторним приводом на ходах на-

ближення, робочому та зворотному, а також у період декомпресії робочих ци-

ліндрів від високого тиску, який дозволяє знизити трудомісткість визначення 

параметрів пресів і окремих ділянок їх гідроприводу та підвищити точність 

отриманих результатів. 

Наукову новизну роботи становлять наступні положення. 

Вперше встановлено взаємозв’язок між процесами, що відбуваються в 

робочих циліндрах гідравлічного преса при їх заповненні рідиною низького ти-

ску на ході наближення рухомої поперечини до поковки, та параметрами сис-

теми зворотних циліндрів, що дозволило визначити раціональні за швидкодією 

режими здійснення ходу наближення гідравлічних пресів з насосно-
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акумуляторним приводом. Встановлено, що на динаміку переміщення рухомої 

поперечини преса на ході наближення суттєво впливає система зворотних і врі-

вноважувальних циліндрів. Раціональні за швидкодією режими здійснення ходу 

наближення реалізуються при наявності в конструкції преса системи врівнова-

жувальних циліндрів, використанні зливних клапанів зворотних циліндрів з по-

казником виду конструктивної характеристики 1,0 та коефіцієнті якості гідро-

системи не менше 0,8. Незалежно від параметрів системи зворотних циліндрів 

при відсутності врівноважувальних циліндрів рідинне голодування робочих ци-

ліндрів, а також гідроударні явища різних інтенсивностей при розгоні та галь-

муванні рухомої поперечини на ході наближення неминучі. 

Вперше встановлені закономірності впливу системи врівноважувальних 

циліндрів на характер переміщення рухомої поперечини, що дозволяють під-

вищити швидкодію та зменшити імовірність виникнення гідроудару при роботі 

гідравлічних пресів з насосно-акумуляторним приводом на різних етапах ма-

шинного циклу. 

Вперше встановлено взаємозв’язок між процесами декомпресії робочих 

циліндрів від високого тиску, знеміцнення металу поковки, заповнення зворот-

них циліндрів рідиною високого тиску з акумулятора та випрямлення столу 

преса, які відбуваються паралельно, що дозволило встановити їх вплив на ефек-

тивність роботи гідравлічних пресів з насосно-акумуляторним приводом. Шви-

дкість перебігу цих процесів, які знаходяться в безпосередньому взаємозв’язку, 

визначає динамічний стан гідравлічного преса.  

Аналіз розробленої математичної моделі, яка характеризує переміщення 

рухомої поперечини з одночасною зміною активного зусилля преса з урахуван-

ням інтенсивностей декомпресії робочих циліндрів і нагнітання високого тиску 

в зворотні циліндри, параметрів гідролінії «акумулятор – врівноважувальні ци-

ліндри», інтенсивності знеміцнення металу поковки й випрямлення стола преса, 

показує, що декомпресія робочих циліндрів з інтенсивністю, що випереджає 

процеси знеміцнення металу поковки та випрямлення стола преса, досягається 

встановленням зливного клапана відповідного ступеня зусиль біля робочих ци-
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ліндрів зі здійсненням їх декомпресії безпосередньо в наповнювально-зливну 

гідролінію. Раціональні зі швидкодії режими здійснення декомпресії робочих 

циліндрів по закінченні робочого ходу реалізуються при наявності в конструк-

ції преса системи врівноважувальних циліндрів, використанні зливних клапанів 

робочих циліндрів і впускного клапана зворотних циліндрів з показником виду 

конструктивної характеристики 1,0 та коефіцієнті якості гідросистеми не мен-

ше 0,8. Одночасне відкриття клапанів зливних робочих циліндрів і впускного 

зворотних циліндрів при наявності в конструкції преса системи врівноважува-

льних циліндрів забезпечує відсутність інерційних вибігів рухомої поперечини 

під дією поковки, що знеміцнюється, та прискорює роз’єднання інструменту з 

гарячою заготовкою. 

Вперше введений у теорію інженерного аналізу та науково обґрунтований 

«фактор вагомості клапана», який покладено в основу створення пресів з висо-

ким коефіцієнтом якості гідросистеми. Фактор вагомості клапана поєднує в со-

бі параметри насосно-акумуляторного приводу преса, конструктивну та швид-

кісну характеристики регулювального клапана, а також коефіцієнт якості сис-

теми керування у прив’язці до номінального зусилля преса, та дозволяє підби-

рати регулювальні клапани під необхідні швидкісні параметри та вимоги точ-

ності гальмування рухомої поперечини на заданому розмірі, а також досягати 

точного перерозподілу гідравлічного опору між регулювальним клапаном і 

компонентами гідролінії «акумулятор – прес». 

Набула подальшого розвитку математична модель гальмування рухомої 

поперечини на зворотному ході, яка враховує параметри коливальної системи, 

що складається з самої рухомої поперечини та мас рідини в робочих і зворот-

них циліндрах. Виявлено, що при гальмуванні рухомої поперечини у верхньому 

положенні закриттям впускного клапана зворотних циліндрів неминуче має мі-

сце вибіг, який супроводжується тривалими коливаннями й гідроударами в сис-

темах робочих і зворотних циліндрів, суттєво знижуючи продуктивність преса, 

утруднюючи його роботу в режимі автоматичних ходів. Числовим аналізом ма-

тематичної моделі затухаючих коливань рухомої поперечини на зворотному 
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ході встановлено, що при наявності в конструкції преса врівноважувальних ци-

ліндрів період коливань збільшується на 75% зі зменшенням амплітуди як мі-

німум у 2 рази. При цьому повне затухання коливань наступає на 0,25…0,5 с 

раніше, ніж у випадку відсутності системи врівноважувальних циліндрів. 

Числовим аналізом математичної моделі встановлено, що виключення гі-

дроударних й коливальних явищ, а також підвищення продуктивності преса 

можна досягти шляхом гальмування рухомої поперечини у відповідності до та-

кого алгоритму. При підході рухомої поперечини до верхнього положення за-

кривають наповнювально-зливні клапани всіх ступенів зусиль. Закривають зли-

вний клапан робочих циліндрів, встановлений у безпосередній близькості до 

них, з показником виду конструктивної характеристики не нижче 1,0, коефіціє-

нтом якості гідросистеми не менше 0,8 та мінімальним часом закриття 0,2 с при 

умові наявності в конструкції преса врівноважувальних циліндрів. Після зупин-

ки рухомої поперечини у верхньому положенні закривають впускний клапан 

зворотних циліндрів. Час гальмування скорочується більш, ніж на 80%, а вибіг 

рухомої поперечини у верхньому положенні відсутній. 

На базі чисельного аналізу розроблених математичних моделей визначені 

раціональні за швидкодією режими здійснення ходу наближення рухомої попе-

речини до поковки, робочого ходу з наступною декомпресією робочих цилінд-

рів від високого тиску та гальмування рухомої поперечини на зворотному ході. 

Розроблений в дисертації метод інженерного аналізу є новим і принципо-

во відрізняється від раніш відомих тим, що послідовність проектування та роз-

рахунку гідравлічних пресів з насосно-акумуляторним приводом відповідає по-

слідовності виконання етапів машинного циклу. Розробці даного методу пере-

дує комплекс експериментальних досліджень та докладний аналіз створених 

математичних моделей всіх етапів машинного циклу преса, що знаходяться у 

безпосередньому взаємозв’язку. Це дає можливість науково обґрунтувати кож-

не прийняте при проектуванні рішення та розробити систему взаємозв’язаних 

аналітичних залежностей. Новий метод інженерного аналізу дозволяє ще на 

етапі проектування гідравлічних пресів з насосно-акумуляторним приводом 
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встановити взаємозв’язок систем високого та низького тисків, а також гідролі-

ній робочих, зворотних та врівноважувальних циліндрів, що забезпечує підви-

щення швидкодії та ефективності роботи гідравлічних пресів з насосно-

акумуляторним приводом, які працюють на базі індивідуального сервоприводу, 

упродовж всього машинного циклу. 

Розроблено комплекс інноваційних пристроїв і рекомендацій з удоскона-

лення конструкцій та режимів роботи гідравлічних пресів з насосно-

акумуляторним приводом на базі індивідуального сервоприводу. Зокрема ком-

плекси нових пристроїв ефективного заповнення робочих циліндрів рідиною 

низького тиску та технічних рішень з підвищення коефіцієнта якості гідравліч-

них систем керування пресами, які охороняються патентами України. 

Розроблено рекомендації з загального компонування та підвищення ком-

пактності систем керування гідравлічними пресами, які дозволяють успішно 

поєднувати вимоги ергономіки, технічного дизайну й естетики, створюючи 

оригінальні промислові зразки, а також підвищити ефективність експлуатації. 

Запропоновано алгоритм ефективного керування гідравлічними пресами з на-

сосно-акумуляторним приводом на базі індивідуального сервоприводу в межах 

автоматизованих технологічних комплексів обробки тиском, який охоплює ро-

зроблені в дисертації режими роботи пресів упродовж всього машинного циклу 

та забезпечує високу ефективність їх роботи. Надано рекомендації зі створення 

корпусу робочого циліндра раціональної конструкції, які передбачають гаран-

тування потрібного співвідношення їх конструктивних параметрів, в особливо-

сті донної частини з урахуванням проточки під наповнювально-зливний клапан 

та отвору для підводу рідини високого тиску, а також необхідний запас міцнос-

ті при заданих умовах експлуатації. Розроблено комплекс заходів зі створення 

станин гідравлічних пресів підвищеної жорсткості та запобігання відхилення 

напрямних колон від геометричної осі, який включає в себе рекомендації зі 

здійснення швидкого та якісного монтажу, а також удосконалення систем авто-

матичного контролю відхилення направляючих колон гідравлічних пресів від 

геометричної осі. 
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Обґрунтовано важливість використання інноваційних технологій при 

створенні та модернізації гідравлічних пресів з насосно-акумуляторним приво-

дом. При цьому впровадження комплексу інноваційних пристроїв і рекоменда-

цій з удосконалення конструкцій та режимів роботи гідравлічних пресів з насо-

сно-акумуляторним приводом на базі індивідуального сервоприводу рекомен-

дується з використанням розробленого в дисертації методу інженерного аналі-

зу, який дозволяє раціонально спроектувати елементи гідроприводу та обґрун-

тувати доцільність прийнятих технічних рішень. 

Згідно висновку ТОВ «НПП «Укртехексперт» даний комплекс технічних 

рішень відрізняється практичною цінністю, відповідає сучасним вимогам виро-

бництва, має підвищенні експлуатаційні характеристики, ефективний та надій-

ний в роботе, всі пристрої компактні та ергономічні, адаптуються під різні ви-

моги та конструктивні особливості приводів гідравлічних пресів в широкому 

діапазоні номінальних зусиль. Нові швидкодіючі режими роботи систем керу-

вання дозволили зменшити час машинного циклу ковальських пресів з насосно-

акумуляторним приводом, підвищити продуктивність кування на 18–20% та 

зменшити витрату енергоносіїв на 16–19%. За рахунок цього собівартість виго-

товлення поковок знизилася на 16–20%. 

Результати дисертації у вигляді нових удосконалених конструкцій та ре-

жимів роботи систем керування, а також практичних рекомендацій та комплек-

су інноваційних розробок впроваджені на ПрАТ «Новокраматорський машино-

будівний завод», ПАТ «Енергомашспецсталь» та в навчальний процес Донбась-

кої державної машинобудівної академії. 

Ключові слова: прес гідравлічний, привод насосно-акумуляторний, ме-

тод інженерного аналізу, клапан регулювальний, декомпресія, обробка тиском, 

гідроудар, індивідуальний сервопривод, циліндр, гальмування, коливання, гід-

ролінія, поперечина рухома. 
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ABSTRACT 

 

Olena S. Korchak Development of scientific basis of engineering design of 

hydraulic presses with pump-accumulator drive and individual servodrive. – 

Qualification scientific work as a manuscript. 

Thesis for Doctor’s degree in Engineering, specialty 05.03.05 – Processes and 

machines of plastic working. Donbass State Engineering Academy, Kramatorsk, 

2018. 

 

Thesis deals with efficiency increasing of hydraulic presses with pump-

accumulator drive and individual servodrive on the basis of scientific methods of en-

gineering analysis development as well as design of new devices and practical rec-

ommendations to be realized in industry. It provides increasing the degree of scien-

tific validity of technical decisions to design new and renovate acting hydraulic 

presses with pump-accumulator drive. 

Following the complex of theoretical and experimental investigations reasons 

of low efficiency of hydraulic presses with pump-accumulator drive during different 

stages of machine cycle are established. New method of theoretical and experimental 

determination of basic parameters of hydraulic presses with pump-accumulator drive 

while approaching, working and returning strokes as well as while decompression of 

power cylinders is developed. It offers the advantage of being low laborious in de-

termining basic parameters of hydraulic presses and separated sections of its hydrau-

lic drive and high accurate. 

Scientific novelty includes the following propositions. 

First it is established the correlation between the processes proceeding in pow-

er cylinders of hydraulic press while its charging with low-pressure hydraulic fluid 

when ram approaching towards a forged piece and parameters of return cylinders sys-

tem. It permits to determine rational speed conditions of approaching stroke pro-

cessing of hydraulic presses with pump-accumulator drive. It is established that the 

system of return and counterbalance cylinders essentially effects on dynamic parame-
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ters of ram moving while approaching stroke. Its rational speed conditions can be re-

alized with counterbalance cylinders in press construction, using exhausting valves of 

return cylinders with the rate of its constructive characteristics 1,0 and system quality 

coefficient nor less than 0,8. Independently of the parameters of return cylinders sys-

tem in the absence of counterbalance cylinders liquid starvation of power cylinders as 

well as hydraulic impacts of difference intensity ram accelerating and braking on ap-

proaching stroke are inescapable. 

First it is established the regularity of influence of counterbalance cylinders on 

ram displacement. It permits to increase processing speed and to reduce probability of 

hydraulic impact spreading when hydraulic presses with pump-accumulator drive op-

erating on different stages of machine cycle. 

It is firstly established the correlation between the processes of decompression 

of high pressure power cylinders, forged piece softening, return cylinders charging 

with high-pressure hydraulic fluid from accumulator and press table straightening 

which are proceeding simultaneously. It permits to establish its influence on the effi-

ciency of hydraulic presses with pump-accumulator drive. Speed capability of these 

processes being in direct correlation determines dynamic state of hydraulic press. 

Analysis of the mathematical model designed which characterizes ram dis-

placement with the simultaneous press active force changing in terms of intensities of 

power cylinders decompression and return cylinders charging with high-pressure hy-

draulic fluid, parameters of the hydraulic line “accumulator – counterbalance cylin-

ders”, intensity of forged piece softening and press table straightening shows that 

power cylinders decompression with the intensity which passes ahead of forged piece 

softening processes and press table straightening can be achieved by means of in-

stalling exhausting valve of the corresponding force stage near the power cylinders 

providing its decompression directly in filling-and-exhausting hydraulic line. Ration-

al speed conditions of power cylinders decompression after working stroke finishing 

can be realized with counterbalance cylinders in press construction, using exhausting 

valves of power cylinders and pressure valve of return cylinders with the rate of its 

constructive characteristics 1,0 and system quality coefficient nor less than 0,8. Sim-
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ultaneous opening of exhausting valves of power cylinders and pressure valve of re-

turn cylinders with counterbalance cylinders in press construction provides the ab-

sence of ram inertial running-down under the influence of softening forged piece and 

precipitates the instrument separation with a hot forged piece. 

For the first time it was introduced into the theory of engineering analysis and 

scientifically substantiated «valve value factor» which has been laid down the foun-

dations of the presses designing with the high system quality coefficient. Valve value 

factor consolidates parameters of the press pump-accumulator drive, constructive and 

speed characteristics of control valve and system quality coefficient depending on the 

nominal press force. It permits to choose control valves to match the necessary speed 

conditions and accurate demands of ram braking on the set position as well as achiev-

ing the exact redistribution of hydraulic resistance between the control valve and 

components of hydraulic line “accumulator – press”. 

Mathematical model of ram braking on the return stroke has been advanced. It 

considers parameters of hesitating system consisted of the ram and liquid masses in 

power and return cylinders. It is revealed that while ram braking in upper position by 

means of pressure valve of return cylinders closing ram running-up can be inescapa-

ble. It is accompanied by long term hesitations and hydraulic impacts in the systems 

of power and return cylinders essentially reducing press efficiency, complicating its 

automotive operation. On the basis of numerical analysis of the mathematical model 

of the ram damped oscillations on the return stroke it is established that in the pres-

ence of counterbalance cylinders in press construction period of oscillations increases 

on 75% with the amplitude reducing on as minimum as twice. The full damping of 

the oscillations comes in 0,25…0,5 sec earlier than in the case of counterbalance cyl-

inders absence. 

On the basis of numerical analysis of the mathematical model it is established 

that elimination of hydraulic impacts and hesitations as well as press efficiency in-

creasing can be achieved by means of ram braking according to the following algo-

rithm. While ram approaching to the upper position filling-and-exhausting valves of 

all force stages are closed. Exhausting valve of power cylinders being in immediate 
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proximity to them is also closed. Its rate of constructive characteristics is to be nor 

less than 1,0 and system quality coefficient nor less than 0,8 with minimal time of 

closing of 0,2 sec subject to counterbalance cylinders in press construction. After ram 

being stopped in the upper position power valve of return cylinders is to be closed. 

Ram braking time reduces in more than 80% and its running-up in the upper position 

is absent. 

On the basis of numerical analysis of the designed mathematical models rea-

sonable fast operation conditions are determined concerning approaching towards 

forged piece stroke, working stroke with the following decompression of power cyl-

inders and ram braking while return stroke. 

Created in the thesis method of engineering analysis is newest and principally 

differs from the known ones in the sequence of hydraulic presses with pump-

accumulator drive design being in accordance with the sequence of the stages of ma-

chine cycle realization. The method creation is proceeded by the complex experi-

mental investigations and detailed analysis of the advanced mathematical models of 

all stages of press machine cycle being in direct correlation. It gives possibility to sci-

entifically justify every accepted decision in design ant to develop directly correlated 

analytical dependences. The newest method of engineering analysis permits to estab-

lish the correlation between systems of high and low pressure as well as hydraulic 

lines of power, return and counterbalance cylinders on the step of hydraulic presses 

with pump-accumulator drive designing. It provides increasing of speed capability 

and efficiency of hydraulic presses with pump-accumulator drive, operated by means 

of individual servodrive, within the whole machine cycle. 

Complex of innovative devices and recommendations of improvement con-

structions and working conditions of hydraulic presses with pump-accumulator drive 

operated by means of individual servodrive is developed – notably complexes of new 

devices of effective charging power cylinders with low-pressure hydraulic fluid and 

technical decisions of hydraulic presses control system quality coefficient increasing 

being patented in Ukraine. 

Recommendations of general hydraulic presses control systems arrangement 
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and compactness increasing are developed. It permits to combine successfully princi-

ples of ergonomics, technical design and esthetics creating original industrial models 

as well as increasing maintenance efficiency. Algorithm of effective control of hy-

draulic presses with pump-accumulator drive, operated by means of individual servo-

drive, is proposed to be used within automated technological complexes of plastic 

forming. It includes press operating conditions within the whole machine cycle de-

veloped in the thesis and provides high efficiency of its processing. Recommenda-

tions of power cylinder housing of rational construction designing are given. It guar-

antees required correlation of its constructive parameters especially the bottom part in 

terms of cavity for filling-and-exhausting valve and the orifice for high pressure hy-

draulic fluid inlet as well as necessary stress safety factor under set operating condi-

tions. Complex of measures of hydraulic presses frames designing of higher hardness 

and preventing guiding columns deflection from the geometrical axis is developed. It 

includes recommendations of high speed and quality operation and mounting as well 

as improving automatic control system of guiding columns deflection from the geo-

metrical axis. 

Necessity of innovative technologies usage while designing and renovating 

hydraulic presses with pump-accumulator drive is proved. Introduction of complex of 

innovative devices and recommendations of construction and operating conditions 

improvement of hydraulic presses with pump-accumulator drive operated by means 

of individual servodrive can be realized by means of the method of engineering anal-

ysis usage created in the thesis. It permits to rationally design hydraulic drive compo-

nents and to prove reasonability of the technical decisions accepted. 

According to the “Ukrtechexpert” conclusion the given complex of technical 

decisions is notable for practical value, meets modern industrial requirements, is up 

to the higher operating characteristics, effective and reliable. All the devices are 

compact and ergonomic, can be adapted to different demands and constructive pecu-

liarities of hydraulic presses drives in wide range of nominal forces. New high speed 

operating conditions of control systems permitted to reduce time of machine cycle of 

forging presses with pump-accumulator drive, increase forging efficiency in 18-20% 
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and reduce discharge of energy resources in 16-19%. Owing to it the cost of forged 

piece producing decreased in 16-20%. 

Thesis results as the new improved constructions, operating conditions of con-

trol systems, practical recommendations and complex of innovative products are in-

troduced in “Novokramatorsky mashinostroitelny zavod”, “Energomashspecstal” and 

academic process of Donbass state engineering academy. 

Keywords: hydraulic press, pump-accumulator drive, method of engineering 

analysis, control valve, decompression, plastic forming, hydraulic impact, individual 

servodrive, cylinder, braking, hesitations, hydraulic line, ram. 
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ВСТУП 
 

Актуальність теми. Освоєння промисловими підприємствами України 
ресурсозберігаючих технологій виготовлення поковок відповідального призна-
чення потребує розробки та впровадження кардинально нових і прогресивних 
рішень, спрямованих на підвищення технічної оснащеності вітчизняного виро-
бництва. Для налагодженого випуску крупнокаліберних стволів артилерійських 
установок, бурових штанг для геологорозвідки природного газу та копалин, ві-
троенергетичних установок та інших важливих об’єктів необхідним є створення 
в найкоротші строки потужного парку ковальсько-пресового обладнання (КПО) 
на базі гідравлічних пресів з насосно-акумуляторним приводом (НАП) як най-
більш надійного, продуктивного й енергоефективного виду обладнання оброб-
ки матеріалів тиском (ОМТ), яке відповідає сучасному світовому рівню розвит-
ку науки, техніки та виробництва. 

Однією з серйозних проблем, що перешкоджають підвищенню ефектив-
ності роботи діючих гідравлічних пресів з НАП, є застарілі системи керування, 
а переважна більшість гідравлічних пресів, особливо потужних, відрізняються 
підвищеною тихохідністю. Необґрунтовано довгі й перенавантажені гідравліч-
ними опорами гідролінії системи керування розміщені на великих площах це-
хів. Це призводить до суттєвого збільшення зведених мас робочої рідини та 
зниження вагомості дросельних регулювальних пристроїв, що відповідають за 
безударне керування машиною, в загальному опорі відповідних гідроліній. 

При цьому тихохідність гідравлічних пресів з НАП пояснюється не стіль-
ки самими фізичними процесами, що відбуваються в їх приводах, скільки неви-
вченістю цих процесів та пов’язаною з нею відсутністю досконалого математи-
чного апарата для розробки раціональних за швидкодією режимів роботи ма-
шин, а також конструкцій систем керування, необхідних для реалізації цих ре-
жимів. Наведене ствердження є основною гіпотезою дисертаційної роботи. 

З появою в КПО сучасного індивідуального сервоприводу виникає необ-
хідність переглянути існуючі погляди та підходи на проектування систем керу-
вання гідравлічними пресами з НАП, в яких можливості індивідуального сер-
воприводу використовуються в недостатній мірі. Ефективність роботи гідравлі-
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чних пресів з НАП широкого діапазону зусиль може бути значно збільшена 
шляхом раціонального проектування їх приводів і правильного підбору регу-
лювальних пристроїв, які забезпечують швидкі та безударні розгіни та гальму-
вання рухомих мас. Розв’язання цієї проблеми можливе на базі подальшого ро-
звитку інженерного аналізу гідравлічних пресів з НАП, а використання індиві-
дуального сервоприводу, нових конструктивних рішень та засобів їх моделю-
вання дозволить суттєво покращити динаміку гідравлічних пресів з НАП. 

Таким чином, удосконалення конструкцій та режимів роботи гідравліч-
них пресів з НАП, які працюють на базі індивідуальних сервоприводів, та роз-
виток наукових основ їх проектування має важливе науково-практичне й виро-
бниче значення та свідчить про актуальність теми дисертаційної роботи. 

Зв'язок роботи з науковими програмами, планами, темами. Тема ди-
сертаційної роботи відповідає пріоритетному тематичному напрямку наукових 
досліджень «Створення та застосування технологій отримання, зварювання, 
з’єднання та оброблення конструкційних, функціональних і композиційних ма-
теріалів» (постанова Кабінету Міністрів України №942 від 07.09.2011 р.) та 
пріоритетному тематичному напрямку Донбаської державної машинобудівної 
академії (ДДМА) «Ресурсо- і енергозберігаючі процеси та обладнання для об-
робки нових матеріалів» (наказ МОНМСУ №535 від 07.06.2011 р.). Роботу ви-
конано в рамках держбюджетних науково-дослідних робіт (НДР) ДДМА, пе-
редбачених планами Міністерства освіти і науки України (№ держреєстрації 
0111U000887, 0114U002536, 0110U006163), в яких авторка приймала участь як 
виконавець, а також в рамках комплексу НДР, виконаних сумісно з 
ПрАТ «Новокраматорський машинобудівний завод» (НКМЗ). Авторка є керів-
ником кафедральної держбюджетної теми 0115U004735. 

Мета та задачі дослідження. Метою дисертації є підвищення ефектив-
ності роботи гідравлічних пресів з НАП на основі розвитку наукових основ їх 
проектування та розробки нових пристроїв і рекомендацій з удосконалення 
їх конструкцій на базі індивідуального сервоприводу. 

Для досягнення вказаної мети в роботі були поставлені та вирішені на-
ступні основні задачі: 

• проаналізувати технічний рівень та методи проектування сучасних гід-



 32 

равлічних пресів з НАП, встановити перспективи їх подальшого розвитку; 

• провести експериментальні дослідження всіх етапів машинного циклу 
діючих гідравлічних пресів з НАП, які працюють на базі індивідуальних серво-
приводів, експериментально визначити їх базові параметри та встановити ди-
намічні особливості на ходах наближення, робочому та зворотному, а також в 
період декомпресії робочих циліндрів від високого тиску; 

• спираючись на дані експериментальних досліджень, математично опи-
сати процес заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску, розробити 
математичні моделі переміщення рухомої поперечини на ході наближення та 
запропонувати на основі їх аналізу раціональні за швидкодією режими роботи; 

• встановити взаємозв’язок між процесами декомпресії робочих цилінд-
рів від високого тиску, знеміцнення металу поковки, заповнення зворотних ци-
ліндрів рідиною високого тиску з акумулятора та випрямлення столу преса, які 
відбуваються одночасно, оцінити їх вплив на ефективність роботи гідравлічних 
пресів з НАП; 

• уточнити математичну модель гальмування рухомої поперечини у вер-
хньому положенні та розробити на її основі раціональні режими швидкого та 
безударного гальмування; 

• встановити вплив системи врівноважувальних циліндрів на динамічні 
характеристики гідравлічних пресів з НАП на всіх етапах машинного циклу; 

• на основі створених математичних моделей та результатів експеримен-
тальних досліджень розробити метод інженерного аналізу гідравлічних пресів з 
НАП, які працюють на базі індивідуальних сервоприводів, для його викорис-
тання при проектуванні нових машин і модернізації існуючих; 

• розробити комплекс інноваційних пристроїв для удосконалення конс-
трукцій та режимів роботи гідравлічних пресів з НАП; 

• надати практичні рекомендації з реалізації результатів дисертаційної 
роботи у виробництві при проектуванні та експлуатації гідравлічних пресів з 
НАП та індивідуальним сервоприводом. 

Об’єкт дослідження. Гідравлічні преси з насосно-акумуляторним приво-
дом та індивідуальним сервоприводом. 
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Предмет дослідження. Процеси, що відбуваються в гідросистемах і ме-
талоконструкції пресів на різних етапах машинного циклу з урахуванням їх вза-
ємозв’язку, а також вплив цих процесів на ефективність роботи гідравлічних 
пресів з насосно-акумуляторним приводом та індивідуальним сервоприводом. 

Методи дослідження. В основу теоретичних досліджень процесів, що ві-
дбуваються в гідросистемах пресів з НАП, які працюють на базі індивідуальних 
сервоприводів, покладені диференційні рівняння Д’Аламбера, методи теорії 
механіки рідини та газу, теорії об’ємного гідроприводу, прикладних теорій ко-
ливань, удару та пружності. В ході теоретичних досліджень застосований сис-
темний підхід, який передбачає розгляд кожного етапу машинного циклу гідра-
влічного преса з НАП як єдиного цілого з урахуванням взаємозв’язку та взаєм-
ного впливу окремих його етапів. 

Експериментальні дослідження гідравлічних пресів з НАП проводилися в 
умовах реального виробництва з використанням сучасних електронних перет-
ворювачів фізичних величин у цифрові сигнали, а також методів планування 
експерименту та математичної статистики. 

Наукову новизну роботи становлять наступні її результати: 
1. Вперше запропоновано метод інженерного аналізу, при якому, на від-

міну від існуючих методів розрахунку, послідовність проектування гідравліч-
них пресів з НАП та індивідуальним сервоприводом відповідає послідовності 
виконання етапів машинного циклу, що дозволяє встановити взаємозв’язок сис-
тем високого та низького тисків, гідроліній робочих, зворотних та врівноважу-
вальних циліндрів та закономірності їх сумісного впливу на динаміку перемі-
щення рухомої поперечини, а також підвищити точність та обґрунтованість ро-
зрахунків при проектуванні гідравлічних пресів. 

2. Вперше встановлено взаємозв’язок між процесами, що відбуваються в 
робочих циліндрах гідравлічного преса при їх заповненні рідиною низького ти-
ску на ході наближення рухомої поперечини до поковки, та параметрами сис-
теми зворотних циліндрів, що дозволило визначити раціональні за швидкодією 
режими здійснення ходу наближення гідравлічних пресів з НАП та індивідуа-
льним сервоприводом. 

3. Вперше встановлені закономірності впливу системи врівноважуваль-
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них циліндрів на динаміку переміщення рухомої поперечини, що дозволяють 
підвищити швидкодію та зменшити імовірність виникнення гідроудару при ро-
боті гідравлічних пресів з НАП та індивідуальним сервоприводом на різних 
етапах машинного циклу. 

4. Вперше встановлено взаємозв’язок між процесами декомпресії робочих 
циліндрів від високого тиску, знеміцнення металу поковки, заповнення зворот-
них циліндрів рідиною високого тиску з акумулятора та випрямлення столу 
преса, які відбуваються одночасно, що дозволило встановити їх вплив на ефек-
тивність роботи гідравлічних пресів з НАП та індивідуальним сервоприводом 
на робочому ході та досягти точного гальмування рухомої поперечини на зада-
ному розмірі поковки завдяки створенню умов відсутності її інерційного вибігу 
після закриття регулювального клапана. 

5. Вперше введений у теорію проектування гідравлічних пресів та науко-
во обґрунтований «фактор вагомості клапана», який дозволяє обирати для сис-
тем керування гідравлічними пресами з НАП та індивідуальним сервоприводом 
регулювальні клапани, що забезпечують високу швидкодію та точність гальму-
вання рухомої поперечини на заданому розмірі поковки шляхом точного пере-
розподілу гідравлічного опору між регулювальним клапаном і компонентами 
гідроліній. 

6. Набула подальшого розвитку математична модель гальмування рухо-
мої поперечини на зворотному ході, яка, на відміну від існуючих, враховує па-
раметри коливальної системи, що складається з самої рухомої поперечини та 
додатково включає масу рідини в робочих, зворотних і врівноважувальних ци-
ліндрах, що дає змогу підвищити швидкодію та зменшити імовірність виник-
нення гідроудару при реверсі рухомої поперечини у верхньому положенні. 

7. Набув подальшого розвитку метод теоретико-експериментального ви-
значення базових параметрів гідравлічних пресів з НАП та індивідуальним сер-
воприводом на ходах наближення, робочому та зворотному, а також у період 
декомпресії робочих циліндрів від високого тиску, в якому, на відміну від іс-
нуючих, автоматизованою системою керування пресами здійснюється поточний 
контроль основних параметрів їх гідросистем за допомогою датчиків, що до-
зволяє знизити трудомісткість визначення параметрів пресів і окремих ділянок 
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їх гідроприводу та підвищити точність отриманих результатів. 
Практичну цінність роботи складають наступні її результати: 

• комплекс методик розрахунку базових параметрів систем керування гі-
дравлічними пресами з НАП та індивідуальним сервоприводом на базі розроб-
леного методу інженерного аналізу; 

• нові методики визначення раціональних за швидкодією режимів роботи 
гідравлічних пресів з НАП та індивідуальним сервоприводом на різних етапах 
машинного циклу на базі розроблених математичних моделей; 

• практичні рекомендації з удосконалення та раціонального проектування 
систем керування гідравлічними пресами з НАП та індивідуальним сервопри-
водом, які забезпечують підвищення ефективності їх роботи; 

• комплекс інноваційних пристроїв і рекомендацій з удосконалення конс-
трукцій та режимів роботи гідравлічних пресів, а також пристроїв регулювання 
та керування на базі індивідуального сервоприводу та супровідні їм методики 
розрахунку швидкісних параметрів гідравлічних пресів з НАП. 

Науково-технічні рішення, створені в дисертації, пройшли експертну оці-
нку, визнані ТОВ «НПП «Укртехексперт», як такі, що відрізняються практич-
ною цінністю, відповідають сучасним вимогам виробництва, мають підвищені 
експлуатаційні характеристики, ефективні й надійні в роботі, та рекомендовані 
для використання у виробництві. 

Результати роботи впроваджені на ПрАТ «НКМЗ» та 
ПАТ «Енергомашспецсталь» для удосконалення конструкцій, режимів роботи 
та методів розрахунку ковальських гідравлічних пресів з НАП, а також у рам-
ках комплексу науково-дослідних робіт з удосконалення технологій та облад-
нання для виробництва металопродукції шляхом гарячої обробки тиском. 

Сумарний економічний ефект від впровадження розробок склав 
5,615,000 (п’ять мільйонів шістсот п'ятнадцять тисяч) грн. 

Науково-практичні розробки роботи використовуються у навчальному 
процесі та НДР кафедри «Механіка пластичного формування» (МПФ) ДДМА 
при вивченні дисциплін «Ковальсько-штампувальне обладнання», «Технологі-
чні комплекси обробки тиском» та «Інтелектуальна власність», виконанні сту-
дентами курсових, дипломних проектів і магістерських наукових робіт. 
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Особистий внесок здобувача. При проведенні досліджень, результати 
яких опубліковано у співавторстві, авторкою дисертації визначений основний 
напрямок і розроблена стратегія їх поетапного проведення, сформульована мета 
та поставлені наукові задачі, розроблені базові теоретичні гіпотези, математич-
ні моделі та методики інженерного аналізу, виконано комплекс експеримента-
льних досліджень, розроблено метод теоретико-експериментального визначен-
ня базових параметрів гідравлічних пресів з НАП, проаналізовані отримані ре-
зультати, сформульовані основні висновки, розроблені пристрої та рекоменда-
ції для впровадження їх у виробництво. 

Особистий внесок здобувачки у роботах, опублікованих у співавторстві, 
сформульований в Додатку Б роботи. 

Апробація роботи. Основні положення, наукові та практичні результати 
дисертаційної роботи доповідалися на міжнародних науково-технічних конфе-
ренціях (МНТК), у тому числі: МНТК з проблем дослідження й удосконалення 
технологій та обладнання обробки тиском (Краматорськ, ДДМА, 2008 –
2011 рр.); XV –XIX МНТК «Досягнення та проблеми розвитку технологій і ма-
шин обробки тиском» (Краматорськ, ДДМА, 2012 –2016 рр.); 8th–12th, 14th Inter-
national Conferences «Research and Development in Mechanical Industry» RaD-
MI (Serbia, 2008 –2012, 2014 рр.); III МНТК «Машини та пластична деформація 
металів» (Запорожжя, ЗНТУ, 2015 р.); VI і VII МНТК «Теоретичні та практичні 
проблеми в обробці матеріалів тиском і якості фахової освіти» (Київ, КПІ, 
2015 р.; Київ – Херсон, 2016 р.); VI і VII МНТК «Ресурсозбереження та енерго-
ефективність процесів і обладнання обробки тиском в машинобудуванні та ме-
талургії» (Харків, ХПІ, 2014, 2015 рр.); III МНТК «Азовмаш» (Маріуполь, Азо-
вмаш, 2013 р.); XVI і XVII МНТК «Прогресивна техніка, технологія та інжене-
рна освіта» (Одеса – Київ, 2015, 2016 рр.); XVI і XVII International scientific con-
ferences «New technologies and achievements in metallurgy and material engineer-
ing and production engineering» (Poland, Czestochowa, 2015, 2016 рр.); IX і 
XIII МНТК «Важке машинобудування. Проблеми та перспективи розвит-
ку» (Краматорськ, ДДМА, 2011, 2015 рр.); V і VI МНТК «Перспективи розвит-
ку гірничо-металургійного комплексу» (Краматорськ, ПрАТ «НКМЗ», 2008, 
2010 рр.); VII МНТК «Інтелект молодих – виробництву» (Краматорськ, ПрАТ 
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«НКМЗ», 2012 р.); V МНТК «Математическое моделирование и краевые зада-
чи» (Самара, СамГТУ, 2008 р.); на технічних семінарах ПрАТ «НКМЗ», щоріч-
них конференціях професорсько-викладацького складу ДДМА у 2008 –
 2016 рр.. Робота доповідалася у повному об’ємі на розширених семінарах в 
НТУУ «КПІ» та ДДМА в 2017р. 

Публикації. Матеріали та основні положення дисертаційної роботи опу-
бліковано у: 3-х монографіях та їх розділах, 127 роботах з наукової тематики, з 
них 40 статей в 40 спеціалізованих виданнях, у тому числі 21 стаття без співав-
торів, 35 статей у зарубіжних виданнях, у тому числі 12 публікацій в журналах, 
які входять до наукометричних баз даних, з них 2 в Scopus, 9 тез доповідей на 
міжнародних науково-технічних конференціях. На нові технічні рішення отри-
мано 63 патенти України. Додатково матеріали дисертації опубліковано у 4-х 
навчальних посібниках, з них 2 посібника з грифом МОН України. 

Структура дисертації. Дисертація складається з анотації з переліком 
праць, вступу, 7 розділів, висновків, списку використаних джерел і 5 додатків. 
Загальний об’єм роботи становить 483 сторінки, у тому числі 253 сторінки ос-
новного тексту, 107 рисунків і 7 таблиць на 95 сторінках, список використаних 
джерел з 347 найменувань на 38 сторінках, додатки на 55 сторінках. 
 

Авторка дисертаційної роботи висловлює глибоку вдячність 
– своєму вчителю в галузі ковальсько-штампувального обладнання, кері-

внику кандидатської дисертаційної роботи, кандидату технічних наук, доценту 
ШИНКАРЕНКУ Олегу Михайловичу; 

– завідувачці відділом з питань інтелектуальної власності ДДМА 
КРИВУНЬ Валентині Степанівні; 

– колективу конструкторів бюро ковальсько-пресового обладнання та гід-
равлічних, пневматичних й змащувальних систем Відділу головного конструк-
тора, робітникам ковальсько-пресових цехів №2 і №3, а також відділу «КПЦ-
Автоматика» ПрАТ «Новокраматорський машинобудівний завод», 
за проявлену допомогу в технічних питаннях, наукові консультації та всіляку 
підтримку при роботі над поданою дисертацією. 
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1. КОНСТРУКТИВНІ ОСОБЛИВОСТІ, МЕТОДИ РОЗРАХУНКУ ТА 

ТЕХНОЛОГІЧНІ НАВАНТАЖЕННЯ СУЧАСНИХ ГІДРАВЛІЧНИХ 

ПРЕСІВ З НАСОСНО-АКУМУЛЯТОРНИМ ПРИВОДОМ 

 

1.1 Стан сучасного ринку гідропресобудування та його значення для 

світової ковальської індустрії 

 

В наш час ковальсько-пресове виробництво є однією з провідних галузей 

економіки в багатьох країнах світу. Це пов'язано, перш за все, з традиційно ви-

соким попитом на поковки практично для всіх галузей промисловості. При 

цьому щорічно потреба в поковках відповідального призначення тільки збіль-

шується [1 –4]. Асортимент ковальської продукції, що постійно розширюється, 

та вимоги до її якості, які незмінно підвищуються, викликають необхідність в 

безперервному вдосконаленні технологій обробки матеріалів тиском й коваль-

сько-пресового обладнання для їх реалізації [5 –7]. 

Уявлення про світові тенденції й напрямки розвитку ковальсько-

пресового виробництва дають матеріали щорічних міжнародних конгресів ко-

валів (IFM – International Forgemasters Meeting), що проводяться по всьому світу 

провідними ковальськими корпораціями [8]. Згідно наданим IFM звітам, вироб-

ництво поковок такими країнами, як США, Німеччина, Великобританія, Фран-

ція, Італія, Японія, Південна Корея, Китай та Індія – щорічно збільшується. Це, 

перш за все, поковки для атомного енергомашинобудування, аерокосмічної й 

оборонної промисловості, прокатного виробництва та транспорту. При цьому 

основні досягнення ковальської індустрії пов'язані, головним чином, з освоєн-

ням і вдосконаленням виробництва поковок з нових марок легованих сталей 

для виробів відповідального призначення. 

Однак слід зазначити, що успіх ковальських підприємств, на думку фахі-

вців, багато в чому визначається ступенем технічної оснащеності й відповідно-

сті ковальсько-пресового обладнання вимогам сучасного виробництва [9]. 
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Найбільш перспективними в світі з точки зору надійності й ефективності 

роботи вважаються машини обробки тиском без жорстких кінематичних зв'яз-

ків між приводом і робочим органом, тобто гідравлічні преси, молоти й гвинто-

ві ковальські машини. Ця тенденція знаходить своє незаперечне підтвердження 

в цілому ряді робіт вітчизняних і зарубіжних вчених й фахівців, присвячених 

аналізу перспектив розвитку ковальсько-пресового устаткування, як в окремо 

взятих країнах, так і в глобальному світовому масштабі [10 –22]. При цьому 

найбільш затребуваним видом ковальського обладнання є гідравлічні пре-

си [23 –30], до основних переваг яких в порівнянні з іншими ковальськими ма-

шинами можна віднести наступне: 

• простота конструкції та відсутність механічних передач; 

• незалежність зусилля, що передається, від положення рухомих частин; 

• відсутність заклинювання; 

• плавне регулювання швидкості робочого органу; 

• можливість в широких межах змінювати закриту штампову висоту; 

• забезпечення витримки під тиском будь-якої тривалості; 

• відсутність динамічного впливу на ґрунт; 

• висока надійність. 

В силу позначених переваг гідравлічні преси по праву займають провідне 

місце як найбільш надійний, продуктивний та енергоефективний вид ковальсь-

ко-пресового обладнання [31 –34]. 

На сьогоднішній день на світовому ринку гідропресобудування склалася 

досить сильна конкуренція. На рисунку 1.1 показана географія виробників гід-

ропресового устаткування в світових масштабах. 

Всесвітнім лідером за кількістю, технологічним призначенням та но-

номенклатурою створених гідравлічних пресів з використанням новітніх інно-

ваційних технологій є Німеччина [2 –4]. 

Німецьке гідропресобудування на світовому ринку представляють такі 

інжинірингові корпорації, як SIMPELKAMP [35 –40], SMS Meer [2, 41, –42], 

WEPUKO PAHNKE [43 –44], SCHULER [3, 45] та LASCO [46 –48]. 



 40 
 

    
   

 Р
ис

ун
ок

 1
.1

 –
 Г

ео
гр

аф
ія

 в
ир

об
ни

кі
в 

гі
др

оп
ре

со
во

го
 о

бл
ад

на
нн

я 
в 

св
іт

ов
их

 м
ас

ш
та

ба
х 



 41 

Також в даний час до провідних світових виробників гідравлічних пресів 

широкого діапазону зусиль можна віднести наступні фірми: DANIELI та 

FICEP (Італія) [49 –51], Sheffield Forgemasters (Великобританія) [52], 

ZDAS (Чехія) [53], НКМЗ і Дніпропрес (Україна) [54 –57], HBE (Південна Ко-

рея) [58], FINKL (США) [59], TYHI (Китай) [60]. 

На рисунках 1.2 та 1.3 представлені деякі новітні зразки гідравлічних пре-

сів перерахованих фірм. 

Незважаючи на високий рівень пропозицій на ринку гідравлічного ко-

вальсько-пресового обладнання, гідравлічні преси, що працюють на більшості 

заготівельних і ковальських підприємств по всьому світу, знаходяться в експлу-

атації вже не один десяток років [61 –65]. При цьому загальний фізичний стан 

зазначених пресів у цілому є задовільним і технічно дозволяє їх подальшу екс-

плуатацію. Однак розвиток й вдосконалення технологічних процесів обробки 

тиском вимагає значної модернізації існуючого обладнання – покращення пока-

зників потужності й енергоефективності, підвищення рівня автоматизації, роз-

ширення технологічних можливостей, підвищення компактності приводу та 

гнучкості управління. Досвід експлуатації ковальсько-пресового устаткування 

показує, що металоконструкції гідравлічних пресів, особливо потужних, в пе-

реважній більшості не схильні до сильного фізичного зношення на відміну від 

систем керування й засобів автоматизації [66 –69]. Тому основним напрямом 

модернізації гідравлічних пресів є отримання нових технологічних переваг і 

доведення технічних характеристик до сучасних вимог при збереженні досить 

міцною несучої металоконструкції (станини), вартість якої становить не мен-

ше 75–80% всієї машини. 

Згідно з даними, наведеними німецькою фірмою LASCO, модернізація гі-

дропресового устаткування на базі гідравлічних приводів з електронною систе-

мою керування дозволяє заощадити половину вартості нової машини [48]. У 

той же час підприємство-замовник отримує сучасне працездатне устаткування, 

що забезпечує стабільність виконання технологічного процесу, високу продук-

тивність й якість поковок (штамповок), економію енергоносіїв [70]. 
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б) 

 
в) 

 
г) 

Рисунок 1.2 – Гідравлічні преси німецьких фірм SIMPELKAMP (а), SMS 

Meer (б), WEPUKO PAHNKE & SCHULER (в), LASCO (г) 
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Рисунок 1.3 – Гідравлічні преси провідних світових виробників 

DANIELI (а), FINKL (б), НКМЗ (в), HBE (г) та ZDAS (д) 
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При цьому розширюють технологічні можливості й поліпшують рівень 

автоматизації гідравлічних пресів шляхом впровадження комплексних систем 

вимірювання та контролю таких базових показників роботи, як 

• рівня тиску робочої рідини на окремих ділянках гідроприводу; 

• переміщення рухомої поперечини; 

• висоти відкриття клапанів 

на базі високоточних датчиків провідних світових виробників, а також викори-

стання пропорційної гідроапаратури фірми Bosch REXROTH та елементів елек-

троавтоматики у вигляді програмованих логічних контролерів фірми 

Siemens [71 –73]. Це надає можливість гнучкого управління гідропресом зі змі-

ною швидкості руху робочого інструменту в широкому діапазоні таі підвищен-

ням точності його позиціонування [74 –78]. 

В даний момент в Україні продукція машинобудування є базою для нор-

мального розвитку економіки держави. Ця галузь відображає стан науково-

технічного потенціалу країни, а роль технологічного обладнання в розвитку 

економіки й забезпеченні випуску конкурентоспроможної продукції є визнача-

льною [57, 79 –81]. При цьому спостерігається стійка тенденція до розширення 

наявних потужностей енергомашинобудування, аерокосмічної та оборонної 

промисловості, прокатного виробництва, транспорту та сільгосптехніки. Це ро-

бить продукцію ковальсько-пресового виробництва затребуваною. 

Для задоволення потреб сучасного виробництва гідропресове обладнання 

повинно відповідати таким основним вимогам [82]: 

• підвищеним показникам енергоекономічності й продуктивності; 

• надійності, стійкості технологічного процесу, якості й точності проду-

кції, що виробляється; 

• мати штучний інтелект з можливістю розвитку; 

• оснащеним на достатньому рівні засобами автоматизації й механізації; 

• високої безпеки, ремонтопридатності, зручності обслуговування та ер-

гономічності. 
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Для підвищення якісних параметрів кувальних і штампувальних гідравлі-

чних пресів виробники використовують імпортні комплектуючі вузли та деталі, 

високоточні засоби вимірювань, сертифікуючи продукцію на відповідність мі-

жнародним стандартамISO 9001 [83]. 

Таким чином, гідравлічні преси в порівнянні з іншими ковальсько-

пресовими машинами надають широкий спектр можливостей по доведенню те-

хнічних характеристик до сучасних вимог з метою наступної реалізації необ-

хідних технологічних процесів кування й штампування. Це стає можливим за-

вдяки наявності несучої металоконструкції з високим запасом міцності, на базі 

якої виконується розведення трубопроводів, монтаж гідравлічної системи керу-

вання та засобів автоматизації. В процесі роботи така конструкція гідравлічних 

пресів дозволяє вводити в експлуатацію практично необмежену кількість нові-

тніх технічних рішень без істотного переоснащення базової машини [84 –86]. З 

огляду на тенденції світового розвитку відповідних галузей промисловості, оці-

нюють можливість, своєчасність, період й напрям розробки нового та модерні-

зації існуючого гідропресового обладнання. При цьому ефективно використо-

вуються нові інноваційні пристрої й технології в галузі гідроприводу та елект-

роавтоматики, як при проектуванні нових, так і при вдосконаленні роботи дію-

чих гідравлічних машин обробки тиском. 

 

 

1.2 Сучасні системи керування гідравлічними пресами з насосно-

акумуляторним приводом 

 

1.2.1 Загальні підходи конструювання систем керування 

 

Гідравлічні преси з НАП є машини статичного дії, що використовують у 

якості джерела енергії рідину високого тиску [87 –91]. Перетворення її параме-

три у відповідні показники руху виконавчого органу, наприклад, плунжера ро-

бочого циліндру, здійснюється системою керування [92 –94]. Особливий внесок 
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у створення теоретичних основ, розвиток досліджень, розробку конструкцій та 

методів розрахунку КПО в цілому та безпосередньо гідравлічних пресів внесли 

Т. Алтан, Е.С. Арзуманов, О.Ф. Бєлов, С.М. Бєляєв, Е. Біллур, Ю.О. Бочаров, 

Т.І. Бурлаченко, Б.П. Васильєв, Б.М. Гелерман, С.П. Гожій, М.С. Добринський, 

Л.І. Живов, Ю.О. Зоненко, Р.Д. Іскович-Лотоцький, Ф.І. Кагановський, 

Ю.О. Карпенко, М.М. Кисельов, В.І. Кожевніков, В.І. Койрес, В.П. Корнілов, 

В.А. Кресін, Б. Кувін, В.П. Лінц, Є.І. Лижніков, В.О. Міхеєв, Е. Мюллер, 

А.Г. Овчінніков, Б.І. Поляков, М.І. Попов, А.В. Праздніков, В.М. Прокофьєв, 

Р.І. Рей, Л.Л. Роганов, Б.В. Розанов, В.М. Синицький, Г.Ю. Смородинський, 

О.І. Сурков, Л.М. Тарко, С.М. Топалер, В.Є. Устінов, І.Е. Фельдблюм, 

О.М. Шинкаренко, О.В. Явтушенко, В.А. Яковлєв, В.М. Ям та багато інших 

українських і зарубіжних вчених та інженерів. 

В останнє десятиліття спостерігається інтенсивний розвиток технологій в 

галузі гідропневмоавтоматики [95 –100]. Новітні досягнення науки й техніки 

дозволяють істотно покращити експлуатаційні характеристики гідравлічних 

приводів різних машин, роблячи їх більш компактними, надійними, ресурсо-

зберігаючими, високоточними й продуктивними. Насосно-акумуляторний при-

вод і гідравлічні системи керування кувальними та штампувальними пресами 

на його основі також не є винятком. 

Системи керування сучасними гідравлічними пресами з НАП в даний час 

проектуються провідними світовими виробниками (див. підрозділ 1.1) на базі 

індивідуальних сервоприводів [101 –110], що відповідають вимогам нинішньо-

го ковальсько-пресового виробництва. 

На рисунку 1.4 представлена типова схема системи керування гідравліч-

ним пресом з НАП, що поєднує в собі комплекс новітніх тенденцій конструю-

вання гідравлічних компонентів на базі індивідуальних сервоприводів [111 –

120]. На схемі (див. рис. 1.4.) введені наступні основні позначення: 1 – робочий 

циліндр; 2 – наповнювально-зливний клапан (НЗК); 3 –сервопривод НЗК; 4 – 

датчик ходу клапана; 5 – розподільник зворотних циліндрів; 6 – запобіжний 

клапан; 7 – розподільник робочих циліндрів; 8 – регулювальний клапан; 
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9 – розподільник керування сервоприводом НЗК; 10 – наповнювально-зливний 

бак (НЗБ); 11,12 – основні напірні та зливні гідролінії відповідно; 13 – клапан-

автомат на вході в гідросистему; 14 – зворотний циліндр; 15 – врівноважуваль-

ний циліндр; 16 – гідроциліндр приводу рухомого стола; 17 – розподільник ке-

рування циліндрами пересування столу; 18 – гідролінія підводу від насосно-

акумуляторної станції (НАС). 

Завдяки наявності індивідуального сервоприводу під кожним регулюва-

льним клапаном в конструкціях систем керування гідравлічними пресами з 

НАП відбулися наступні основні зміни [121 –123]. 

Істотно спростилася конструкція клапанних розподільників робочих й 

зворотних циліндрів. Зникли громіздкі кулачкові та коромислові розподільні 

вали, розташовані в основах головних розподільників, з приводом від потужних 

силових слідкувальних приводів. З'явилася можливість більш гнучкого керу-

вання регулювальними клапанами, так як зникло жорстке механічне блокуван-

ня їх відкриття й закриття. У системах керування зменшилася кількість механі-

чних швидкозношуваних вузлів, виключена можливість появи люфтів в шарні-

рах, що впливають на стійкість й працездатність силових слідкувальних приво-

дів. Спростилася конструкція самих клапанних розподільників. У традиційних 

системах керування клапанний розподільник являв собою кований куб великих 

розмірів й маси, в якому розточувалися ступінчасті колодязі для встановлення 

наборів регулювальних клапанів і канали для їх з'єднання з підводами та відво-

дами. Трубопроводи з'єднувалися з клапанним розподільником за допомогою 

трубних фланцевих під'єднань на мідних прокладках, які досить швидко розс-

лаблялися через вібрації та гідроудари [124 –126]. 

Достатньо було робочій рідині промити невеликий канал всередині блоку 

між клапанами або в зовнішньому приєднанні – і розподільник, який дорого 

коштує, доводилося замінювати. В середньому термін служби клапанних роз-

подільників з вуглецевої сталі складає 3…5 років, з нержавіючої – 8…10 років. 

Клапанний розподільник робочих циліндрів сучасного гідравлічного пресу по-

казаний на рисунку 1.5. Він складається з кованого блока 1, основи 2 та закріп-

лених на блоці 1 регулювальних клапанів 3 [117 –121, 127 –129]. 
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а) 

 
б) 

 
       в) 

 

Рисунок 1.5 – Розподільник робочих циліндрів з клапанами навісної конс-

трукції: загальний вигляд (а), схема розведення гідроліній усередині блоку (б) 

та типова конструкція розвантаженого регулювального клапана (в) 
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До блоку 1 підведені напірний 4 і зливний 5 трубопроводи, а також тру-

бопроводи до робочих циліндрів 6 (див. рис. 1.5, а, б). У самому блоці виконані 

канали, що з'єднують відповідні клапани з напором і зливом. Корпус кожного 

клапана закріплено на блоці 1 за допомогою шпильок 8. Кожен клапан має ін-

дивідуальний сервопривод 7, до якого підведені напірний і зливний маслопро-

води. Герметичність під'єднань клапанів 3 до блоку 1 забезпечується за рахунок 

ущільнювальних кілець [113]. 

У сучасних конструкціях клапанних розподільників відмовилися від ма-

лонадійних трубних фланцевих під'єднань – штуцер 5 вварюють в тіло блоку 1, 

а трубопроводи приварюються до штуцерів. При необхідності демонтажу роз-

подільника або трубопроводів останні акуратно відрізаються [95]. Завдяки цьо-

му виключається протікання рідини та розмивання під'єднань. При виході з ла-

ду одного з клапанів, закріплених на блоці 1, його неважко демонтувати та за-

мінити працездатним клапаном. 

Необхідно відзначити, що поряд зі спрощенням механічної частини кла-

панних розподільників і їх сервоприводів відбулося значне ускладнення елект-

рогідравлічної та електронної частин систем керування. Якщо раніше при од-

ному силовому сервоприводі, який керував розподільним валом, була потрібна 

одна слідкувальна система з відповідним набором електронних блоків живлен-

ня, підсилювачів, датчики зворотного зв'язку та ін., то при індивідуальному 

сервоприводі число слідкувальних систем, що беруть участь в роботі, з відпові-

дним набором електроніки дорівнює кількості встановлених клапанів [106]. 

При цьому послідовність спрацьовування клапанів не встановлюється 

жорстко за допомогою розподільного вала, а задається програмно. Похибка в 

програмуванні або неспрацювання електронної частини можуть призвести до 

серйозної аварії. Тому при експлуатації сучасних систем керування гідравліч-

ними пресами істотно зростають вимоги до кваліфікації обслуговуючого пер-

соналу. Особливо необхідно сказати про підвищені вимоги до очищення масла, 

яке є робочою рідиною слідкувальних систем керування клапанами. Якщо ра-

ніше в силових сервоприводах застосовувалися, як правило, золотникові гідро-
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підсилювачі, не особливо чутливі до забруднення масла, то в сучасних систе-

мах керування використовуються компактні високочутливі підсилювачі типу 

сопло-заслінка, що вимагають очищення масла до 3...5 мікрон. При появі за-

бруднень великого розміру вони виходять з ладу. Тому на заводах, які експлуа-

тують пресові установки, створюються спеціальні групи з підготовки, очищен-

ня та регенерації масла [130]. 

 

 

1.2.2 Дросельні регулювальні клапани 
 

Поява індивідуального сервоприводу клапанів суттєво вплинула й на 

конструкцію самих регулювальних клапанів. Вона значно спростила-

ся (див. рис. 1.5, в). Клапан 3 став повністю розвантаженим, тобто тиск над 

клапаном став рівним тиску під клапаном. У зв'язку з цим втратив свої функції 

та був усунений розвантажувальний клапан [114, 118, 121, 128]. 

Рівність тисків над і під клапаном 3 досягається за рахунок виконання на-

скрізного каналу всередині плунжеру, що з'єднує надклапанну та підклапанну 

порожнини. При цьому плунжер виконаний заодно зі штоком, представляючи 

собою одну деталь. Зверху шток виведений назовні для підключення засобів 

контролю висоти відкриття клапана. Знизу шток жорстко з'єднаний з індивідуа-

льним сервоприводом 7. Для усунення внутрішніх витоків і абразивного зно-

шення рухомих з’єднань (головним чином плунжера та стакана) в клапані пе-

редбачені ущільнювальні вузли, що мають підвищені антифрикційні властивос-

ті [96, 98]. Завдяки тому, що плунжер і шток жорстко пов'язані із сервоприво-

дом та рухаються синхронно з ним, в клапані 3 відсутні: 

• пружина, яка потребує великих зусиль при попередньому затягуванні 
та з боку сервоприводу при відкритті клапана, а також є причиною виникнення 
автоколивань; 

• розвантажувальний клапан, який швидко зношується, підвищує ймові-
рність виникнення коливань штоку й плунжеру та погіршує регулювальні влас-
тивості всього клапана. 
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В системах керування пресами з НАП зношення гідравлічних вузлів і 

компонентів зумовлений наявністю в них кавітаційних процесів під впливом 

робочої рідини високого тиску [131 –133]. Найбільш схильні до кавітаційного 

впливу дросельні клапани керування, регулювальна дія яких полягає в зміні їх 

прохідного перерізу та, відповідно, коефіцієнту гідравлічного опору, що викли-

кає втрату напору й зміну кількості рідини, що проходить через клапан [134]. 

Таке дроселювання супроводжується закипанням робочої рідини в звуженнях 

потоку, виділення з неї газових або парових бульбашок з подальшими їх лопан-

ням в зонах підвищеного тиску (розширення) потоку. Під дією бульбашок, що 

лопаються, виникають мікрогідроудари та локальне підвищення температури, 

яке руйнує елементи гідроприводу [135 –140]. 

Кавітаційні властивості регулювальних клапанів й інших місцевих опорів 

оцінюють за величиною безрозмірного числа кавітації χ  [137] 

2
1

5,0 ж

к

V

pp

⋅ρ⋅

−
=χ ,     (1.1) 

де 1p  – тиск перед клапаном; 

кp  – тиск, при якому утворюються кавітаційні бульбашки; 

ρ  – щільність робочої рідини; 

жV  – швидкість течії робочої рідини в клапані. 

Тиск кp  прийнято вважати рівним тиску насичених парів в рідини. Однак 

в гідросистемах кувальних пресів робоча рідина містить велику кількість роз-

чиненого повітря. Тому критичний тиск кp  для гідравлічних пресів з НАП зна-

чно вище тиску насичених парів і може бути прийнято рівним 0,05 МПа [133]. 

Момент виникнення кавітації в клапані відповідає критичному числу ка-

вітації крχ . Якщо крχ>χ , то регулювальний клапан працює в докавітаційній 

зоні. Якщо крχ≤χ , то клапан знаходиться або в перехідній критичній зоні каві-

тації, або в закритичній зоні, коли спостерігається його кавітаційний зношення. 

Значне перевищення крχ  над χ  говорить про розвинений кавітаційний процес в 

клапані та його інтенсивне руйнування [139]. 
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Аналіз умов експлуатації кувальних пресів з НАП показує, що в даний 

час перепади тисків і швидкості рідини в гідравлічних системах такі, що регу-

лювальні клапани працюють на всьому ході або на його частини в закритичній 

кавітаційній зоні [141]. 

На практиці боротися з кавітацією можна наступними методами [136]: 

• зниженням швидкостей та перепадів тиску в гідросистемі преса; 

• створенням кавітаційностійких матеріалів; 

• раціональним проектуванням елементів гідросистеми. 

Зниження тисків і швидкостей рідини в системах не відповідає інтересам 

виробництва, так як це означало б зниження зусиль пресів і їх продуктивнос-

ті [131]. Відомі спроби знайти матеріал для виготовлення клапанів, що має під-

вищену кавітаційну стійкість, але вони не привели до успіху. Навіть при вико-

ристанні дорогих високолегованих марок сталей кавітаційна стійкість підвищу-

валася незначно [142 -144]. 

Найбільш прийнятним для умов виробництва методом підвищення каві-

таційної стійкості дросельних регулювальних клапанів є раціональне констру-

юванням їх проточною частини з перенесенням зони утворення кавітаційних 

бульбашок з їх подальшою конденсацією в таке місце, де кавітаційна ерозія на-

несе клапану мінімальні ушкодження [134, 140]. 

На рисунку 1.6 наведені криві зміни чисел кавітації, характерні для біль-

шості експлуатованих в даний час дросельних регулювальних клапанів. З гра-

фіків на рисунку 1.6 видно, що клапани на більшій частині ходу   відкриття й 

закриття (0,7 ) працюють в закритичній зоні. При цьому найбільшому кавіта-

ційному зношенню піддаються запірні фаски [139, 145]. 

Моделі кавітаційних потоків робочої рідини в проточних частинах клапа-

нів різних конструкцій для режимів відкриття показані на рисунку 1.7, де вве-

дені наступні позначення: 1 –  запірна фаска; 2 – плунжер клапана; 3 – пропуск-

ні отвори в стакані; 4 – дроселюючий елемент (острішка); 5 – критичний прохі-

дний переріз; 6 – місця кавітаційного зношення. 
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Рисунок 1.6 – Криві зміни числа кавітації регулювальних клапанів 

 

 

 
а) 

 
б) 

 
в) 

Рисунок 1.7 – Моделі кавітацій-

них потоків робочої рідини в проточ-

них частинах регулювальних клапанів 

різних конструкцій 
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В клапанах з проточною частиною першого типу (див. рис. 1.7, а) най-

менший (критичний) прохідний переріз знаходиться в отворах 3 направляючого 

стакана, тобто воно розташовано вище запірної фаски 1. Потік рідини високого 

тиску, проходячи крізь критичний переріз, різко звужується та прискорюється. 

Тиск в потоці також різко падає, що викликає скипання рідини та виділення з 

неї кавітаційних бульбашок, які рухаються разом з потоком. Після проходжен-

ня отворів 3 в направляючому стакані потік рідини різко розширюється, тиск в 

ньому підвищується, в результаті чого кавітаційні бульбашки лопаються, при-

чому багато з них прямо на поверхні запірної фаски 1. Під впливом мікрогідро-

ударів, що виникають при лопанні бульбашок, фаска 1 швидко руйнується, 

клапан втрачає герметичність. 

Найбільша інтенсивність кавітаційного зношення спостерігається в мо-

менти відкриття дросельного регулювального клапана, коли перепад тисків і 

швидкість рідини в критичному перерізі максимальні. 

Це характерно для всіх регулювальних клапанів з верхнім розташуванням 

критичного перерізу, що працюють при тиску 32 МПа та більше. При інтенсив-

ній роботі преса термін служби клапанів становить 1,5...3,0 тижні. Погіршує си-

туацію насиченість рідини повітрям внаслідок їх контакту в гідравлічному ба-

лоні акумулятора та в наповнювально-зливному баці [133 –135]. 

Найбільш простим конструктивним рішенням щодо перенесення критич-

ного перерізу в клапані нижче запірної фаски 1 є надання знизу плунжера 2 ко-

нічного острішка 4, що звужується, та заміна сітки дрібних отворів в направля-

ючому стакані кількома великими отворами 3 для вільного проходу рідини, як 

це показано на рисунку 1.7, б. У цьому клапані критичний прохідний переріз 5 

утворений кільцевою щілиною між нижньою кромкою запірної фаски 1 і коніч-

ною поверхнею острішка 4 плунжера 2. По мірі підйому клапана площа щілини 

збільшується, пропускаючи більшу кількість рідини. Критичний переріз розта-

шований нижче фаски 1, тому кавітаційний бульбашки, що утворилися в ньому, 

виносяться в підклапанний простір (місце 6), де й лопаються, не завдаючи шко-

ди запірній фасці 1 [145]. 
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Незважаючи на високу кавітаційну стійкість запірної фаски 1, кла-

пан (див. рис. 1.7, б) виявився непридатний для промислової експлуатації через 

досить значну ймовірність виникнення коливань плунжера 2. Як показали дос-

лідження [134, 146], плунжер 2 в періоди підйому й опускання здійснює висо-

кочастотні поздовжньо-крутильні коливання, що супроводжуються неприєм-

ним звуковим ефектом. При цьому спостерігається фреттинг-корозія та розкле-

пування запірної фаски 1, а також підвищене зношення сполучених поверхонь. 

Основною причиною коливань штоку та плунжера такого клапана виявилася 

наявність в проточній частині каналу, що розширюється, – дифузора, утворено-

го поверхнею острішка 4 та циліндричною поверхнею отвору сідла клапана. У 

дифузорі потік рідини вкрай нестійкий, профілі швидкостей безперервно дефо-

рмуються, потік закручується та відривається від стінок отвору [147]. 

Альтернативою дифузора, який дестабілізує потік рідини, є конфузор, 

тобто насадок, що звужується. В конфузорі потік рідини, який пройшов через 

дестабілізуючі пристрої, наприклад, вікна в стакані клапана, набуває упорядко-

ваний та стійкий характер. Швидкість робочої рідини поступово наростає, при-

чин для зриву й закручування потоку немає [134]. 

В такому клапані (див. рис. 1.7, в) конфузор утворений конічним отвором 

сідла, що звужується, та конічним острішком 4, який розширюється. Критич-

ний (мінімальний) прохідний переріз 5 завжди знаходиться набагато нижче фа-

ски 1 і при підйомі плунжера 2 піднімається разом з ним. Потік рідини, прой-

шовши крізь вікна 3 в стакані, змінює напрямок і потрапляє в конфузор, утво-

рений конічними поверхнями острішка 4 та отвору сідла. Тут потік стабілізу-

ється, зазнаючи при цьому прискорення та стиснення. 

Оскільки в конфузорі не відбувається інтенсивна турбулізація, немає ло-

кальних відривів та розворотів струменя рідини, острішок 4 не піддається впли-

вам, що призводять до автоколивань плунжера 2. В клапані не відбувається ко-

ливальних явищ на всьому ході відкриття (закриття). У зоні критичного перері-

зу 5 потік зазнає найбільшого стиснення, після чого створюється раптове роз-

ширення струменя робочої рідини, що проходить, як відомо, з найбільшим пог-
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линанням енергії потоку рідини, тобто з найбільш ефективним дроселюван-

ням [147]. Критичний переріз розташований набагато нижче запірної фаски 1, 

завдяки чому виключається її кавітаційний знос. 

Промислова експлуатація клапана (див. рис. 1.7, в) на кувальних пресах 

зусиллям від 20 до 63 МН показала, що тривалість його безремонтної роботи 

становить 8...12 місяців (замість 2... 3 тижнів клапанів (див. рис. 1.7, а), з верх-

нім розташуванням критичного перерізу) [134]. 

Таким чином, розглянуті моделі кавітаційних потоків робочої рідини в 

проточних частинах регулювальних клапанів різних конструкцій (див. рис. 1.7) 

показують, що типова конструкція розвантаженого регулювального клапа-

на (див. рис. 1.5, в) гарантує відсутність кавітаційного зносу тільки в початко-

вий момент відкриття клапана, коли критичний переріз розташовується нижче 

запірної фаски. По мірі підйому клапана цей мінімальний переріз зміщується в 

область пропускних отворів в стакані клапана, концентруючи зону хлопання 

кавітаційних бульбашок в порожнині, обмеженій, в основному, запірною фас-

кою та штоком, приводячи до їх одночасного кавітаційного руйнування. При 

цьому відсутність коливань забезпечується тільки за рахунок жорсткого з'єд-

нання штока з індивідуальним сервоприводом, не дозволяючи клапану здійс-

нювати поздовжньо-крутильні коливання. Незважаючи на це, в штоку крім на-

пружень розтягування та стиснення виникають також й напруження крутін-

ня (особливо при впливі нестійкого потоку рідини високого тиску, що закручу-

ється), які спільно з кавітаційним впливом призводять до його швидкого руйну-

вання. Тому конструкція дросельного регулювального клапана розвантаженої 

конструкції сучасних гідравлічних пресів з НАП не відповідає вимогам кавіта-

ційної стійкості та відсутності коливальних явищ, а, значить, потребує подаль-

шого вдосконалення. 
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1.2.3 Наповнювально-зливні системи 

 

Поряд з дросельними регулювальними клапанами отримали подальший 

розвиток й наповнювально-зливні клапани [95, 124, 148]. Детальний опис роз-

витку конструкцій НЗК і систем наповнення викладений в роботах [149, 150] 

автором поданої дисертації та в повному обсязі тут не наводиться. 

Застосування індивідуального сервоприводу керування дозволило вбудо-

вувати НЗК (рис. 1.4) цілком в донну частину робочих циліндрів, підвищуючи 

тим самим компактність і знижуючи металоємність наповнювально-зливної си-

стеми преса [111, 117 –119]. У зв'язку з цим конструкція донної частини робо-

чих циліндрів зазнала наступні основні зміни [151 –155]: 

• збільшено осьовий отвір корпусу циліндра з виконанням в ньому про-

точок і профілюванням поверхні під вбудований НЗК; 

• виконані додаткові отвори для підведення рідини високого тиску та 

приєднання гідроліній керування; 

• суттєво збільшена товщина донної частини внаслідок ослаблення дни-

ща широким осьовим отвором, при цьому днище робочого циліндра служить 

також і корпусом для наповнювально-зливного клапана. 

Завдяки цьому усунуті масивні клапанні коробки наповнювально-зливних 

клапанів, які традиційно встановлювалися на верхній нерухомій поперечині або 

в приямку біля преса. Самі наповнювально-зливні клапани мають досить поле-

гшену конструкцію. 

Найбільше застосування в сучасних пресах з НАП знайшов НЗК вертика-

льної конструкції з клапанами плунжерного та тарілчастого типів. 

На рисунку 1.8 представлені конструкції вузлів НЗК плунжерного типу, 

розроблені НКМЗ (а) [156] та Bosch REXROTH (б) [113]. 

У розточці робочого циліндра 1 встановлений направляючий стакан 2, в 

якому розміщений наповнювально-зливний клапан 3. Клапан працює як би в 

перевернутому положенні та знизу підтискається до сідла в стакані 2 пружи-

ною 4. Рідина низького тиску подається зверху через фланець 5. 
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Тут же змонтований циліндр 6 індивідуального сервоприводу, який при 

відкритті штовхає клапан 3 вниз. Верхня порожнина циліндра 6 керована, а ни-

жня, менша за площею, з'єднана з джерелом постійного тиску. Високий тиск від 

головного клапанного розподільника подається в робочий циліндр гідравлічно-

го преса по окремому каналу 7. 

Вузли НЗК (див. рис. 1.8) відрізняються відносною компактністю [150]. 

До їх недоліків можна віднести низьку жорсткість конструкції, високий гідрав-

лічний опір всього вузла, а також важкодоступність пружини 4, яка омивається 

робочою рідиною та є нерегульованою. Керування сервоприводу НЗК релейне. 

Це знижує надійність роботи наповнювально-зливної системи та продуктив-

ність всього преса внаслідок уповільненого заповнення й скидання робочої рі-

дини на ходах наближення та зворотному. 

Для забезпечення задовільної роботи розглянуті вузли наповнювально-

зливних клапанів (див. рис. 1.8) повинні бути повністю занурені в робочу ріди-

ну, тому їх рекомендується розміщувати в накопичувальних баках, які встанов-

люються зверху на робочі циліндри преса. Однак таке розміщення вузлів НЗК 

знижує їх ремонтопридатність та істотно збільшує габарити преса по висоті. У 

разі виходу з ладу пружин або сервоприводу, для здійснення ремонтних робіт 

необхідна розгерметизація всієї гідросистеми преса зі зливом робочої рідини. 

Ці роботи вимагають тривалого часу й подальшого очищення робочої рідини 

або її повної заміни, відповідно, будучи причиною тривалого простою преса, 

знижуючи ефективність його експлуатації. 

Подальшим вдосконаленням наповнювально-зливних клапанів є констру-

кції вузлів НЗК, представлені на рисунку 1.9, також розроблені НКМЗ (а) [157] 

та Bosch REXROTH (б) [113]. Вони також вбудовані в робочому циліндрі 1 пре-

су, проте істотно змінилася та спростилася їх конструкція. Клапан 2 виконано 

тарілчастим заодно зі штоком 3. Пружина 4 винесена назовні та не контактує з 

робочою рідиною. В іншому наведені вузли наповнювально-зливних клапанів 

схожі за конструкціями, представленими на рисунку 1.8. 
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НЗК (див. рис. 1.9, а) як мінімум на 1,0...1,5 м збільшує габарити преса по 

висоті, має низьку жорсткість, проте простий в конструкції, має малий гідравлі-

чний опір, пружина не контактує з робочою рідиною. 

Конструкція НЗК (див. рис. 1.9, б) має підвищену компактність, однак її 

застосування обмежується пресами невеликих зусиль внаслідок низької пропу-

скної здатності й підвищеного гідравлічного опору. 

В даний час на гідравлічних пресах з НАП практично в рівній мірі знахо-

дять своє застосування вузли НЗК як плунжерного (див. рис. 1.8), так і тарілча-

стого (див. рис. 1.9) типів. Властиві їм недоліки компенсуються загальним на-

лаштуванням режимів роботи системи наповнення та зливу, яка крім НЗК 

включає в себе наступні основні компоненти [158 –160]: 

• тонкостінний наповнювально-зливний трубопровід великого прохідно-

го перерізу (від 200 мм і більше) з можливою установкою в ньому компенсато-

рів гідроударів, що забезпечують безударне скидання потоку робочої рідини з 

робочих циліндрів на зворотному ході рухомої поперечини (характерно в осно-

вному для потужних гідравлічних пресів); 

• наповнювально-зливний бак, який служить акумулятором робочої рі-

дини низького тиску (порядку 0,4...0,6 МПа, створюваного повітрям від цехової 

магістралі), що надходить в робочі циліндри на ході наближення рухомої попе-

речини до поковки та скидається з них на зворотному ході. 

Для компенсації рідинного голодування на ході наближення рухомої по-

перечини в системі низького тиску передбачаються проміжні накопичувачі, що 

встановлюються біля робочих циліндрів або безпосередньо зверху на них. 

Внаслідок такого компонування суттєво збільшуються габарити преса, а 

сама наповнювально-зливна система виявляється перевантаженою гідравлічни-

ми опорами, що перешкоджають її нормальній роботі [149, 150]. 

Відомі також конструкції НЗК із вбудованими в плунжери розвантажува-

льними клапанами та дроселюючими елементами різних конструктивних хара-

ктеристик, відмінних від релейної [149]. Такі НЗК здатні здійснювати приско-

рену декомпресію робочих циліндрів пресів відразу ж після робочого ходу або 
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при більш високому залишковому тиску в порівнянні з НЗК традиційних плун-

жерних і тарілчастих типів. При цьому ці клапани в силу своїх дроселюючих 

властивостей можуть застосовуватися для гальмування рухомої поперечини на 

зворотному ході у верхньому положенні, як це описано в роботі [161]. 

Однак наповнювально-зливні клапани зазначеної конструкції не знайшли 

широкого застосування, так як їх працездатність обмежується не кавітаційним 

зносом запірної фаски, а абразивним зносом плунжера та напрямного стакана. 

Зазор між ними, який збільшується в процесі експлуатації, призводить до неза-

довільного розвантаження клапана та підвищенню зусилля його підйому. В 

процесі експлуатації зношується також й розвантажувальний клапан. 

Наявність розвантажувального клапана всередині основного суттєво 

ускладнює в цілому конструкцію НЗК і вносить деяку невизначеність в процес 

дроселювання при декомпресії робочих циліндрів та гальмування рухомої по-

перечини, особливо, коли неправильно розраховані прохідні перерізи розван-

тажувального клапана та дросельних отворів в його направляючому стакані. 

Крім того, при заповненні робочих циліндрів рідиною низького тиску НЗК, що 

має дроселюючі елементи, створює зайвий опір потоку рідини низького тиску, 

що надходить з НЗБ. 

Таким чином, наповнювально-зливні системи потребують подальшого 

вдосконалення та узгодження функцій складових їх елементів з оптимальними 

за швидкодією та безударністю режимами роботи преса на ходах наближення 

рухомої поперечини до поковки та зворотних етапах. 

 

 

1.2.4 Системи зворотних та врівноважувальних циліндрів 

 

Зворотні та врівноважувальні циліндри відносяться до силових вузлів гід-

равлічних пресів, що працюють в умовах високих внутрішніх тисків з боку ро-

бочої рідини. До зворотних циліндрів тиск подається в період зворотного ходу 

для підйому рухомої поперечини у верхнє положення, тому їх часто називають 
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підйомними. На відміну від зворотних врівноважувальні циліндри завжди по-

в'язані гідролініями з акумулятором, являючи собою постійно діючу гідравліч-

ну пружину [35 –41]. У більшості конструкцій сучасних гідравлічних пресів з 

НАП (див. рис. 1.4) зворотні та врівноважувальні циліндри мають нижнє роз-

ташування та встановлюються на нижній нерухомій поперечині (станині) з мо-

жливим заглибленням відносно долівки цеху [46, 50, 55, 58]. 

Від верхнього їх розташування поступово відмовляюся внаслідок нена-

надійного кріплення та передачі зусилля на рухому поперечину за допомогою 

ригелів і тяг. В деяких конструкціях гідравлічних пресів відмовляються також і 

від самих врівноважувальних циліндрів, замінюючи їх зворотними. У ряді 

робіт [5, 24, 49, 69, 162] відзначається важливе значення врівноважувальних 

циліндрів для покращення показників роботи гідравлічних пресів. Однак не на-

водяться критерії необхідності їх установки в пресах з НАП, особливо потуж-

них. Також не розглянуто вплив врівноважувальних циліндрів на динамічні 

особливості різних етапів машинного циклу гідравлічних пресів, а рекомендації 

щодо їх проектування носять загальний характер без урахування новітніх конс-

труктивних особливостей систем керування пресами з НАП. 

Відомі рекомендації з проектування зворотних циліндрів також не врахо-

вують ці особливості. Використання індивідуального сервоприводу призводить 

до розширення функціонального призначення системи зворотних циліндрів, яка 

може бути задіяна не тільки на зворотному ході [72 –78]. Однак навіть в новіт-

ніх конструкціях пресів використання зворотних циліндрів обмежено виключно 

зворотний ходом, а врівноважувальними циліндрами в багатьох випадках й зо-

всім необґрунтовано нехтують. 

На практиці активні площі зворотних і врівноважувальних циліндрів ви-

значають як частки від загальної активної площі робочих циліндрів – 10% до-

водиться на зворотні та 8% на врівноважувальні циліндри [162]. 

Слід зазначити, що проектуванню систем гідроліній зворотних і врівно-

важувальних циліндрів в літературі та на виробництві практично не приділя-

ється уваги, вважаючи їх другорядними і такими, що не беруть участі в робо-
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чому ході, тобто безпосередній обробці поковки. При цьому, як правило, розра-

ховують тільки по одній магістралі на зворотні та врівноважувальні циліндри, 

виходячи із значень їх активних площ. 

 

 

1.3 Математичні моделі основних етапів машинного циклу гідравліч-

них пресів з НАП, методи проектування та розрахунку базових параметрів 

систем керування 

 

1.3.1 Загальні підходи побудування математичних моделей 

 

Фундамент загальної теорії та базові основи аналітичного розрахунку гід-

равлічних пресів з НАП створені працями ряду поколінь учених й інженерів, 

які систематично досліджували та проектували ковальсько-пресове обладнання 

для різних потреб виробництва відповідно до новітніх технологічних процесів 

пластичної обробки металу в гарячому стані. Незважаючи на велику різномані-

тність конструкцій, в машинному циклі гідравлічних пресів з НАП виділяють 

наступні основні етапи [87 –90]: 

• хід наближення рухомої поперечини до поковки, на якому відбувається 

заповнення робочих циліндрів рідиною низької тиску, що надходить із НЗБ за 

допомогою наповнювально-зливної системи; 

• робочий хід, при якому здійснюється пластичне деформування поковки 

під дією рідини високого тиску, що підводиться системою керування до робо-

чих циліндрів від НАС; 

• декомпресія робочих циліндрів від високого тиску по закінченні робо-

чого ходу зливним клапаном з високими дроселюючими властивостями; 

• зворотний хід рухомої поперечини, який здійснюється шляхом подачі 

рідини високого тиску в зворотні циліндри. 

Всі зазначені етапи мають важливе значення для забезпечення ефективної 

та надійної роботи гідравлічних пресів, а також необхідної точності виконання 
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технологічного процесу [163]. При цьому кожен з етапів суттєво відрізняється 

як характером руху рухомої поперечини, так і діючими в машині силами. Від-

повідно, відрізняються один від одного і їх математичні моделі, що розробля-

ються на базі розрахункових схем і динамічних моделей – диференціальних рі-

внянь у вигляді Коші [164]. 

Переключення гідравлічного преса з одного етапу на інший здійснюється 

системою керування шляхом відкриття й закриття відповідних клапанів – дро-

сельних регулювальних і наповнювально-зливних. Тому при побудові матема-

тичних моделей доцільним є розбиття етапів, що розглядаються, на окремі ін-

тервали, які відповідають моментам спрацювання клапанів, а саме [98]: 

• в процесі відкриття й до початку закриття клапана при розгоні рухомих 

мас і сталому переміщенні; 

• в процесі закриття при їх гальмуванні; 

• після закриття клапана у випадку інерційного вибігу. 

В роботах Бочарова Ю.О., Васильєва Б.П., Добринського М.С., Розано-

ва Б.В., Синицького В.М. та інших вчених, присвячених дослідженню динаміки 

гідравлічних пресів, важливе значення приділяється врахуванню параметрів 

робочої рідини. Зокрема, в роботі [163] відзначається, що сили, що діють в гід-

равлічному пресі з НАП, носять змінний характер, а робочі органи переміща-

ються зворотно-поступально, тому рух рідини в гідроприводі є несталим. Отже, 

при математичному моделюванні необхідно враховувати інерційну складову 

потоку рідини [165]. 

В дослідженнях Синицького В.М. вказується, що в усіх випадках зміни 

навантажень або швидкого маніпулювання органами керування пресом розра-

хунки без урахування пружності робочого середовища не зможуть виявити кар-

тини коливань тиску, що виникають в рідині, або швидкостей її течії [166, 167]. 

Ігнорування пружності при описанні перехідних процесів в гідроприводі приз-

водить до виникнення суттєвих похибок при моделюванні [168 –170]. 

У зв'язку з цим для описання процесів, що відбуваються в гідросистемі 

пресів з НАП, застосовують, в основному, два типи розрахункових моделей – 
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«жорстку» та «пружну» [171 –173]. Вибір тієї чи іншої з моделей залежить від 

характеру динамічного процесу та поставленого завдання досліджень. 

 

 

1.3.2 Хід наближення рухомої поперечини до поковки 

 

Хід наближення є початковим етапом машинного циклу та здійснюється 

без підведення рідини високого тиску до пресу [87]. Переміщення рухомих час-

тин відбувається під дією сили тяжіння рухомих мас і перепаду тисків між НЗБ 

і робочими циліндрами. Рухома поперечина приводиться до руху шляхом відк-

риття зливного клапану зворотних циліндрів, внаслідок чого ліквідується підпір 

у вигляді замкненого в них об'єму рідини. 

В процесі наближення рухомої поперечини до поковки заповнення прос-

тору, що вивільняється, в робочих циліндрах здійснюється системою наповнен-

ня преса, параметри якої повинні гарантувати підведення до пресу необхідного 

об’єму рідини низького тиску за умови відсутності рідинного голодування та 

вакуумування робочих циліндрів [148 –150]. 

Дослідження роботи систем наповнення гідравлічних циліндрів пресів, 

проведені Поповим М.І. [174], показують, що системи наповнення експлуато-

ваних пресів необґрунтовано громіздкі та відчувають значні динамічні наван-

таження, які різко скорочують ресурс безвідмовної роботи. У системах напов-

нення при експлуатації накопичується повітря за рахунок амплітудного зни-

ження тиску в періоди розгону рухомої поперечини. 

Методики розрахунку системи наповнення, розроблені Бочаровим Ю.О., 

Поповим М.І., Праздніковим А.В., Прокоф'євим В.М., Розановим Б. В. передба-

чають наявність в них джерела постійного тиску, а перемикання розподільних 

пристроїв на хід наближення вважається миттєвим [163, 175]. Однак, як показує 

досвід промислової експлуатації гідравлічних пресів з НАП [92 –94], тиск в на-

повнювально-зливному баці не відрізняється постійністю та залежить від рівня 

тиску в цеховій пневматичній магістралі з безліччю споживачів, а також пара-
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метрів руху рухомої поперечини. Миттєве включення в роботу розподільних 

пристроїв – клапанів – не відповідає дійсності, що підтверджується численними 

дослідженнями регулювальних клапанів, наведеними в розділі 1.2 поданої ро-

боти. Дане припущення виключило ряд важливих факторів, що описують хара-

ктеристики дросельних регулювальних клапанів, з математичних моделей ходу 

наближення поперечини до поковки. Тому, не маючи можливості адекватного 

моделювання процесу розгону рухомої поперечини через некоректні припу-

щення, наповнювально-зливні системи виявлялися необґрунтовано переванта-

женими зайвими гідравлічними опорами та громіздкими компенсаторами. При 

проектуванні даних систем не приділяється належна увага вибору конструкції 

та місця установки наповнювально-зливних клапанів різних ступенів зусиль, їх 

динамічній та кавітаційній стійкості [148 –150]. 

Математичні моделі, що описують переміщення рухомої поперечини при 

заповненні робочих циліндрів рідиною низького тиску, являють собою рівнян-

ня в формі Д’Аламбера з постійними коефіцієнтами, що характеризують конс-

труктивне виконання гідравлічного преса [163]. До математичних моделей вво-

дяться спеціальні коефіцієнти та критерії, при яких прийняті некоректні допу-

щення не перевищують певну похибку за швидкістю руху поперечини та падін-

ня тиску в робочих циліндрах [174]. 

Розгін і усталене переміщення рухомої поперечини (зі швидкістю nV ) гі-

дравлічного преса з НАП при миттєвому відкритті дросельного регулювального 

клапана описується рівнянням Ріккаті [176] 

02 =−+ cbV
dt

dV
a n

n ,    (1.2) 

де 
dt

dV
a n  – сила інерції Д’Аламбера; 

2
nbV  – сила в’язкого гідравлічного опору; 

c  – активна сила преса. 

Розрахунок параметрів систем наповнення зводиться, відповідно до існу-

ючих методик розрахунку, до максимального зниження інерційного напору в 
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гідролінії наповнення, що призводить до суттєвого зниження швидкості ходу 

наближення, а значить і до зниження швидкохідності преса, що є неприпусти-

мим в сучасних умовах ковальсько-пресового виробництва. 

Використання в системах керування пресами з НАП індивідуальних сер-

воприводів робить непридатними раніше розроблені методики розрахунку та 

рекомендації з конструювання наповнювально-зливних систем, а існуючі мате-

матичні моделі втрачають свою адекватність. 

Традиційно наповнювально-зливні системи розглядаються відокремлено 

без зв'язку з системою зворотних і врівноважувальних циліндрів, параметри 

яких не враховуються в математичних моделях ходу наближення, що не відпо-

відають реальному закону переміщення рухомої поперечини. Також до уваги не 

береться змінний опір і конструктивна характеристика зливного клапана зворо-

тних циліндрів під час його відкриття й закриття, які визначають динаміку про-

цесу розгону та гальмування рухомої поперечини на ході вниз, а розгоном ру-

хомої поперечини та перехідними процесами під час розгону на ході наближен-

ня часто нехтують. Крім цього в літературі немає аналітичного опису процесів, 

що відбуваються в робочих циліндрах при їх заповненні рідиною низького тис-

ку на ході наближення рухомої поперечини до поковки, в залежності від пара-

метрів системи зворотних циліндрів. Тому немає можливості визначити раціо-

нальні за швидкодією режими здійснення ходу наближення гідравлічних пресів 

з НАП, що гарантують відсутність рідинного голодування робочих циліндрів. 

Слід зазначити, що в технічній літературі практично не висвітлені питан-

ня проектування наповнювально-зливних систем сучасних гідравлічних пресів 

з НАП. Немає простих і точних формул для розрахунку та проектування цих 

систем раціональної конструкції, відсутні рекомендації щодо застосування НЗК 

з індивідуальним сервоприводом і створення безударних режимів розгону ру-

хомої поперечини на ході наближення до поковки. 
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1.3.3 Робочий хід гідравлічних пресів з НАП 

 

Робочий хід є найбільш важливим етапом машинного циклу гідравлічно-

го преса з НАП, протягом якого відбувається деформування заготовки до необ-

хідного, заздалегідь заданого, розміру під дією переміщення інструменту за-

вдяки рідині високого тиску, що подається в робочі циліндри від акумулято-

ра [163, 177]. Цей етап машинного циклу починається після відкриття впускно-

го регулювального клапана робочих циліндрів. Рухома поперечина, яка після 

ходу наближення нерухомо лежала на поковці, розганяється та деформує її. 

Особливий внесок в дослідження динаміки та розвиток математичних 

моделей робочого ходу ковальсько-пресових машин з гідроприводом внесли 

Бочаров Ю.О., Васильев Б.П., Добринський М.С., Зімін О.І., Іскович-

Лотоцький Р.Д., Розанов Б.В., Синицький В.М., Шинкаренко О.М. Перерахова-

ні вчені для опису процесів, що відбуваються в гідросистемах на робочому хо-

ді, застосовували, в основному, два види розрахункових моделей: 

• нестисливу, тобто «жорстку», при якій маса рідини зосереджена в точ-

ці, рідина нестислива, а трубопровід не деформується; 

• зі зведеними параметрами пружності – «пружну» модель, – при якій 

маса рідини зосереджена в точці, а пружність рідини та деформованість трубо-

проводу зведені до лінійних жорсткостей. 

В роботах Розанова Б.В. відзначається, що в силу відносної тихохідності 

гідравлічних пресів пружні властивості їх гідросистем проявляються протягом 

коротких початкових етапів циклу [163]. 

Дослідженнями, проведеними Бочаровим Ю.О., встановлено, що з моме-

нту відкриття регулювального клапана до моменту початку руху плунжера сут-

тєву роль відіграють фактори стисливості рідини та пружності трубопроводу. 

По мірі руху плунжера роль цих факторів слабшає та внаслідок тертя з часом 

зникає [87]. При цьому відмічається, що виконавчі механізми гідравлічних пре-

сів – гідроциліндри, а також напірні трубопроводи, мають товстостінну конс-

трукцію та є герметичними. Це дає підставу не враховувати їх пружні деформа-
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ції та стиснення невеликого об'єму рідини в них при подачі робочої рідини від 

акумулятора до плунжеру циліндра. 

В дослідженнях Ісковича-Лотоцького Р.Д. розроблені багатомасові пруж-

ні динамічні моделі, в яких робоча рідина представляється у вигляді тіла Кель-

віна – Фохта, що складається з паралельно з'єднаних елементів – безінерційних 

пружного та дисипативного [168 –170]. Взаємодії в гідросистемі при деформа-

ції заготовки описуються системою диференційних рівнянь другого порядку. 

При цьому в математичні моделі вводиться ряд припущень відповідно обраній 

моделі гідроприводу. 

Особливий внесок в дослідження робочого ходу гідравлічних пресів з 

НАП вніс Шинкаренко О.М., який вперше виділив три інтервали робочого ходу 

та розробив їх математичні диференційні моделі в формі Коші [178]. При цьому 

ознакою, за якою робочий хід поділявся на інтервали, є моменти спрацьовуван-

ня регулювального клапана робочих циліндрів, а саме: 

інтервал 1 – основне обтиснення, при якому відбувається розгін рухомої 

поперечини на поковці при регулювальному клапані, що відкривається, та 

усталений рух при повністю відкритому клапані; 

інтервал 2 – гальмування рухомої поперечини на заданому розмірі при 

регулювальному клапані, який закривається (швидкісний вибіг); 

інтервал 3 – переміщення рухомої поперечини після закриття регулюва-

льного клапана (інерційний вибіг). 

В основу математичного опису першого інтервалу покладена «жорстка» 

модель гідроприводу, яка відповідає рівнянню Ріккаті у вигляді [177] 

02 =+−+ nn
n RcbV

dt
dV

a ,    (1.3) 

де nR  – сила опору поковки деформуванню. 

Шинкаренком О.М. встановлено, що динаміка руху поперечини на пер-

шому інтервалі цілком визначається законом опору поковки деформуванню, 

який може бути виражений поліномом третього ступеня [179]. 



 72 

На другому інтервалі робочого ходу рідина в гідролінії «НАС – прес» і 

металеві рухомі частини, які переміщаються на першому інтервалі як одна ма-

са, набувають характеру двухмасової системи. При цьому роздільником мас є 

регулювальний клапан, що закривається. Тому при створенні розрахункової 

схеми другого інтервалу в якості однієї з мас двухмасової системи можна при-

йняти зведену до поперечини масу рідини на ділянці гідроприводу «НАС – 

клапан», а в якості другої – суму мас металевих рухомих частин і рідини на ді-

лянці «клапан – робочий циліндр». В якості елемента, що зв'язує обидві маси, 

можна використовувати невагому пружину, параметри якої відповідають наве-

деній пружності другої ділянки гідроприводу. Більш детально процес створення 

динамічної розрахункової моделі робочого ходу гідравлічних пресів з НАП ви-

кладено в статті [180] автора поданої дисертації та в повному обсязі тут не на-

водиться. При цьому опір поковки деформуванню на другому інтервалі робочо-

го ходу вважається постійним [179]. 

На третьому інтервалі після закриття регулювального клапана відбуваєть-

ся розділення ділянок гідроприводу до та після клапана, в результаті чого взає-

модія наведених мас припиняється. Перша маса повністю загальмовується, а 

друга, тобто поперечина й зведена до неї маса рідини на ділянці «клапан – ро-

бочий циліндр», продовжує свій рух. У зв'язку з відключенням акумулятора 

енергетичний запас преса вже нічим не поповнюється. Накопичена кінетична та 

потенційна енергія витрачається, в основному, на просування поперечини вниз 

і подолання сил опору. 

За основу математичного опису третього інтервалу робочого ходу прий-

мається одномасова «пружна» модель, що враховує лінійну жорсткість пруж-

них елементів гідроприводу на ділянці «клапан – робочий циліндр», змінний 

опір поковки деформуванню, обумовлений знеміцненням металу, а також інте-

нсивність декомпресії робочих циліндрів після закінчення другого інтервалу 

робочого ходу. В роботі [181] автором поданої дисертації зроблена спроба про-

аналізувати раніше проведені дослідження робочого ходу з метою виявлення 

взаємозв'язку останніх двох параметрів. Встановлено, що знеміцнення металу 



 73 

поковки та декомпресія робочих циліндрів обумовлюють точність зупинки ру-

хомої поперечини на заданому розмірі. Однак в літературі, яка безпосередньо 

відноситься до теми дисертаційної роботи, даний факт просто констатується 

без наведення наукового обґрунтування. 

Таким чином, взаємозв'язок процесів знеміцнення металу поковки та де-

компресії робочих циліндрів по закінченні другого інтервалу робочого ходу, які 

протікають паралельно, не досліджений та не встановлений. При цьому також 

відсутні математичні моделі та дослідження динаміки робочого ходу сучасних 

гідравлічних пресів з НАП, що працюють на базі індивідуального сервоприводу 

та регулювальних клапанів розвантаженої конструкції. 

 

 

1.3.4 Декомпресія робочих циліндрів по закінченні робочого ходу та 

зворотний хід гідравлічних пресів з НАП 

 

Важливим після закінчення другого інтервалу робочого ходу є здійснення 

швидкої та безударної декомпресії робочих циліндрів від високого тиску. Етап 

декомпресії вводиться в машинний цикл гідравлічних пресів з метою зниження 

тиску рідини в робочих циліндрах до такого значення, при якому можливе буде 

їх з'єднання з системою низького тиску шляхом відкриття НЗК [87 –90]. Після 

падіння тиску в робочих циліндрах починається зворотних хід. Як правило, де-

компресія здійснюється шляхом дроселювання рідини з робочих циліндрів зли-

вним клапаном невеликого прохідного перетину, встановленим в головному 

клапанному розподільнику. 

Процеси, що відбуваються в гідросистемах пресів з НАП при декомпресії 

робочих циліндрів і носять коливальний характер, висвітлені в роботах Доб-

ринського М.С., Празднікова А.В., Синицького В.М. та інших вчених. 

Дослідженню процесу декомпресії та режимів роботи гідравлічних пресів 

з НАП на зворотному ході присвячена кандидатська дисертація [182] автора 

поданої роботи, за матеріалами якої написаний ряд статей [161, 183 –190], які 
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узагальнюють результати проведених наукових досліджень і лягають в основу 

подальших досліджень, які будуть описані в даній дисертації. 

Зокрема, в роботі [183] відзначається, що затримка при декомпресії робо-

чих циліндрів від тиску за тривалістю дорівнює основному ходу деформування 

та становить 25% часу всього робочого циклу преса. При робочих ходах з вели-

ким кінцевим тиском в циліндрах час декомпресії подовжується. Це, крім зни-

ження продуктивності преса, суттєво подовжує час контакту бойків преса з га-

рячим металом, що прискорює їх зношення [191]. 

Дослідженнями [184, 185] встановлено, що швидке та безударне розван-

таження робочих циліндрів від тиску безпосередньо в наповнювально-зливну 

магістраль забезпечується відкриттям НЗК з дроселюючим елементом, який ін-

тенсивно поглинає накопичену пружну енергію рідини. При цьому в основу ма-

тематичного опису зміни тиску в робочих циліндрах гідравлічного преса з НАП 

покладено рівняння балансу тисків, що враховує, в тому числі, й змінний опір 

розвантажувального клапана. 

В роботах [186 –189] дається опис особливостей роботи гідравлічних пре-

сів на етапі зворотного ходу, який здійснюється шляхом подачі високого тиску 

в зворотні циліндри, внаслідок чого рухомі частини піднімаються вгору, витіс-

няючи рідину з робочих циліндрів до НЗБ. Гальмування рухомої поперечини у 

верхньому положенні здійснюється шляхом закриття впускного клапана зворо-

тних циліндрів. Дослідженнями виявлено, що цей процес супроводжується ко-

ливальними явищами, гідроударами, вакуумуванням гідросистеми та підсмок-

туванням зовнішнього повітря, що є небажаним і може призвести до порушення 

роботи гідроприводу. Для усунення зазначених недоліків розроблений новий 

спосіб швидкого й безударного гальмування рухомої поперечини в верхньому 

положенні шляхом закриття НЗК з дроселюючим елементом [161, 190].  

Переміщення рухомої поперечини в період розгону на зворотному ході та 

сталого руху вгору описується рівнянням (1.2), яке відповідає «жорсткій» мо-

делі гідроприводу [186]. 
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Математична модель гальмування рухомої поперечини гідравлічного 

пресу з НАП в верхньому положенні [187 –189] враховує пружність елементів 

гідроприводу та має вигляд: 

• одномасової моделі для опису гальмування закриттям НЗК з дроселю-

вальним елементом; 

• двухмасової системи при гальмуванні шляхом закриття впускного кла-

пана зворотних циліндрів з подальшим її перетворенням в одномасову модель 

для аналізу вибігання поперечини після закриття клапана. 

Однак слід зазначити, що сучасний стан гідроприводу пресів робить не-

доцільним, а в ряді випадків і неможливим, використання НЗК з дроселюючим 

елементом через його підвищений гідравлічний опір (необхідний для ефектив-

ного поглинання енергії рухомих частин при гальмуванні та дроселювання при 

декомпресії) і необхідність постачання його масивного плунжера розвантажу-

вальним клапаном для зменшення зусилля підйому. 

Отже, необхідно розробити нові способи ефективного гальмування рухо-

мої поперечини на зворотному ході та прискореної декомпресії робочих цилін-

дрів після закінчення робочого ходу, які можуть бути застосовані для гідравлі-

чних приводів сучасних пресів, що працюють на базі індивідуального сервоп-

риводу. Для дослідження факторів, що впливають на динаміку гальмування ру-

хомої поперечини у верхньому положенні, доцільним є розробка математичної 

моделі затухаючих коливань рухомої поперечини на зворотному ході після за-

криття впускного клапана зворотних циліндрів, яка б враховувала параметри 

коливальної системи, що складається з рухомої поперечини та мас рідини в ро-

бочих і зворотних циліндрах. 

Для реалізації режимів ефективного гальмування рухомої поперечини на 

зворотному ході в якості регулювальних і розвантажувальних доцільно викори-

стовувати клапани розвантаженої конструкції, дроселювальний елемент яких 

запобігає виникненню коливальних явищ під час їх спрацьовування. 
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1.3.5 Методи проектування та розрахунку основних параметрів сис-

тем керування гідравлічними пресами з НАП 

 

Досвід багаторічного проектування та експлуатації гідравлічних пресів з 

НАП показують [177], що для забезпечення точної зупинки рухомих мас на за-

даному розмірі заготовки та їх плавного розгону за мінімальний час без гідроу-

дарних і коливальних явищ необхідно ці процеси здійснювати таким чином, 

щоб швидкість рухомої поперечки наближалася до: 

• нуля в момент закриття регулювального клапана; 

• максимального сталого значення в момент відкриття клапана. 

При цьому критерієм виникнення гідроударів при перехідних процесів 

служить прискорення nJ , яке для гідравлічних пресів з НАП не повинно пере-

вищувати максимально припустимого значення 1,2 м/с2 [163]. Крім цього, при-

скорення має плавно змінюватися в процесі розгону та гальмування без утво-

рення пікових ділянок. В іншому випадку переміщення рухомої поперечини гі-

дравлічного пресу супроводжується виникненням гідроударів і коливальними 

явищами різної інтенсивності. 

У періоди розгону та гальмування рухомих мас гідроприводу шляхом ві-

дповідно відкриття й закриття дросельних регулювальних клапанів, їх гідравлі-

чний опір b∆  не є постійною величиною. Він змінюється в часі t  (від мінімаль-

ного значення в разі повністю відкритого клапана до нескінченності в момент 

змикання запірних фасок) відповідно до таких залежностей [136, 147] 
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де α  – коефіцієнт якості гідросистеми; 

3t , откt  – час закриття й відкриття клапана відповідно; 

n  – показник виду конструктивної характеристики клапана. 

Коефіцієнт α  є важливим показником гідроприводу преса та показує час-

тку гідравлічного опору клапана в загальному опорі магістралі «акумулятор – 

прес», тобто визначає його регулювальні властивості. 

Значення часу закриття 3t  та відкриття откt  регулювального клапана не-

обхідно підбирати таким чином, щоб забезпечувалися раціональні з точки зору 

швидкодії режими гальмування й розгону [192 –195]. Так малий час спрацьову-

вання регулювального клапана, з одного боку, не призводить до підвищення 

точності й продуктивності преса через високу залишкову швидкість рухомої 

поперечини, а з іншого – супроводжується гідравлічними ударами. Зі збільшен-

ням часу  3t  і откt  швидкість рухомої поперечини змінюється більш інтенсив-

но, гарантуючи компенсацію інерційної складової. Для якісного керування ру-

хомою поперечиною преса важливим є вибір закону зміни прохідного перерізу 

регулювального клапана в міру його відкриття й закриття, тобто виду його 

конструктивної характеристики (рис. 1.10, а) [127 –129, 136, 147]. 

На рисунку 1.10 використовуються такі позначення: 

кh , maxкh  – поточна та максимальна висоти підйому клапана; 

крf , maxf  – поточна та максимальна площі критичного прохідного пере-

різу дросельного регулювального клапана; 

nV , maxnV  – поточна та максимальна (усталена) швидкості переміщення 

рухомої поперечини преса. 

Застосування в промисловості знаходять, в основному, регулювальні кла-

пани з характеристиками трьох видів – релейною (n =0,5), лінійною (n =1) і 

квадратичною (n =2). Найбільш м'яку та плавну роботу гідравлічного преса з 

НАП забезпечує квадратична конструктивна характеристика регулювального 

клапана, проте її досить складно реалізувати – твірна отвору сідла клапана по-

винна бути не лінійної, а мати відповідний профіль. 
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а) 

 

б) 

Рисунок 1.10 – Конструктивна (а) і швидкісна (б) характеристики дросе-

льних регулювальних клапанів керування гідравлічними пресами з НАП 
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Цей профіль розраховується за спеціальною методикою та виготовляється 

на спеціалізованому обладнанні [136]. Крім того, на гідравлічних пресах з та-

кими клапанами занадто затягується процес гальмування рухомої поперечини, 

що знижує їх продуктивність. 

Більш прийнятною для виробництва є лінійна конструктивна характерис-

тика. Регулювальні клапани з такою характеристикою простіше у виготовленні, 

забезпечують високу швидкодію преса при відсутності гідроударів. Крім того, 

при лінійній або близькій до неї швидкісній характеристиці легше реалізувати 

алгоритм автоматичного керування гідравлічним пресом. 

Регулювальні клапани з релейною конструктивною характеристикою не 

мають необхідних дроселювальних властивостей, тому їх використання для ке-

рування розгоном і гальмуванням рухомої поперечини преса неприйнятно з то-

чки зору ефективності зміни швидкості переміщення рухомих мас і критеріїв 

виникнення гідроударів. Однак такі клапани мають низький коефіцієнт гідрав-

лічного опору та ідеально підходять для використання в НЗК [150]. 

Наявність лінійної конструктивної характеристики в регулювальному 

клапані не гарантує лінійності його швидкісної характеристи-

ки (див. рис. 1.10, б) – залежності усталеної швидкості руху поперечини преса 

від висоти підйому клапана. Швидкісна характеристика регулювального клапа-

на сильно спотворюється при наявності у системі зайвих гідравлічних опорів та 

малому коефіцієнті якості гідросистеми α  [136, 147]. 

Конструктивна характеристика регулювального клапана є незмінною та 

закладається в його конструкцію. Швидкісна характеристика клапана істотно 

залежить як від виду конструктивної характеристики, так і від довжини магіст-

ралі «акумулятор – прес» та наявності в ній різних гідравлічних опорів. Якби в 

гідравлічній системі не було інших гідроопорів крім регулювального клапана, 

то конструктивна й швидкісна характеристики за формою б збігалися, а коефі-

цієнт якості гідросистеми дорівнював би одиниці. На практиці таку гідросисте-

му створити неможливо, так як гідробалон акумулятора завжди розташований 

на деякій відстані від преса, в магістралі «акумулятор – прес» має бути присут-
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ня необхідна арматура, обумовлена вимогами техніки безпеки й зручності об-

слуговування. Однак часто заводи-виробники пресів оснащують магіст-

раль «акумулятор – прес» великою кількістю зайвих гідроопорів, в результаті 

чого коефіцієнт якості гідросистеми α  падає до 0,1…0,05, тобто опір клапана 

становить 5...10% від опору магістралі. При цьому швидкісна характеристика 

клапана істотно відхиляється від конструктивної [163, 177]. 

Швидкісну характеристику регулювального клапана з внутрішньою лі-

нійною конструктивною характеристикою, що враховує вплив гідроопорів в 

магістралі «акумулятор – прес», можна побудувати за наступним виразом 
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Залежність (1.6) дозволяє побудувати реальну швидкісну характеристику 

регулювального клапана та, при необхідності, скорегувати її за рахунок коефі-

цієнту якості гідросистеми α  [178]. 

На рисунку 1.10 б показано, як спотворюється швидкісна характеристика 

дросельного регулювального клапана з лінійною конструктивною характерис-

тикою в міру зниження коефіцієнта α . 

При α=1,0, тобто за відсутністю інших гідроопорів, крім клапана, швид-

кісна характеристика лінійна та збігається за формою з конструктивною. При 

α=0,5…0,6 швидкісна характеристика клапана близька до лінійної та цілком 

прийнятна для експлуатації на пресах. При α=0,1 та, особливо, при α=0,05 

швидкісні характеристики сильно спотворені, їх регулювальні можливості зве-

дені до мінімуму, а швидкісна характеристика при α=0,05 фактично перетво-

рилася в релейну. На більшій частині ходу клапана поперечина не реагує на йо-

го закриття та тільки на останніх 20% ходу її швидкість падає з максимальною 

до нуля. Це неминуче призводить до гідроударів, низької точності кування, 

зниження надійності роботи преса [163, 177, 178]. 
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Таким чином, гідравлічні магістралі пресів з НАП необхідно проектувати 

так, щоб частка гідравлічного опору регулювального клапана в загальному опо-

рі магістралі «акумулятор – прес» була якомога вище. Цим досягається: 

• максимальне наближення швидкісної характеристики до конструктив-

ної, закладеної в регулювальному клапані; 

• підвищення чутливості керування пресом; 

• зниження рівня гідроударів; 

• підвищення продуктивності й точності кування (штампування). 

Прийнято вважати, що в умовах реального виробництва досяжною вели-

чиною коефіцієнта α  є діапазон величин 0,5...0,6, коли гідравлічні опори повні-

стю відкритого клапана та магістралі «акумулятор – прес» приблизно рівні. При 

цьому швидкісна характеристика не на багато відхиляється від лінійної, а кла-

пан зберігає хороші регулювальні властивості. 

Однак з появою індивідуального сервоприводу й усуненням з конструкції 

регулювальних клапанів розвантажувальної частини виникає необхідність пе-

реглянути існуючі погляди на проектування систем керування гідравлічними 

пресами з НАП, прагнучи максимально наблизити величину коефіцієнта якості 

гідросистеми α  до одиниці. 

 

 

1.4 Опір поковки деформуванню в процесах обробки тиском на гід-

равлічних пресах з НАП 

 

Опір поковок деформуванню в процесах гарячої обробки тиском являє 

собою силовий фактор, що викликає стабільну пластичну течію металу при за-

даних умовах деформації [196 –198]. 

В загальному випадку цикл деформування цt  включає в себе наступні 

складові – час деформування дt  та час паузи nt  

nдц ttt += . 
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Протягом часу деформування дt  в металі спостерігаються одночасно два 

конкуруючі процеси – зміцнення й знеміцнення. В результаті превалюючим бу-

де зміцнення. В паузі nt  між обтисканнями метал тільки знеміцнюється, а опір 

деформації набуває значення напруження початку плинності, яка зменшується 

в паузі, прагнучи до порогу плинності при даній температурі [199 –201]. 

Основою для аналізу впливу процесів зміцнення й знеміцнення оброблю-

ваного матеріалу на ефективність гальмування рухомої поперечини на задано-

му розмірі є результати досліджень технологічного циклу та навантажень, що 

діють в гідравлічних пресах, вивчених Губкіним С.І., Єфімовим В.М., Золоту-

хіним М.М., Охріменком Я.М., Соколовим Л.М., Сторожевим М.В., Шинкарен-

ком О.М. та іншими вченими. 

Дослідженнями [202 –205] виявлено, що знеміцнення металу при гарячій 

обробці тиском виникає при реалізації різних операцій – осаді, протягуванні, 

шліхтуванні. Причому в останніх двох випадках знеміцнення особливо інтенси-

вно проявляється в разі високолегованих сталей та сплавів, які сильно зміцню-

ються в процесі деформування. 

Золотухіним М.М. і Шинкаренком О.М. встановлено, що точність куван-

ня безпосередньо залежить від точності й стабільності нижнього реверсу рухо-

мої поперечини преса [206, 207]. В середньому у діючих пресів на здійснення 

нижнього реверсу витрачається 0,15... 0,2 с. Цього часу цілком достатньо для 

виникнення вибігання рухомої поперечини, пов'язаного зі знеміцненням металу 

поковки, на 1...5 мм, особливо для поковок з високолегованих сталей та титано-

вих сплавів, які сильно зміцнюються при обтисненні. 

У роботах Соколова Л.М. відзначається, що питомі сили деформації різ-

них за масою й розмірами зливків знаходяться в прямій залежності від швидко-

сті деформації, а не від об’єму деформованого тіла або масштабного фактору. А 

зі збільшенням швидкості деформації інтенсивність знеміцнення зменшується. 

З огляду на те, що поодинокі натискання преса, особливо в кінці осадження, 

деформують метал з невеликими ступенями деформації, для розрахунку опору 
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деформації може бути використана середня швидкість 
•
ε  (с-1) на кожному нати-

сканні, яка визначається за однією з наведених формул [208 –210] 

TH
S

T н ⋅
=

ε
=ε

•
max ;     (1.7) 

maxS
V

=ε
•

,      (1.8) 

де ε  – ступінь деформації; 

T  – час деформації, с; 

maxS  – величина обтиснення поковки, мм; 

нH  – початкова висота поковки; 

V  – швидкість робочого ходу преса, мм/с. 

Соколовим Л.М. також встановлено, що на процес деформування впли-

вають паузи nt  між натисканнями преса. При цьому пауза може виявитися дос-

татньої для повного знеміцнення. В іншому випадку від натискання до натис-

кання при недостатній паузі опір деформації буде збільшуватися за рахунок на-

копичення зміцнення. У цьому випадку виникає необхідність у визначенні опо-

ру деформації в будь-який момент припинення паузи, використовуючи еквіва-

лентну швидкість деформації, яка може бути визначена відповідно до такої фо-

рмули [201] 

ββ•
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,    (1.9) 

де β  – коефіцієнт, що залежить від температури. 

Опір деформації зазвичай представляють деякою функцією, яка залежить 

від ступеня деформації при фіксованих значеннях температури та швидкості 

деформації [211 –214]. Така функція описує сімейство кривих зміцнення мета-

лу. Нерідко в цю функцію вводять час в явному вигляді для врахування впливу 

знеміцнення на величину опору деформації. 
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З огляду на розглянуті в главі 1.3 інтервали робочого ходу гідравлічних 

пресів з НАП, перший та другий інтервали, тобто до повного закриття регулю-

вального клапана, складають час деформування дt . Третій інтервал – після за-

криття клапана – який збігається з процесом декомпресії робочих циліндрів від 

високого тиску, відповідає часу паузи nt . 

У дослідженнях, проведених Шинкаренком О.М., відзначається, що по-

будова математичної моделі опору поковки деформування при наявності знемі-

цнення базується на основі отриманих експериментальних даних [178, 206]. У 

кувального гідравлічного преса зусиллям 60 МН досліджувалися параметри ро-

бочого ходу на другому ступені зусиль (40 МН), коли прес працював двома бі-

чними циліндрами. За результатами обробки діаграм, отриманих при обтиснен-

ні круглої поковки у вирізних бійках, були побудовані криві, представлені на 

рисунку 1.11, де введені такі позначення: 1 – хід регулювального клапана ( кh ); 

2 – переміщення рухомої поперечини ( nS ); 3 – тиск в робочих циліндрах ( pp ); 

uS  – інерційний вибіг поперечини після закриття регулювального клапана; 

pp∆  – падіння тиску в робочих циліндрах в період вибігу поперечини. 

Після закриття регулювального клапана (крива 1) зливний клапан робо-

чих циліндрів не було відкрито. Рухома поперечина (крива 2) під дією гідроста-

тичного тиску в робочих циліндрах (крива 3) повільно деформує поковку. Про 

зниження технологічного зусилля (знеміцнення металу поковки) можна судити 

по падінню тиску (крива 3) в робочих циліндрах, так як скидання рідини в НЗБ 

немає. По мірі падіння тиску рухома поперечина уповільнюється і, пройшовши 

після закриття регулювального клапана 5,8 мм (інерційний вибіг uS ), зупиня-

ється. Падіння тиску за цей період склало 4,6 МПа, тобто 25% від його макси-

мальної величини в даному обтисненні. 

В робочих циліндрах гідравлічних пресів з НАП за час робочого ходу на-

копичується енергія пружної деформації робочої рідини високого тиску та еле-

ментів металоконструкції [181]. Тому після закінчення робочого ходу необхід-

ним є здійснення швидкої та безударної декомпресії силових циліндрів. 
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а) 

 
б)       в) 

 

Рисунок 1.11 – Діаграма переміщення рухомої поперечини на інтерва-

лах 2 – 3 робочого ходу (а) та графіки зміни інерційних вибігів PS  після за-

криття регулювального клапана в залежності від коефіцієнтів інтенсивності – 

знеміцнення металу 3K  (б) та декомпресії 2K  (в) 
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При цьому вважається, що процес декомпресії як такий не визначає пара-

метрів точності робочого ходу, але значно впливає на продуктивність, швидко-

дію та надійність роботи гідравлічного преса та системи його керування [182]. 

Однак, незважаючи на те, що робочий хід вважається завершеним, під час де-

компресії робочих циліндрів, яка, в середньому, триває на пресах різних зусиль 

0,5...1,5 с, гаряча поковка залишається затиснутою між бійками преса до тих 

пір, поки тиск в робочих циліндрах не впаде до рівня, припустимого для відк-

риття наповнювально-зливних клапанів. 

На робочому ході одночасно з процесом зміцнення відбуваються динамі-

чні процеси повернення, полігонізації й рекристалізації, що призводять до зне-

міцнення металу в паузах між обтисканнями [198]. Процес декомпресії робочих 

циліндрів гідравлічного преса після закінчення робочого ходу якраз і є такою 

паузою, протягом якої не можна не враховувати вплив термічного знеміцнення 

на техніко-економічні показники технологічного процесу обробки тиском. 

Для побудови математичної моделі опору поковки деформуванню при 

наявності знеміцнення в дослідженнях була проведена математична апрокси-

мація кривих (див. рис. 1.11, а) в прив'язці до певних періодів робочого ходу гі-

дравлічного преса з НАП [178, 206]: 

• до закриття впускного клапана робочих циліндрів (крива 1) опір поков-

ки деформуванню зростає, тобто вона зміцнюється в процесі деформування, а 

величина nR  опору поковки деформуванню представляється у вигляді полінома 

третього ступеня 

43
2

2
3

1 ddddRn +ε+ε+ε= ,    (1.10) 

де 1d , 2d , 3d , 4d  – коефіцієнти полінома; 

• під час закриття клапана – nR  залишається приблизно постійним 

constRn = ;      (1.11) 

• після закриття регулювального клапана (крива 1) опір поковки nR  убу-

ває, тобто вона, перебуваючи під гідростатичним тиском з боку робочих цилін-

дрів, інтенсивно знеміцнюється, що і є причиною появи вибігу uS , а зміна зу-
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силля опору металу поковки деформуванню nR  є більшою мірою функцією ча-

су, ніж відносного обтискання 
m

нзnn tKRR ⋅−= 3 ,    (1.12) 

де нзnR  – опір поковки в момент початку закриття клапана; 

3K  – коефіцієнт інтенсивності знеміцнення металу; 

m  – показник ступеня знеміцнення. 

Після закриття впускного клапана зміна зусилля опору поковки деформу-

ванню є функцією часу та відбувається за експоненціальним законом. Величи-

ни коефіцієнта 3K  і показника m  визначають за кривими знеміцнення для різ-

них матеріалів в залежності від температурних умов і швидкості деформації, як, 

наприклад, описано в роботі [215]. 

Аналіз наведених досліджень показує, що загальний вибіг рухомої попе-

речини PS  (див. рис. 1.11, б, в) після закриття впускного клапана робочих ци-

ліндрів включає в себе дві складові: 

• чисто інерційну ( Su ), обумовлену рівнем накопиченої рухомими части-

нами кінетичної енергії; 

• гідростатичну ( Sg ), обумовлену пружністю робочої рідини та знеміц-

ненням металу поковки. 

На рисунку 1.11 (б, в) наведено залежності величини загального інерцій-

ного вибігу PS  рухомої поперечини від коефіцієнтів 3K  (а) і 2K  (б). Інтенсив-

ність знеміцнення 3K  суттєво впливає на величину вибігу. Крива спочатку йде 

полого, а потім наступає різкий підйом, який свідчить про значний приріст 

впливу знеміцнення на величину вибігу поперечини. При зниженні величи-

ни 3K  до нуля отримуємо чисто інерційну складову вибігу Su . При цьому саме 

по собі знеміцнення не є керованою величиною. Однак його вплив на вибіг мо-

жна компенсувати інтенсивністю декомпресії робочих циліндрів dI , що підтве-

рджується кривої залежності величини вибігу PS  поперечини від величини ко-

ефіцієнта інтенсивності декомпресії 2K , відповідно до залежності [215] 
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tKI d ⋅= 2 .      (1.13) 

Таким чином, процеси декомпресії робочих циліндрів і знеміцнення ме-

талу поковки після закінчення робочого ходу знаходяться в тісному взаємозв'я-

зку – величина гідростатичного тиску в робочих циліндрах визначає інтенсив-

ність знеміцнення, і навпаки, чим інтенсивніше відбувається процес знеміцнен-

ня, тим більше інтенсивність падіння тиску перед і в процесі декомпресії. Зміна 

коефіцієнтів 3K  і 2K  не впливає на чисто інерційну складову Su  вибігу, а ви-

значається параметрами гідросистеми керування та конструкцією рухомих мас 

гідравлічного преса з НАП [181, 188]. 

 

 

1.5 Перспективи розвитку насосно-акумуляторних приводів для гід-

равлічних пресів 

 

Останнім часом в ряді робіт обговорюється проблема переводу великих 

гідравлічних пресів з насосно-акумуляторного на прямий насосний при-

вод [43, 216 –220]. Тому виникає необхідність проаналізувати переваги та недо-

ліки обох типів приводів й оцінити доцільність згаданого переводу. 

При прямому насосному приводі рідина в робочі циліндри преса подаєть-

ся безпосередньо від насосів. При цьому тиск, що створюється насосами, зав-

жди відповідає опору поковки деформуванню, а потужність, що розвивається 

насосами та електродвигунами, відповідає потужності на повзунові преса. Гід-

равлічна система преса, починаючи від насосів, знаходиться під тиском лише 

при робочому ході, що полегшує її експлуатацію. Прямий насосний привод має 

високий коефіцієнт корисної дії – 0,6...0,8 і працює переважно на маслі. При 

постійній подачі насосів швидкість робочого ходу преса приблизно постійна та 

не залежить від опору поковки деформуванню, що сприятливо позначається на 

технологічному процесі [221]. 

Прямий насосний привод має менші розміри й масу, ніж насосно-

акумуляторний, та розташовується поруч з пресом. У гідросистемі пресів вико-
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ристовуються переважно стандартні елементи керування (золотники, клапани 

та ін.) і навіть при інтенсивній роботі практично не спостерігається їх кавита-

ционного зношення. Завдяки нижчому, ніж у води, модулю об'ємної пружності 

масла преси можуть працювати з великим числом ходів без гідроударів. Керу-

вання реверсом рухомої поперечини, як правило, не слідкувальне, а релейне, 

тобто простіше, ніж у пресів з насосно-акумуляторним приводом. 

Оскільки при прямому насосному приводі тиск, що розвивається насоса-

ми, завжди відповідає опору поковки деформуванню, а швидкість рухомої по-

перечини не залежить від виконуваної операції, насоси та двигуни для приводів 

таких пресів доводиться вибирати за максимальною швидкістю й тиском робо-

чого ходу. На практиці, як при куванні, так і при штампуванні й пресуванні, да-

леко не завжди преси працюють з максимальними параметрами. Тому на бага-

тьох операціях потужність насосів використовується не повністю навіть на ро-

бочих ходах, не кажучи вже про ходи наближення й зворотні. Більш того, для 

потужних гідравлічних пресів, які розвивають великі зусилля й швидкості ро-

бочого ходу, установчі потужності насосів виявляються надмірно великими. Це 

є основним недоліком прямого насосного приводу та причиною того, що цей 

привід використовується тільки на пресах невеликих і середніх зусиль. 

При насосно-акумуляторному приводі між насосною станцією та пресом 

встановлюється гідропневматичний акумулятор, тобто ємність, в якій акумулю-

ється рідина високого тиску [90]. Тиск рідини в акумуляторі підтримується за-

качуванням в нього повітря, яке у приводів великих пресів контактує з рідиною. 

В якості робочої рідини використовується водна емульсія. Робочий тиск в су-

часних насосно-акумуляторних станціях не менше 32 МПа. Акумулятор запасає 

рідину високого тиску під час пауз в роботі преса та в періоди зниженої витра-

ти рідини та віддає її в моменти, коли споживання робочої рідини пресом пере-

вершує подачу насосів. Таким чином, акумулятор компенсує недостачу подачі 

насосів й потужність двигунів, забезпечуючи виконання робочих ходів з висо-

кими швидкостями та зусиллями. Установча потужність насосів акумуляторної 

станції розраховується не за піковою потужністю робочого ходу преса, а за се-
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редньою потужністю за цикл. При цьому сумарна потужність насосів станції 

виявляється в 3...5 разів менше, ніж при прямому насосному приводі [222]. 

Насосно-акумуляторний привод доцільно використовувати, коли час ро-

бочого ходу складає 5...10% часу машинного циклу. Чим він менше, тим біль-

ший виграш в потужності у порівнянні з прямим насосним приводом. 

Включення в гідросистему преса акумулятора принципово змінює харак-

теристики приводу. При наявності акумулятора швидкість поперечини преса 

залежить не від об'ємної подачі насосів, а від опору поковки деформуванню, 

тобто привод стає силовим. На робочому ході прес споживає з акумулятора рі-

дину практично постійного паспортного тиску, незалежно від характеру опору 

поковки деформуванню. При цьому тільки частина енергії тиску рідини йде на 

деформування поковки, а решта – на подолання гідравлічних опорів в магістра-

лі «акумулятор – прес». Чим нижче опір поковки деформуванню, тим вище 

швидкість поперечини і тим вище втрати тиску в гідросистемі [178]. 

Для здійснення гнучкого керування положенням й швидкістю поперечи-

ни, особливо на швидкохідних кувальних і горизонтально-профільних пресах, 

доводиться потік рідини дроселювати за допомогою регулювальних клапанів. 

Чим вище частка коефіцієнта гідравлічного опору клапана в загальному опорі 

магістралі «акумулятор – прес», тим вище чутливість керування швидкістю по-

перечини від налаштування клапана й нижче гідроудари [177]. 

Дросельне керування швидкістю поперечини знижує коефіцієнт корисної 

дії приводу, який, в цілому, значно нижче, ніж у насосного приводу з машин-

ним керуванням й орієнтовно дорівнює відношенню поточного тиску в робочо-

му циліндрі до тиску в акумуляторі. До інших недоліків насосно-

акумуляторним приводу можна віднести складність й громіздкість конструкції 

насосно-акумуляторної станції, її значне віддалення від пресових установок, пі-

двищене нагрівання робочої рідини через необхідність її дроселювання, великі 

довжини магістралей, їх підвищений гідравлічний опір, засмічення магістралей 

продуктами розпаду емульсії , складність фільтрації та охолодження робочої 

рідини. Перебуваючи в контакті зі стисненим повітрям в акумуляторі, робоча 
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рідина, рівень якої постійно змінюється, їм інтенсивно насичується, що призво-

дить до підвищеного кавітаційного зношення трубопроводів, розподільників, 

клапанів і погіршення керованості гідравлічним пресом. 

Незважаючи на зазначені недоліки, насосно-акумуляторний привод в да-

ний час залишається єдиним типом приводу для потужних вертикальних кува-

льних, штампувальних і горизонтально-профільних пресів, здатним забезпечи-

ти великі зусилля й високі швидкості робочого ходу, оперативне і чутливе ке-

рування швидкістю та положенням рухомої поперечини [223 –225]. Насосно-

акумуляторний привод не є морально застарілим. Його характеристики та кое-

фіцієнт корисної дії можуть бути суттєво поліпшені шляхом вдосконалення. До 

заходів щодо вдосконалення приводу можна віднести наступне [222]. 

Необхідно відмовитися від громіздких групових насосно-акумуляторних 

станцій та перейти на індивідуальний або малогруповий (не більше двох пресів) 

насосно-акумуляторний привод. Також необхідно максимально наблизити гід-

робалони акумуляторів до пресів з тим, щоб знизити гідравлічні втрати в магіс-

тралях і нагрів робочої рідини. Для забезпечення безударної роботи та високої 

чутливості керування пресом частка коефіцієнта гідравлічного опору регулю-

вального клапана в загальному опорі магістралі «акумулятор – прес» повинна 

становити не менше 0,5...0,6. Для досягнення цього необхідно максимально ро-

звантажити магістраль «акумулятор – прес» від зайвих гідроопорів. При висо-

кому коефіцієнті якості гідросистеми витратна характеристика регулювального 

клапана мало спотворюється та наближається за формою до лінійної або квад-

ратичної конструктивної характеристики, закладеної в конструкцію клапана 

при його проектуванні. У гідросистемах пресів необхідно застосовувати клапа-

ни з високими регулювальними властивостями та підвищеною стійкістю проти 

кавітаційної ерозії [136, 145]. При індивідуальному насосно-акумуляторному 

приводі різко скорочується маневровий об’єм акумулятора, що дозволяє заоща-

дити рідину високого тиску. 

В сучасних гидроприводах великих пресів відстань від насосних і акуму-

ляторних станцій до виконавчих механізмів (гідроциліндрів) вимірюється деся-
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тками, а в деяких випадках і сотнями, метрів [95]. В результаті цього істотно 

зростають втрати потужності, а маса трубопроводів досягає 70 –80% від маси 

всього обладнання. У цьому випадку коефіцієнт щільності потужності – відно-

шення потужності машини до загальної її маси – різко падає. Тому при проек-

туванні гідравлічних приводів пресів відмовляються від групового приводу, 

віддаючи перевагу індивідуальному з електрогідравлічними зв'язками між ком-

понентами. Скорочення протяжності гідроліній дозволяє зменшити об’єм баків, 

витрату робочої рідини високого та низького тисків, її нагрівання та кількість 

охолоджувачів, підвищуючи загальний рівень енергозбереження при експлуа-

тації приводу. Слідкувальне керування з елементами інтелектуального керу-

вання істотно розширює можливості енергозбереження. Розподільча гідроапа-

ратура дозволяє плавно й точно регулювати робочі параметри приводу гідрав-

лічного преса відповідно до сигналів, які надходять від системи автоматичного 

керування. При цьому забезпечується оптимальне співвідношення між швидкі-

стю рухомої поперечини, тиском і витратою робочої рідини, параметрами насо-

сної та акумуляторної станцій з метою мінімізації енергетичних втрат [216]. 

Необхідно також удосконалювати насоси для подачі емульсії високого 

тиску, знизити їх габарити, підвищити продуктивність, коефіцієнт корисної дії 

та ресурс роботи. Перспективним було б застосування в насосно-

акумуляторному приводі насосів з регульованою продуктивністю. Потребують 

удосконалення й способи приготування водної емульсії з тим, щоб підвищити її 

змащувальну здатність і подовжити термін служби. Необхідно забезпечити на-

дійну фільтрацію та охолодження робочої рідини. 

Реалізація хоча б частини з перерахованих заходів дозволить суттєво по-

довжити термін служби потужних кувальних, штампувальних і горизонтально-

профільних пресів з насосно-акумуляторним приводом, істотно підвищити ефе-

ктивність їх експлуатації, що дасть можливість заощадити значні кошти, які бу-

ли б необхідні у разі заміни приводу [226 –228]. 
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ВИСНОВКИ 

 

1. Аналізом стану сучасного ринку гідропресобудування встановлено, що 

найбільш перспективними в світі з точки зору надійності й ефективності роботи 

є машини обробки тиском без жорстких кінематичних зв'язків між приводом і 

робочим органом, а найбільш затребуваним видом ковальського обладнання – 

гідравлічні преси, в тому числі й преси з насосно-акумуляторним приводом. 

2. Системи керування сучасними гідравлічними пресами з НАП проекту-

ються провідними світовими виробниками на базі індивідуального сервоприво-

ду, можливості якого використовуються в недостатній мірі внаслідок роз'єдна-

ності електроніки систем низького та високого тисків, а також систем зворот-

них і врівноважувальних циліндрів. 

3. Дросельні регулювальні клапани розвантаженої конструкції сучасних 

гідравлічних пресів з НАП не відповідають вимогам кавітаційної та динамічної 

стійкості. Функції наповнювально-зливних систем і складових їх елементів не 

узгоджуються із раціональними за швидкодією та безударністю режимами ро-

боти преса. Використання зворотних циліндрів обмежено виключно зворотним 

ходом, а врівноважувальними циліндрами в багатьох випадках і зовсім необ-

ґрунтовано нехтують. Тому основні елементи систем керування гідравлічних 

пресів з НАП потребують подальшого вдосконалення конструкцій і режимів 

роботи. 

4. Відсутня методика розрахунку та проектування наповнювально-

зливних систем раціональної конструкції, а також рекомендації щодо застосу-

вання НЗК з індивідуальним сервоприводом і створення безударних режимів 

розгону рухомої поперечини на ході наближення, математичні моделі якого не 

в повній мірі адекватно описують реальні робочі процеси в силу прийнятих в 

них припущень. При цьому немає досконалого аналітичного опису процесів, 

що відбуваються в робочих циліндрах преса при їх заповненні рідиною низько-

го тиску на ході наближення рухомої поперечини до поковки, в залежності від 

параметрів системи зворотних циліндрів. 
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5. Не досліджений та не встановлений взаємозв'язок процесів знеміцнен-

ня металу поковки й декомпресії робочих циліндрів після закінчення робочого 

ходу, які паралельно протікають. При цьому також відсутні математичні моделі 

та дослідження динаміки робочого ходу сучасних гідравлічних пресів з НАП, 

що працюють на базі індивідуального сервоприводу та регулювальних клапанів 

розвантаженої конструкції. 

6. Необхідно розробити нові способи ефективного гальмування рухомої 

поперечини на зворотному ході та прискореної декомпресії робочих циліндрів 

після закінчення робочого ходу для застосування в гідравлічних приводах су-

часних пресів, що працюють на базі індивідуального сервоприводу. При цьому 

в якості регулювальних і розвантажувальних доцільно використовувати клапа-

ни розвантаженої конструкції. 

7. З появою індивідуального сервоприводу та усунення з конструкції ре-

гулювальних клапанів розвантажувальної частини виникає необхідність перег-

лянути існуючі погляди на проектування систем керування гідравлічними пре-

сами з НАП, прагнучи максимально наблизити величину коефіцієнта якості гі-

дросистеми α  до одиниці. 
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2. ВИБІР НАПРЯМУ ТА МЕТОДІВ ДОСЛІДЖЕНЯ 

ГІДРАВЛІЧНИХ ПРЕСІВ З НАСОСНО-АКУМУЛЯТОРНИМ 

ПРИВОДОМ 

 

2.1 Підвищення ефективності роботи гідравлічних пресів з НАП як 

основний напрям наукових досліджень 

 

Для досягнення поставленої мети та успішного вирішення задач поданої 

дисертаційної роботи необхідно визначити основний напрям досліджень, що 

проводяться, який відображує сучасні тенденції розвитку як безпосередньо гід-

равлічних пресів з НАП, так і ковальсько-пресового виробництва в цілому. 

Для реалізації відповідних етапів та заходів в рамках прийнятого основ-

ного напряму роботи важливим є правильний вибір методів наукових дослі-

джень – теоретичних і експериментальних. 

Аналітичний огляд літературних джерел та патентно-інформаційних да-

них, а також аналіз виробничого досвіду провідних світових виробників при 

проектуванні та промисловій експлуатації гідропресового обладнання показав, 

що новітні розробки в галузі гідроприводу знайшли своє гідне місце та адеква-

тне застосування в насосно-акумуляторних приводах сучасних гідравлічних 

пресів. Однак технічні можливості цих розробок використовуються в неповній 

мірі та обмежені рекомендаціями, що відносяться до загального гідроприводу, 

без урахування технологічного призначення та особливостей експлуатації об-

ладнання пластичного формозмінення метала у гарячому стані. У зв’язку з цим 

існуючі системи керування гідравлічними пресами з НАП мають суттєві недо-

ліки, які обмежують технологічні можливості, знижують надійність і ефектив-

ність їх експлуатації. Слід також зазначити, що в розглянутих роботах відсутній 

взаємозв’язаний аналіз етапів машинного циклу гідравлічних пресів, а саме: 

• розгону та сталого переміщення рухомої поперечини на ході набли-

ження до поковки; 
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• робочого ходу (деформування поковки в гарячому стані) з урахуванням 

декомпресії робочих циліндрів від високого тиску та знеміцнення металу поко-

вки в процесі декомпресії; 

• перехідних процесів в гідроприводі під час гальмування рухомої попе-

речини на зворотному ході у верхньому положенні; 

• явищ, що відбуваються в основних напірних та зливних гідролініях в 

межах різних етапів роботи пресів. 

Існуючі математичні моделі не дозволяють провести комплексний аналіз 

динамічних процесів, що відбуваються в металевій конструкції та насосно-

акумуляторному приводі гідравлічних пресів. Традиційно параметри, які закла-

даються в моделі, не відповідають конструктивним особливостям сучасних 

пресів, а також вимогам швидкодії, надійності та відповідності режимів роботи 

технологічним процесам, що реалізуються на цьому обладнанні. 

Розробка адекватних математичних моделей відповідних етапів машин-

ного циклу сучасних гідравлічних пресів з НАП повинна бути спрямована на 

створення раціональних зі швидкодії режимів роботи з розширенням техноло-

гічних можливостей машин. 

В рамках теми поданої дисертаційної роботи розширення технологічних 

можливостей існуючих та знов створюваних гідравлічних пресів з НАП досяга-

ється шляхом удосконалення конструкцій та характеристик роботи пристроїв 

керування пресами на базі індивідуального сервоприводу, оснащеного елект-

ронними засобами керування та контролю. Завдяки цьому стає можливим: 

• збільшення числа ходів гідравлічного преса у хвилину, внаслідок чого 

підвищується інтенсифікація виконання технологічного процесу та його проду-

ктивність, зменшуючи тим самим кількість необхідних підігрівів (за рахунок 

зниження інтенсивності охолодження заготовок), витрату енергоносіїв та собі-

вартість виробленої поковки; 

• скорочення часу контакту деформувального інструменту (бойків, шта-

мпів тощо) з гарячою поковкою, що призводить до підвищення його довговіч-

ності та покращення експлуатаційних характеристик; 
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• компенсація неминучого знеміцнення поковки наприкінці та по закін-

ченні робочого ходу інтенсивністю декомпресії робочих циліндрів від високого 

тиску, за рахунок чого підвищується точність процесів обробки тиском. 

Таким чином, нові розроблені в дисертаційній роботі технічні рішення 

були спрямовані на досягнення наступних ефектів: 

• суттєвого скорочення часу здійснення окремих етапів машинного цик-

лу – ходів наближення, робочого та зворотного, а також декомпресії робочих 

циліндрів від високого тиску; 

• створення раціональних зі швидкодії, плавних та безударних розгонів 

та гальмувань рухомої поперечини; 

• встановлення необхідних законів відкриття та закриття дросельних ре-

гулювальних і наповнювально-зливних клапанів, визначення їх конструктивних 

та витратних характеристик, забезпечення своєчасного спрацювання клапанів у 

певній послідовності; 

• забезпечення взаємозв’язку наповнювально-зливної системи, засобів 

керування та контролю дросельних регулювальних і наповнювально-зливних 

клапанів, а також системи зворотних та врівноважувальних циліндрів в рамках 

єдиного насосно-акумуляторного приводу; 

• досягнення необхідного коефіцієнту якості гідравлічної системи та 

окремих гідроліній, що відповідають за реалізацію конкретних етапів машинно-

го циклу гідравлічних пресів; 

• створення пристроїв керування пресами (насамперед регулювальних і 

наповнювально-зливних клапанів) раціональної конструкції з точки зору відсу-

тності коливань та стійкості при кавітаційному зношенні; 

• розширення технічних характеристик і діапазону використання функ-

ціональних можливостей індивідуального сервоприводу в насосно-

акумуляторних приводах гідравлічних пресів різних зусиль. 

Досягнення всіх вище наведених переваг у розширенні технологічних 

можливостей, підвищенні надійності та ефективності роботи гідравлічних пре-
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сів з НАП базується, перш за все, на основі теоретичних та експериментальних 

досліджень динамічних процесів на всіх етапах машинного циклу. 

Експериментальні дослідження надають можливість виявити особливості 

роботи гідравлічних пресів в реальних виробничих умовах, візуально спостері-

гати у реальному часі за пресовою установкою в цілому при реалізації техноло-

гічних процесів обробки гарячої поковки. При цьому з’являється також можли-

вість відслідковувати процеси, що відбуваються на окремих ділянках гідросис-

теми, виявляючи їх зв'язок з конструктивними та експлуатаційними характери-

стиками органів керування та режимами їх роботи. Крім того, експериментальні 

дослідження є джерелом визначення параметрів (з достатнім ступенем достові-

рності), необхідних для побудування математичних моделей та перевірки їх 

адекватності шляхом порівняння з експериментально отриманими значеннями 

та кривими при реалізації реальних технологічних процесів. 

Дослідження теоретичного характеру дозволяють проаналізувати та уза-

гальнити отриману експериментальним шляхом інформацію. Внаслідок цього 

з’являється можливість на основі відомих аналітичних залежностей та експе-

риментальних даних визначити параметри різних гідравлічних пресів з НАП 

стосовно до всіх етапів їх машинного циклу, а за їх допомогою – побудувати 

адекватні математичні моделі, отримати нові аналітичні залежності, встановити 

науково обґрунтовані критерії роботи машин з точки зору швидкодії, відсутно-

сті гідравлічного удару та рідинного голодування, динамічної та кавітаційної 

стійкості тощо. Це дозволяє створювати такі пристрої, застосування яких до-

зволило б суттєво покращити показники експлуатації гідравлічних пресів з на-

сосно-акумуляторним приводом. 

Результати експериментальних досліджень та теоретичних пошуків ляга-

ють в основу розробки науково обґрунтованих методів інженерно-аналітичного 

розрахунку гідравлічних пресів з НАП завдяки створенню розгорнутої бази да-

них, що має практичне застосування у виробничій діяльності та вміщує: 

• різного роду технічні знання та досвід, необхідні для виконання проек-

тувальних розрахунків, визначення базових параметрів і коефіцієнтів матема-
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тичних моделей у відповідності до обраних розрахункових схем та конструкти-

вного виконання машини; 

• науково обґрунтовані методики, способи та критерії вибору умов здій-

снення основних етапів машинного циклу гідравлічного преса, можливих об-

межень та прийнятих допущень при побудуванні математичних моделей та їх 

числовому аналізі; 

• способи та напрям подальшого удосконалення елементів насосно-

акумуляторного приводу та виконавчих вузлів гідравлічних пресів; 

• результати теоретико-експериментального дослідження та аналізу ефе-

ктивності та доцільності прийнятих технічних рішень; 

• алгоритми раціонального проектування базових вузлів і систем керу-

вання гідравлічних пресів з НАП, систематизовані дані їх типових конструкцій 

для машин номінального ряду зусиль. 

 

 

2.2 Методика проведення теоретичних досліджень 

 

Для успішного проектування гідравлічних пресів та об’єктивної оцінки 

закладених в проект параметрів необхідно мати математичні моделі основних 

етапів їх машинного циклу, особливо, робочого ходу. Тоді можна ще й до ство-

рення машини в металі здійснити моделювання найважливіших етапів її робо-

ти, побачити переваги та недоліки прийнятих рішень, внести відповідні корек-

тиви в проект, що є більш ефективним, ніж переробляти або модернізувати вже 

готову машину чи будувати та досліджувати її фізичну модель [229]. 

Як об’єкти проектування гідравлічні преси з НАП являють собою складні 

багаторівневі ієрархічні системи, що вміщують велику кількість підсистем різ-

ної фізичної природи – електричний та гідравлічний приводи, системи вклю-

чення та керування, передаточні та виконавчі механізми. 

Сили, які виникають при роботі гідравлічних пресів, характеризуються 

високими швидкостями зростання та падіння, що супроводжується значним ди-
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намічним впливом на машину. Тому можливість достовірного передбачення 

очікуваних в ній процесів на стадії проектування особливо актуальна, адже до-

зволяє суттєво підвищити її надійність та довговічність. 

В більшості випадків задачу побудування математичної моделі гідравліч-

ного пресу з НАП можна вирішити, представивши динамічну систему машини 

одно - або багатомасовою системою із зосередженими параметрами та прийня-

вши низку спрощуючих допущень. При цьому математична модель гідравліч-

ного преса повинна бути представленою у вигляді системи звичайних диферен-

ційних рівнянь, які відображують найбільш суттєві властивості та особливості 

машини. Допущення, що спрощують, необхідні для скорочення числа диферен-

ційних рівнянь системи до розумної межі, адже інтегрування надто складних 

систем займає багато часу, не даючи суттєвого виграшу в точності результату. 

Єдиним способом перевірки правомірності прийнятих допущень й адек-

ватності розробленої математичної моделі реальним процесам є експеримента-

льні дослідження. Після експериментального підтвердження адекватності мо-

делей вони можуть застосовуватися для комп’ютерного моделювання реальних 

систем керування гідравлічними пресами з НАП. 

Дослідження процесу заповнення робочих циліндрів рідиною низького 

тиску на ході наближення, переміщення рухомої поперечини на робочому ході, 

взаємозв’язку декомпресії робочих циліндрів і знеміцнення металу поковки по 

закінченні робочого ходу, особливостей зворотного ходу гідравлічних пресів з 

НАП здійснювалося теоретико-експериментальним методом. Цей метод також 

покладено в основу визначення основних параметрів гідравлічних пресів з 

НАП, необхідних для побудови математичних моделей. 

Попереднє вивчення отриманих експериментальних даних і діаграм дає 

багато якісної інформації про роботу гідравлічного преса, а розшифрування 

кривих – числову інформацію про величини тисків в системі, коефіцієнти опору 

магістралей, ходи та швидкості рухомої поперечини, час відкриття та закриття 

клапанів, їх витратні характеристики тощо. Керуючись цією інформацією, мо-

жна побудувати адекватну математичну модель типового гідравлічного преса з 
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НАП та використовувати її при модернізації діючих машин та створенні нових. 

Удосконалена за робочими параметрами математична модель може бути закла-

дена до алгоритму системи автоматичного керування пресом з метою забезпе-

чення його продуктивної та безударної роботи. 

Математичне моделювання фізичних процесів [171], що відбуваються в 

гідравлічних системах пресів з НАП та їх елементах з урахуванням конструкти-

вних особливостей та режимів роботи, здійснювалося на базі: 

• диференційних рівнянь у вигляді Д’Аламбера переміщення рухомої 

поперечини преса [177, 163]; 

• теорії механіки рідини та газу [165]; 

• теорії об’ємного гідроприводу [125, 147, 230]; 

•  рівнянь руху робочої рідини в елементах гідросистем [133, 137, 172]; 

• рівнянь балансу витрат [164]; 

• прикладних теорій коливань, удару та пружності [231 –233]. 

Для побудови математичних моделей різних етапів машинного циклу гід-

равлічних пресів з НАП необхідно визначити базові коефіцієнти, які входять до 

складу рівняння Ріккаті [176], а саме: 

a  – зведені до рухомої поперечини рухомі маси метала та робочої рідини 

на різних ділянках гідроприводу; 

b  – втрата активної сили преса на подолання гідравлічних опорів магіст-

ралей при повністю відкритому регулюючому клапані; 

c  – сума активних і сил опору, що діють на поперечину. 

В загальному випадку коефіцієнт a  може бути визначений за формулою 

∑
=

ρ+=
n

i
ii FLMa

1
,     (2.1) 

де M  – маса металевих рухомих частин преса, кг; 

ρ  – густина робочої рідини, кг/м3; 

n  – кількість гідроліній, які задіяні в керуванні переміщенням рухомої 

поперечини; 

iL  – зведена довжина i -ї гідролінії, м; 
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iF  – активна площа плунжера гідравлічного циліндра, з’єднаного з i -ю 

гідролінією, м2. 

Довжини гідроліній зводяться до плунжерів відповідних циліндрів пресу 

у відповідності до наступної формули 

∑
=

=
n

i i

i
ii

d

l
FL

1 2
,      (2.2) 

де il , id  – довжина та діаметр i -ї гідролінії відповідно, м. 

Коефіцієнт b  визначається таким чином: 

∑
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де iξ  – зведений коефіцієнт гідравлічного опору i -ї гідролінії. 

Значення iξ  розраховується у відповідності до формули 
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де λ  – коефіцієнт втрат на тертя на прямих ділянках трубопроводів; 

if  – площа прохідного перерізу i -ї гідролінії, м2; 

iζ  – коефіцієнт місцевих гідравлічних опорів i -ї гідролінії. 

Коефіцієнти λ  и iζ  визначаються за довідковою літературою [147]. 

Розбиття системи керування пресом на окремі ділянки, визначення вели-

чин il , id  и if  відповідних гідроліній, а також параметрів місцевих гідравліч-

них опорів здійснюється на базі заводських креслень розведень трубопроводів 

конкретного гідравлічного преса з НАП. Докладно дана методика викладена в 

роботах [234, 235] автора поданої дисертаційної роботи, тому в повному об’ємі 

тут не наводиться. 

Що стосується коефіцієнта c , то його значення розраховується в залеж-

ності від характеру дій активних і сил протидії для кожного конкретного про-

цесу у відповідності до його розрахункової схеми. 

Постійною складовою сил протидії є сила тертя mpR  
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нmpмmpmp RRR __ += ,     (2.5) 

де мmpR _  – сила тертя в ущільненнях гідравлічних циліндрів, Н; 

нmpR _  – сила тертя в напрямних рухомої поперечини, Н. 

Для урахування тертя при математичному моделюванні процесів, що від-

буваються в гідравлічних пресах з НАП, при переміщенні рухомої поперечини 

на різних етапах машинного циклу користувалися наступними загальними ре-

комендаціями з визначення складових mpR , а саме [163]: 

• мmpR _  складає 3% від активного зусилля, що розвивається гідравліч-

ними циліндрами преса на кожному етапі машинного циклу; 

• нmpR _  становить 5% від ваги металевих рухомих частин преса. 

Для математичного опису та теоретичного аналізу переміщення рухомої 

поперечини на різних інтервалах в межах кожного етапу машинного циклу гід-

равлічного преса з НАП використовувалися динамічні моделі. При цьому інер-

ційна сила Д’Аламбера на них не вказується – в залежності від режиму перемі-

щення рухомих частин вона може змінювати свій знак. Так в процесі розгону, 

коли превалюють активні сили, інерційна сила спрямована проти руху. Під час 

гальмування з переважальними силами опору сила інерції допомагає руху та 

перешкоджає гальмуванню. 

В ході теоретичних досліджень передбачається використання системного 

підходу, згідно з яким розгляд машинного циклу гідравлічного преса з НАП 

здійснюється як єдиного цілого з урахуванням взаємозв’язку та взаємного 

впливу його окремих етапів – розгону, сталого переміщення та гальмування ру-

хомої поперечини. При дослідженні динамічних особливостей кожного етапу 

машинного циклу процеси, що відбуваються, умовно розбиваються на декілька 

взаємозв’язаних часових інтервалів, які суттєво відрізняються динамікою. В 

якості критерію умовного розбиття використовувалися часові інтервали відк-

риття та закриття регулювальних клапанів. 

Для рішення систем нелінійних диференційних рівнянь другого порядку 

математичних моделей та їх систем застосовано числовий метод Рунге – Кутта 
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з використанням програмного пакета Delphi. Загальну обробку результатів дос-

ліджень здійснювали в програмі MS Excel, а аналіз скінчено-елементним мето-

дом – за допомогою програмного продукту Simulation Xpress для Solid Works. 

 

 

2.3 Методика проведення експериментальних досліджень 

 

Весь комплекс експериментальних досліджень гідравлічних пресів з при-

водом від насосно-акумуляторних станцій, розроблений та виконаний у поданій 

дисертаційній роботі, необхідний для здійснення наступного [229]: 

• виявлення якісних особливостей робочих процесів, що відбуваються у 

пресах упродовж різних етапів їх машинного циклу; 

• отримання числової інформації про величини тисків на різних ділянках 

трубопроводів, ходів та швидкостей рухомої поперечини, час и закони відкрит-

тя та закриття клапанів; 

• визначення низки параметрів, необхідних для побудви математичних 

моделей; 

• перевірки адекватності розроблених математичних моделей. 

Методика експериментальних досліджень гідравлічних пресів з НАП пе-

редбачає вимірювання наступних основних параметрів систем керування: 

• тисків в гідролініях робочих циліндрів різних ступенів зусиль (в 

центральному та бічних циліндрах), зворотних циліндрах, гідробалоні насосно-

акумуляторної станції, у гідролінії преса після клапана-автомата, наповнюваль-

но-зливному баці; 

• переміщення та швидкість рухомої поперечини на ходах наближення, 

робочому та зворотному; 

• лінійні переміщення (висота підйому) напірних і зливних дросельних 

регулюючих клапанів розподільників робочих та зворотних циліндрів; 

• положення штоків наповнювально-зливних клапанів при роботі преса 

на різних режимах та ступенях зусиль. 
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У поданій роботі експериментальні дослідження гідравлічного обладнан-

ня здійснювалися в реальних виробничих умовах при реалізації технологічних 

процесів «Кування», «Осадження» та «Шліхтування». 

Експериментальні дослідження в умовах реального виробництва прово-

дилися в ковальсько-пресових цехах №2 і №3 ПАТ «Новокраматорський маши-

нобудівний завод». Дослідженню піддавали ковальські гідравлічні преси номі-

нальним зусиллям 30, 50 и 100 МН (рис. 2.1), що мають привод від насосно-

акумуляторних станцій номінальним тиском 32 МПа. Вказані преси входять до 

складу автоматизованих ковальських комплексів АКК-3000, АКК-5000, АКК-

10000 відповідно [55, 236] та є базовими машинами, які піддаються доскональ-

ному дослідженню в поданій дисертаційній роботі. Принципова схема систем 

керування даними гідравлічними пресами була розглянута в розді-

лі 1 (див. рис. 1.4). Досліджувані преси є агрегатами вертикальної конструкції 

та мають по три робочих циліндра, встановлених у верхній нерухомій попере-

чині. Наповнювально-зливні баки розташовані біля пресів, насосно-

акумуляторні станції віддалені на безпечну відстань, що відповідає нормам і 

правилам експлуатації сосудів високого тиску. 

Преси повністю автоматизовані та керуються АСК – автоматизованою 

системою керування. Рядом з пресами працюють ковальські маніпулятори та 

крани, а також інструментальні маніпулятори. 

Система керування забезпечує можливість роботи пресів на трьох ступе-

нях зусиль – одним центральним, двома бічними або всіма трьома циліндрами. 

При цьому в пресах номінальним зусиллям 50 МН и 100 МН друга ступінь зу-

силь реалізується двома бічними циліндрами, а в пресі зусиллям 30 МН – 

центральним, який має активну площу більшу, ніж сумарна активна площа біч-

них циліндрів. Дросельні регулювальні клапани встановлені в клапанних роз-

подільниках робочих та зворотних циліндрів та керуються індивідуальними 

сервоприводами. Прес номінальним зусиллям 100 МН має в своїй конструкції 

врівноважувальні циліндри на відміну від пресів зусиллям 30 МН и 50 МН, де 

вони замінені додатковою парою зворотних циліндрів. 
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Робоча рідина основної системи керування пресами та НАП – водна ему-

льсія. Керування сервоприводами здійснюється від маслостанції з номінальним 

тиском 16 МПа. 

Контроль основних параметрів гідравлічної системи керування пре-

сом (див. рис. 1.4) здійснюється АСК за допомогою датчиків, схема установки 

яких показана на рисунку 2.2, де введені наступні умовні позначення: 

1 – перетворювачі тиску моделі HM 17 фірми Bosch REXROTH [237]: 

• Р 1 – контроль тиску в напірній магістралі від НАС перед клапаном-

автоматом (номінальний тиск 32 МПа), тип перетворювача HM 17 –

 1X/400; 

• Р 2 – контроль тиску в напірній магістралі після клапана-

автомата (номінальний тиск 32 МПа від гідробалона акумулятора), 

тип перетворювача HM 17 – 1X/400; 

• Р 3 – контроль тиску в магістралі низького тиску на виході з напов-

нювально-зливного бака (номінальний тиск 0,5 МПа), тип перетво-

рювача HM 17 – 1X/050; 

• Р 4 и Р 6 – контроль тиску в центральному та бічних робочих цилі-

ндрах відповідно, тип перетворювача HM 17 – 1X/400; 

• Р 5 – контроль тиску у зворотних циліндрах, тип перетворювача 

HM 17 – 1X/400; 

2 – датчики лінійні безконтактні моделі BTL фірми BALLUFF, тип датчи-

ків BTL5 – S502 – M0075 – B – S32 [238]: 

• L 1 и L 2 – контроль положення напірного та зливного клапанів від-

повідно керування центральним робочим циліндром; 

• L 3 и L 4 – контроль положення напірного та зливного клапанів від-

повідно керування бічними робочими циліндрами; 

• L 5 и L 6 – контроль положення напірного та зливного клапанів від-

повідно керування зворотними циліндрами; 

3 – датчик лінійний моделі BTL фірми BALLUFF, тип датчика  

BTL5 – T110 – M2250 – P – S103 [239]: 
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R 1 – контроль положення рухомої поперечини та вимірювання швидкос-

ті її переміщення; 

4 – вимикач індуктивний безконтактний моделі BES фірми BALLUFF, 

тип вимикача BES516 – 105 – S4 – C [240]: 

• V 1 – контроль відкритого та закритого станів НЗК центрального 

робочого циліндра; 

• V 2 и V 3 – контроль відкритого та закритого станів НЗК бічних ро-

бочих циліндрів. 

Розглянемо окремо кожний з цих датчиків. 

Перетворювачі тиску (Р 1 – Р6, див.рис. 2.2) фірми Bosch REXROTH [237] 

призначені для перетворення тиску робочої рідини в електричний сигнал, який 

обробляється АСК гідравлічного преса. Вони встановлюються в необхідне міс-

це гідросистеми за допомогою різьбового з’єднання штуцера 1 (рис. 2.3), всере-

дині якого виконано осьовий канал для підводу робочої рідини під тиском до 

мембрани 2, виконаної із нержавіючої сталі. Мембрана 2, деформуючись під ді-

єю гідравлічного тиску, діє на тонкоплівковий вимірювальний елемент перет-

ворювача 4 гнучкої плати 3. Всі вказані елементи перетворювача розміщені в 

корпусі 6 з електричним разнімачем 5, який забезпечує захист від впливу фак-

торів навколишнього середовища. Сигнал на виході з перетворювача пропор-

ційний рівню тиску робочої рідини в місці його монтажу в гідравлічній системі. 

Діапазон вимірювань датчика (див. рис. 2.3) 10…60 МПа, похибка вимі-

рювань не перевищує 0,5% від кінцевого значення. 

Лінійний датчик (R 1, див. рис. 2.2) моделі BTL фірми BALLUFF [239] 

контролю положення рухомої поперечини та вимірювання швидкості її пере-

міщення представляє собою напрямну 1 (рис. 2.4), вздовж якої переміщується 

магніт 2, який приводиться до руху рухомою поперечиною преса за допомогою 

тяги 3 та штанги 4, які запобігають поломці датчика при її перекосах. 

Напрямна 1 кріпиться до корпусу зворотного циліндра, закріпленого на 

нижній нерухомій поперечині, а магніт 2 з тягою 3 та штангою 4 кріпляться до 

кронштейну, спеціально привареного до нерухомої поперечини. 
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а) б) 

Рисунок 2.3 – Загальний вигляд (а) та конструктивна схема (б) перетво-

рювача тиску моделі HM 17 фірми Bosch REXROTH [237] 

 

 

а)  

 

б) 

Рисунок 2.4 – Загальний вигляд (а) та конструктивна схема (б) лінійного 

датчика моделі BTL фірми BALLUFF [239] 
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На пресі є дві установки датчиків контролю положення рухомої попере-

чини – на двох діагонально розташованих (відносно вісі преса) корпусах зворо-

тних циліндрів. Це дозволяє контролювати перекіс рухомої поперечини упро-

довж всього машинного циклу преса шляхом обчислення АСК різниці пока-

зань, отриманих від двох діагонально встановлених датчиків (див. рис. 2.4). 

Імпульси струму, які виникають під час руху магніту 2 уздовж напрям-

ної 1, перетворюються електронною системою датчика в показання положення 

рухомої поперечини гідравлічного преса та її швидкості. 

Діапазон вимірювань датчика (див. рис. 2.4) 50…3000 мм, похибка вимі-

рювань не перевищує 0,25% від кінцевого значення. 

Кожен дросельний регулювальний клапан 1 (рис. 2.5, а) розподільників 

робочих та зворотних циліндрів встановлюється в окремому корпусі 2 та жорс-

тко з’єднується із сервоприводом 2 (див. розділ 1). У верхній частині клапана 1 

є хвостовик, в осьовому отворі якого розміщений безконтактний датчик ліній-

них переміщень 4 (L 1 – L6, див. рис. 2.2) [238]. Датчик має стрижневе вико-

нання та за допомогою різьбового з’єднання штуцера 5 кріпиться до корпусу 2 

клапана 1. Мікроімпульсна вимірювальна система розміщена у міцному корпу-

сі 6 із захистом від зовнішніх впливів та представляє собою електронну головку 

датчика. Хвилевід розміщений всередині трубки 7, виконаної з нержавіючої 

сталі. Магнітна шайба 8 жорстко кріпиться до хвостовика клапана 1 з можливі-

стю безконтактної взаємодії з хвилеводом усередині трубки 7 в процесі підйо-

му (опускання) клапана 1. Сигнал розузгодження між магнітним полем шайби 8 

та хвилеводом усередині трубки 7 пропорційний лінійному переміщенню штока 

клапана 1. Регулювальні клапани розподільників робочих та зворотних цилінд-

рів керуються сервоприводами у слідкуювальному режимі, тому датчик ліній-

них переміщень (див. рис. 2.5, б) є ланкою зворотного зв’язку за переміщенням 

для визначення поточної величини критичного перерізу клапана. 

Діапазон вимірювань датчика (див. рис. 2.5) 0…100 мм, похибка вимірю-

вань не перевищує 0,25% від кінцевого значення. 
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а) б) 

Рисунок 2.5 – Схема дросельного регулювального клапана (а) та загаль-

ний вигляд встановленого у ньому датчика лінійних переміщень (б) фірми 

BALLUFF 
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Що стосується наповнювально-зливних клапанів, то слідкувальне керу-

вання в них відсутнє. На досліджених пресах встановлені НЗК власної констру-

кції НКМЗ, приведеної на рисунку 1.9, а. 

На рисунку 2.6 приведена схема установки індуктивного вимикача [240] 

на НЗК (а) та загальний його вигляд (б). Шток-поршень 2 сервоприводу НЗК 

оснащений хвостовиком з шайбой 3 на кінці. Зверху на сервоциліндр НЗК наді-

тий ковпак, в якому встановлені індуктивні безконтактні вимикачі 1 – по два на 

кожний наповнювально-зливний клапан(V 1 – V3, див. рис. 2.2).У відповідності 

до умов установки між шайбою 3 та індикаторними головками вимикачів 1 по-

винен бути передбачений зазор 4 мм. Вертикальна відстань між осями вимика-

чів 1 відповідає ходу НЗК, утворюючи два кінцевих положення. Верхня та ни-

жня кромки шайби 3 повинні бути на рівні осей вимикачів 1 при відкритому та 

закритому стані НЗК відповідно. 

Номінальна відстань спрацьовування вимикача (див. рис. 2.6) 5 мм. 

Показання усіх встановлених в системі керування пресом датчиків виво-

дяться у відцифрованому вигляді на пульт керування машиніста преса відпові-

дно до схеми, представленої на рисунку 2.7. Перед виконанням технологічного 

процесу здійснюється діагностика всієї системи на базі показань відповідних 

датчиків. Інтерфейс системи діагностики АСК показаний на рисунку 2.8. Вибір 

способу роботи АСК в ручному або автоматичному режимі для виконання пев-

ного технологічного процесу здійснюється машиністом преса у відповідності 

до алгоритмів, закладених в АСК (рис. 2.9). 

Дані, пов’язані із діагностикою обладнання перед початком технологічно-

го процесу та отримані під час його реалізації, зберігаються в АСК з можливіс-

тю їх наступного аналізу з використанням спеціального програмного пакета 

iba Analyzer безпосередньо на підприємстві. Приклад типової діаграми машин-

ного циклу преса, отриманої шляхом аналізу відцифрованих даних програмою 

iba Analyzer, наведено на рисунку 2.10. 

Власником досліджуваного обладнання та датчиків є ПАТ НКМЗ. 

Номера протоколів вимірювань 150830 – 150908. 
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а) б) 

Рисунок 2.6 – Схема установки індуктивного вимикача на НЗК (а) та за-

гальний вигляд (б) вимикача моделі BES фірми BALLUFF 
 

 
 

Рисунок 2.7 – Схема показань датчиків системи керування пресом 
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2.4 Методика експериментального визначення базових параметрів 

досліджуваних гідравлічних пресів та їх статистичної обробки 

 

В ході експериментальних досліджень важливим є визначення базових 

параметрів досліджуваних гідравлічних пресів з НАП (див. рис. 2.1). 

На базі заводських креслень розведень трубопроводів і схем гідравлічних 

принципових для кожного преса визначали: 

• сумарні активні площі циліндрів – робочих pF , зворотних вF  та врів-

новажувальних урF  – задіяних у реалізації машинного циклу; 

• розподілення номінального зусилля nP  за ступенями; 

• повний хід рухомої поперечини H ; 

• довжини il  та діаметри id  відповідних гідроліній; 

• вид та розподілення гідроопорів кожної гідролінії. 

Фактична маса M  металевих рухомих частин розраховувалася для кож-

ного преса у відповідності до величини статичного тиску cmp , який створюєть-

ся у зворотних циліндрах преса перед початком ходу наближення, коли клапани 

керування цими циліндрами закриті, а рухомі маси покояться на стовпі запертої 

у зворотних циліндрах робочої рідини (див. рис. 2.7). 

Виходячи із умови рівноваги рухомої поперечини у верхньому положен-

ні, отримуємо наступну залежність для визначення маси M  

g
FpFpFp

M урapбвcm ⋅+⋅−⋅
= , 

де бp  – тиск на виході з НЗБ, МПа; 

ap  – тиск на виході з НАС, МПа; 

g  – гравітаційна постійна, м/с2. 

Значення тисків cmp , бp  и ap  вимірюються раніше розглянутими датчи-

ками тисків та виводяться на екран діагностики (див. рис. 2.8). При цьому фак-

тично тиск ap  представляє собою не тиск в акумуляторі в чистому вигляді, а 

тиск на вході в систему керування пресом, тобто тиск робочої рідини після кла-
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пана-автомата (датчик Р 2, див. рис. 2.2). Тиск бp  фіксується датчи-

ком Р 3 (див. рис. 2.2), а тиск cmp  – датчиком Р5 (див. рис. 2.2). 

Базові параметри досліджуваних ковальських гідравлічних пресів з НАП, 

необхідні для подальшого аналізу та математичного моделювання в поданій 

дисертаційній роботі, зведені в таблицю 2.1. 

При аналізі експериментально отриманих діаграм виділяють періоди ста-

лого переміщення рухомої поперечини, коли швидкість постійна та має макси-

мальне значення для конкретного етапу машинного циклу. Для таких періодів 

справедлива наступна рівність [163] 

b
cVn =max_ ,      (2.6) 

де max_nV  – максимальна швидкість сталого переміщення рухомої попе-

речини преса, м/с. 

Задаючись значенням max_nV  із експериментальних діаграм, можна ви-

значити значення коефіцієнтів c  і b  відповідних етапів роботи пресів на ходах 

наближення, робочому та зворотному, а також при декомпресії робочих цилін-

дрів від високого тиску. 

Також, використовуючи значення max_nV , можна визначити величини 

коефіцієнтів клζ  опору повністю відкритих дросельних регулювальних клапа-

нів відповідно до формули Вейсбаха [136] 

2
max_5,0 n

кл
V
p

⋅ρ⋅

∆
=ζ ,     (2.7) 

де p∆  – перепад тисків у гідролінії, де встановлений клапан, МПа. 

Значення p∆  також визначається із експериментальних діаграм по кри-

вим, що описують процеси на різних ділянках гідроприводу. 

Для математичного опису динаміки перехідних процесів у гідроприводі 

необхідно мати інформацію про пружні властивості робочої рідини, окремих 

гідроліній та металоконструкції самого преса. 
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Таблиця 2.1 – Параметри ковальських гідравлічних пресів с НАП 

Параметр 
Прес номінальним зусиллям nP  

30 МН 50 МН 100 МН 

Розподілення номінального зу-
силля nP  за ступенями, МН: 

• I ступінь 
• II ступінь 
• III ступінь 

 
 

10 
20 
30 

 
 

16,5 
33 
50 

 
 

33 
65 
100 

Діаметри циліндрів, мм: 
• робочого центрального 
• робочого бічного 
• зворотного 
• врівноважувального 

 
950 
460 
200 

– 

 
820 
820 
240 

– 

 
1180 
1180 
360 
250 

Кількість циліндрів: 
• робочих 
• зворотних 
• врівноважувальних 

 
3 
4 
– 

 
3 
4 
– 

 
3 
2 
2 

Активна площа робочих цилінд-
рів pF , м2: 

• I ступінь 
• II ступінь 
• III ступінь 

 
 

0,332 
0,709 
1,041 

 
 

0,528 
1,056 
1,584 

 
 

1,094 
2,188 
3,282 

Сумарна площа зворотних цилін-
дрів вF , м2 0,126 0,181 0,204 

Сумарна площа врівноважуваль-
них циліндрів урF , м2 – – 0,098 

Повний хід рухомої поперечи-
ни H , мм 2060 2500 3000 

ap , МПа 29 27 29 
бp , МПа 0,45 0,53 0,4 

cmp , МПа 13,8 16,1 13,2 
M , кг 132770 211700 440000 
ρ , кг/м3 1000 1000 1000 
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Дослідженнями [166, 167] встановлено, що жорсткість різних елементів 

характеризується зміною активного зусилля P∆  в залежності від величини по-

довження S∆  (вибігу) та пов’язана з ними залежністю 

SkP ∆⋅=∆ , 

де k  – зведена до рухомої поперечини лінійна жорсткість відповідної ді-

лянки гідроприводу, Н/м. 

Останньою формулою зручно користуватися у наступному вигляді 

S
Fp

k i
i ∆

⋅∆
= ,     (2.8) 

де ik  – зведена до рухомої поперечини лінійна жорсткість i -

ї (необхідної) ділянки гідроприводу, Н/м. 

Величини p∆  та S∆  визначаються для різних ділянок гідроприводу із ек-

спериментальних діаграм процесів, що розглядаються. Найбільш характерними 

є періоди переміщення рухомої поперечини після закриття регулювальних кла-

панів під дією інерційних та сил пружності. Такий рух призводить до розтягу-

вання стовпа рідини або збільшення замкнутого об’єму циліндра, внаслідок чо-

го виникає падіння тиску p∆  при вибігу S∆ . 

Для описання коливальних процесів важливим є урахування об’ємної жо-

рсткості iq  гідроприводу, яка може бути розрахована для різних його ділянок з 

використанням наступної формули [147] 

i

inp
i W

fE
q

2⋅
= ,     (2.9) 

де npE  – зведений модуль об’ємної пружності гідроприводу, МПа; 

iW  – об’єм i -ї пружної ділянки гідроприводу, м3. 

При переміщенні рухомої поперечини фіксується два її положення – від-

носне та абсолютне (див. рис. 2.8). За величиною абсолютного положення із ек-

спериментальних діаграм може бути визначена різниця рівнів урh∆  рідини в 

НЗБ і робочих циліндрах преса за формулою 

HSh aур +=∆ , 
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де aS  – абсолютне положення рухомої поперечини, мм. 

Обробка результатів експериментальних досліджень здійснювалася у від-

повідності до розподілу Стьюдента, який використовується для оцінки похибки 

при малому числі спостережень ( 30<n ) [241, 242, 243]. 

При аналізі похибок експериментальних вимірювань були прийняті на-

ступні допущення: 

• похибки вимірювань носять випадковий характер та підпорядковують-

ся розподілу Стьюдента; 

• усі вимірювання в експериментах відносяться до числа прямих вимі-

рювань. 

Оскільки керування досліджуваних пресів здійснювалося від АСК, то для 

отримання однакових за часом процесів вибиралися ті режими роботи, в яких 

машинні цикли з однаковими параметрами повторювали як мінімум десять ра-

зів, після чого серед всіх замірів вибирали п’ять, що співпадають за часом. 

Методика визначення похибки вимірювань за критерієм Стьюдента дос-

конально викладена в спеціальній літературі [242], тому в поданій роботі не на-

водиться. Відповідні критерії Стьюдента вибиралися за спеціальними таблиця-

ми в залежності від кількості вимірювань. При цьому величина довірчої імовір-

ності складала 0,95. 
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ВИСНОВКИ 

 

1. Необхідність підвищення ступеня наукової обґрунтованості технічних 

рішень, що приймаються в галузі гідропресобудування, нерозривно пов’язана з 

проведенням широкого круга всебічних теоретичних й експериментальних дос-

ліджень, спрямованих на розширення технологічних можливостей, підвищення 

надійності та ефективності роботи гідравлічних пресів з НАП. 

2. Результати експериментальних досліджень й теоретичних пошуків ля-

гають в основу розробки методу інженерного аналізу гідравлічних пресів з на-

сосно-акумуляторним приводом завдяки створенню розгорнутої бази даних, яка 

має практичне застосування у виробничій діяльності. 

3. В основу теоретичних досліджень фізичних процесів, що протікають в 

гідравлічних системах пресів з НАП, покладені диференційні рівняння у вигля-

ді Д’Аламбера переміщення рухомої поперечини преса, а також методи теорії 

механіки рідини та газу, теорії об’ємного гідроприводу, прикладних теорій ко-

ливань, удару та пружності. В ході теоретичних досліджень доцільним є вико-

ристання системного підходу, згідно з яким розгляд машинного циклу гідравлі-

чного преса з НАП здійснюється як єдиного цілого з урахуванням взає-

мозв’язку та взаємного впливу його окремих етапів. 

4. Розроблений комплекс експериментальних досліджень гідравлічних 

пресів з НАП спрямований на виявлення якісних особливостей роботи упро-

довж різних етапів їх машинного циклу, отримання числової інформації про ве-

личини тисків на ділянках гідроприводу, ходу та швидкості рухомої поперечи-

ни, час й закони відкриття клапанів. На базі отриманих експериментальних да-

них здійснюється визначення параметрів, необхідних для побудування матема-

тичних моделей та перевірки їх адекватності. 
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3. ДОСЛІДЖЕННЯ ПРОЦЕСУ ЗАПОВНЕННЯ РОБОЧИХ ЦИЛІНДРІВ 
РІДИНОЮ НИЗЬКОГО ТИСКУ 

 
3.1 Експериментальне дослідження ходу наближення гідравлічних 

пресів з НАП 
 

Заповнення робочих циліндрів гідравлічних пресів з НАП рідиною низь-

кого тиску відбувається в період ходу наближення рухомої поперечини до по-

ковки, тобто при її переміщенні вниз [244]. Рідина низького тиску надходить в 

робочі циліндри з наповнювально-зливного бака самопливом внаслідок перепа-

ду тисків між ними. Стовп рідини переміщається з бака по тонкостінному напо-

внювально-зливному трубопроводу великого прохідного перерізу та через відк-

риті НЗК заповнює порожнину, що вивільняється в робочих циліндрах при русі 

поперечини вниз. В цьому випадку наповнювально-зливний бак служить аку-

мулятором рідини низького тиску, який підтримується в ньому цеховою пнев-

матичною магістраллю або компресорною станцією. 

Для виявлення особливостей роботи гідравлічних пресів з НАП в період 

ходу наближення проводили їх експериментальні дослідження в реальних ви-

робничих умовах відповідно до методики, викладеної в розділі 2. При цьому 

прагнули досліджувати хід наближення та процес заповнення робочих цилінд-

рів рідиною низького тиску в «чистому вигляді», тобто без впливу факторів те-

хнологічного процесу. Це є прийнятним, оскільки, як вже раніше зазначалося, 

показники ходу наближення рухомої поперечини до поковки не впливають на 

якість її обробки через відсутність обтискання поперечиною (інструментом) 

поковки. Крім цього такий підхід дозволяє на стадії експериментальних дослі-

джень визначити параметри обладнання та систем керування, необхідні для по-

будови математичних моделей. 

Таким чином, в ході експериментальних досліджень кувальний гідравліч-

ний прес з НАП працював в режимі, відповідному типовій діаграмі, наведеній 

на рисунку 3.1, де введені такі позначення кривих: 

крива 1 – переміщення рухомої поперечини; 
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крива 2 – швидкість руху рухомої поперечини; 

крива 3 – хід впускного клапана зворотних циліндрів; 

крива 4 – хід зливного клапана зворотних циліндрів. 

Впускні регулювальні клапани центрального та бічних робочих циліндрів 

закриті, їх зливні клапани та НЗК повністю відкриті. 

Для здійснення рухомою поперечиною ходу наближення відкривали зли-

вний клапан зворотних циліндрів (крива 4). Рухома поперечина (крива 1) опус-

калася вниз з деякою швидкістю (крива 2). Після змикання бойків зливний кла-

пан зворотних циліндрів (крива 4) відкривали повністю, рідину високого тиску 

в робочі циліндри не подавали. 

Для підйому рухомої поперечини в верхнє положення, тобто здійснення 

зворотного ходу, закривали зливний клапан зворотних циліндрів (крива 4), піс-

ля чого відкривали впускний клапан зворотних циліндрів (крива 3). Рухома по-

перечина (крива 1) рухалася вгору. Для її гальмування в верхньому положенні 

закривали впускний клапан зворотних циліндрів (крива 3). 

Таким чином, отримана діаграма (див. рис. 3.1) дозволяє досліджувати 

особливості роботи кувальних гідравлічних пресів на етапах, що не відповіда-

ють за якість обробки заготовки тиском – під час ходів наближення та зворот-

ного. 

Період змикання бойків без поковки цікавий з точки зору визначення па-

раметрів жорсткості металоконструкції преса, необхідних для побудови мате-

матичних моделей відповідних етапів машинного циклу, а також дослідження 

переміщення рухомої поперечини при жорсткому контакті бойків. 

На рисунку 3.2 приведена діаграма ходу наближення кувального гідравлі-

чного преса зусиллям 30 МН з наступним позначенням кривих: 

крива 1 – переміщення рухомої поперечини; 

крива 2 – швидкість переміщення рухомої поперечини; 

крива 3 – хід зливного клапана зворотних циліндрів; 

крива 4 – тиск в зворотних циліндрах; 

крива 5 – тиск в робочих циліндрах; 

крива 6 – тиск в наповнювально-зливному баці. 
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Для проведення аналізу ходу наближення процес, зображений на діагра-

мі (див. рис. 3.2), умовно розбитий на кілька часових інтервалів: 

• інтервал I – незначне відкриття зливного клапана зворотних цилінд-

рів (крива 3), розгін рухомої поперечини (криві 1 і 2); 

• інтервал II – усталений рух рухомої поперечини (криві 1 і 2) униз; 

• інтервал III – прикриття впускного клапана зворотних цилінд-

рів (крива 3), гальмування рухомої поперечини (криві 1 і 2) перед зми-

канням бойків; 

• інтервал IV – вибіг поперечини (криві 1 і2) після змикання бойків; 

• інтервал V – повне відкриття впускного клапана зворотних цилінд-

рів (крива 3), зупинка рухомої поперечини (криві 1 і 2). 

Перед початком ходу наближення поперечина (крива 1) нерухо-

ма (крива 2) і знаходиться у верхньому положенні на позначці (відносного по-

ложення) порядку 940 одиниць. 

Початкові значення тисків відповідають: 

• 14,3 МПа – в зворотних циліндрах (крива 4); 

• 0,4 МПа – в робочих циліндрах (крива 5); 

• 0,45 МПа – в наповнювально-зливному баці (крива 6). 

Зливний клапан зворотних циліндрів (крива 3) закритий. 

В інтервалі I, який триває 0,3 с, зливний клапан зворотних цилінд-

рів (крива 3) незначно відкривають – висота підйому відповідає близько 

2,5 мм – для обмеження в початковий момент переміщення рухомої поперечи-

ни (крива 1) величини прискорення й попередження гідроудару в наповнюваль-

но-зливній та системі зворотних циліндрів, а також вакуумування робочих ци-

ліндрів (крива 5). Процеси, що відбуваються перші 0,1 с інтервалу I, зручно 

спостерігати на діаграмі, наведеній на рисунку 3.3 (номера кривих збігаються з 

кривими діаграми на рисунку 3.2). 

Рухома поперечина (крива 1) починає свій розгін на ході 

вниз (див. рис. 3.4). За час відкриття зливного клапана зворотних цилінд-

рів (крива 3) поперечина встигає розігнатися до швидкості 45 мм/с (крива 2). 
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Рисунок 3.3 – Діаграма зміни тиску в зворотних циліндрах на початку ру-

ху поперечини на ході наближення 

 
 

 

Рисунок 3.4 – Діаграма 

зміни тиску в НЗБ при пере-

міщенні рухомої поперечини 

на ході наближення 
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Тиск в зворотних циліндрах гідравлічного преса падає до 12,6 МПа вна-

слідок витікання з них рідини через відкритий зливний клапан зворотних цилі-

ндрів (крива 3). Тиск в робочих циліндрах (крива 5) різко падає до 0,36 МПа, а 

в НЗБ (крива 6) – до 0,43 МПа. 

У процесі опускання рухомої поперечини (крива 1) зливний клапан зво-

ротних циліндрів (крива 3) піднімають до висоти підйому, що дорівнює 5 мм, 

забезпечуючи подальше наростання швидкості (крива 2). Тиск в робочих цилі-

ндрах (крива 5) продовжує падати, досягаючи в середині інтервалу I мінімаль-

ного значення 0,3 МПа. Тиск в зворотних циліндрах (крива 4) коливається від-

носно позначки в 13 МПа. 

До кінця інтервалу I по мірі розгону інерційного стовпа рідини в напов-

нювально-зливному трубопроводі та нагнітання компресором стисненого пові-

тря в НЗБ тиск в робочих циліндрах (крива 5) і баці (крива 6) дещо підвищуєть-

ся до значень 0,37 МПа і 0,43 МПа відповідно. Рухома поперечина (крива 1) ро-

зганяється до максимальної швидкості 95 мм/с. Тиск в зворотних циліндрах пі-

двищується до початкового значення 14,3 МПа. 

За час розгону рухома поперечина (крива 1) встигає досягти позначки ві-

дносного положення 820 мм, тобто хід розгону склав 12,0 мм. 

Інтервал II триває 0,15 с і відображає усталений рух поперечини (крива 1) 

на ході вниз з максимальною швидкістю (крива 2) 95 мм/с. 

По мірі заповнення робочих циліндрів тиск (крива 5) в них і в 

НЗБ (крива 6) знову знижується до відміток 0,35 МПа и 0,4 МПа відповідно. 

Тиск в зворотних циліндрах (крива 4) поступово падає до 13 МПа внаслідок на-

ростання інтенсивності витікання з них робочої рідини та зниження тиску в 

НЗБ (крива 6). Зливний клапан зворотних циліндрів (крива 3) постійно відкри-

тий на висоту 5 мм. Усталений рух рухомої поперечини (крива 1) припиняється 

в момент змикання бойків. До цього часу рухома поперечина (крива 1) встигає 

досягти позначки відносного положення в 745 мм. Таким чином, за час устале-

ного руху вона опустилася на 7,5 мм. 

Процеси, що відбуваються на ході наближення протягом подальших інте-

рвалів, зручно спостерігати на діаграмі, наведеній на рисунку 3.5. 
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Наступні 0,05 с – інтервал III – характеризуються процесом гальмування 

рухомої поперечини (крива 1) перед змиканням бойків, яке починається в мо-

мент прикриття впускного клапана зворотних циліндрів (крива 3) до досягнен-

ня ним висоти підйому 2,5 мм. Тиск в зворотних циліндрах (крива 4) продовжує 

знижуватися з 13 МПа до 11 МПа, а в робочих циліндрах (крива 5), навпаки, 

дещо підвищується до 0,47 МПа. 

Швидкість рухомої поперечини (крива 2) за час третього інтервалу всти-

гає знизитися до 75 мм/с на шляху гальмування рухомої поперечини (крива 1) 

1,5 мм, що відповідає позначці її відносного положення 730 мм до кінця періо-

ду, який розглядається. Зниження швидкості (крива 2) рухомої поперечини ви-

кликано зменшенням інтенсивності витікання робочої рідини із зворотних ци-

ліндрів (крива 4) в процесі прикриття їх впускного клапану (крива 3). Таке ке-

рування рухомою поперечиною (крива 1) є необхідним для попередження гід-

равлічного удару в момент змикання бойків. 

Інтервал IV починається в момент змикання бойків і триває 0,04 с. Різке 

падіння швидкості рухомої поперечини (крива 2) до значення 50 мм/с супрово-

джується підвищенням тиску в робочих циліндрах (крива 5) до 0,5 МПа та різ-

ким його падінням у зворотних циліндрах (крива 4) з 10 МПа до 3 МПа. Тиск у 

НЗБ після незначного зниження до 0,42 МПа на попередньому інтервалі зали-

шився незмінним. До кінця четвертого інтервалу впускний клапан зворотних 

циліндрів (крива 3) закривається практично повністю, залишаючи відкритим 

невеликий переріз, відповідний висоті підйому близько 1 мм. 

Протягом інтервалу IV після змикання бойків має місце вибіг рухомої по-

перечини (крива 1), що відповідає 0,2 мм. 

За час інтервалу V, що триває 0,16 с, повністю відкривають впускний 

клапан зворотних циліндрів (крива 3), готуючи їх до здійснення пресом робочо-

го ходу з метою попередження можливої мультиплікації робочої рідини при 

подачі високого тиску в робочі циліндри. 

Тиск в робочих циліндрах (крива 5) зростає до 0,53 МПа внаслідок різкої 

зупинки інерційного стовпа рідини в наповнювально-зливний магістралі. Тиск 
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в зворотних циліндрах (крива 4) продовжує своє падіння та вирівнюється з тис-

ком в НЗБ (крива 6), рівним 0,44 МПа. 

Рухома поперечина (крива 1) практично зупиняється в кінці п'ятого інте-

рвалу, пройшовши 0,1 мм. Таким чином, з моменту змикання бойків до зупинки 

рухома поперечина (крива 1) здійснила переміщення 0,3 мм, що відповідає ве-

личині інерційного вибігу – uS  (див. рис. 3.5). 

Сумарний час ходу наближення становить 0,7 с. 

Проведений аналіз діаграм переміщення рухомої поперечини на ході на-

ближення до поковки показує, що внаслідок відсутності в конструкції преса 

врівноважувальних циліндрів функцію обмежувача швидкості опускання рухо-

мої поперечини виконує зливний клапан зворотних циліндрів. У цьому випадку 

алгоритм керування поперечиною на ході наближення, який закладається в 

АСК, суттєво ускладнюється. Як наслідок – значне затягування початку робо-

чого ходу через повільний розгін рухомої поперечини та необхідність її галь-

мування перед стиканням бойка з поковкою. 

За час відкриття зливного клапана зворотних циліндрів рухома поперечи-

на не розганяється до максимальної усталеної швидкості, що свідчить про не-

відповідність регулювальних параметрів цього клапана вимогам швидкого та 

безударного розгону поперечини на ході наближення. При цьому максимальна 

усталена швидкість рухомої поперечини (95 мм/с) недостатня для забезпечення 

необхідної швидкодії преса та обумовлена заниженим значенням критичного 

прохідного перерізу зливного клапана зворотних циліндрів. 

Дослідження також показують наявність коливань зливного клапана зво-

ротних циліндрів (рис. 3.6), при роботі якого спостерігаються високочастотні 

коливання з періодом близько 0,01 с. Амплітуда коливань (крива 3) при почат-

ковому відкритті на 2,5 мм складає 0,1 мм, а при висоті підйому 5 мм, коли 

шток нерухомий, – 0,5 мм. Таким чином, по мірі відкриття зливного клапана 

зворотних циліндрів його коливання зростають. 

Експериментально встановлено, що в ході підйому й опускання зливний 

клапан (крива 3), що має звужений донизу плунжер, здійснює автоколивання. 
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а) 

 

б) 

 
Рисунок 3.6 – Діаграми коливань зливного клапана зворотних цилінд-

рів (а) і коливань тиску в робочих циліндрах (б) при їх заповненні робочої ріди-

ною низького тиску в межах інтервалу I 
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Вони супроводжуються неприємним звуковим ефектом. Причиною поздовжніх 

лінійних коливань клапана, які спостерігаються навіть при незмінній висоті пі-

дйому, є періодичні закидання тиску в його підклапанній порожнини, що вини-

кають в процесі дроселювання робочої рідини. 

Із діаграм (рис. 3.6) видно, що наростання швидкості переміщення рухо-

мої поперечини (криві 1 і 2) на ході наближення здійснюється не плавно, а рив-

ками. Причому яскраво виражені «сходинки» кривої 2 швидкості збігаються з 

піковими коливаннями як зливного клапана зворотних циліндрів (крива 3), так і 

з коливаннями тиску в робочих циліндрах (крива 5). 

Процес заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску має явний 

коливальний характер з частотою коливань 0,025 с. Цей процес супроводжуєть-

ся різким падінням тиску в робочих циліндрах з 0,45 МПа до 0,3 МПа і в зворо-

тних циліндрах з 14,3 МПа до 13 МПа, що свідчить про розвинене рідинне го-

лодування робочих циліндрів. 

У початковий момент ходу наближення при відкритті зливного клапана 

зворотних циліндрів відбувається розтягнення стовпа робочої рідини, що зна-

ходиться в наповнювально-зливному трубопроводі та в силу своєї інерційності 

перші 0,15 с залишається нерухомим. Потім під дією різниці тисків між 

НЗБ (0,45 МПа) і робочими циліндрами (0,3 МПа) стовп робочої рідини низько-

го тиску починає повільно переміщатися та заповнювати порожнину, що виві-

льняється, в робочих циліндрах при переміщенні поперечини вниз. 

Коливальні процеси, що відбуваються в зворотних циліндрах внаслідок 

перехідних процесів в їх зливному клапані, впливають на характер зміни тиску 

в робочих циліндрах, призводячи до розвинених гідроударних явищ при їх за-

повненні рідиною низького тиску з НЗБ. 

Таким чином, на динаміку переміщення рухомої поперечини на ході на-

ближення до поковки суттєво впливає система керування зворотними цилінд-

рами преса. При цьому, як показують експериментальні дослідження, регулю-

вання швидкості опускання рухомої поперечини шляхом зміни висоти відкрит-
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тя зливного клапана зворотних циліндрів є неефективним з точки зору швидко-

дії, а також неприйнятним через розвинені коливальні й гідроударні явища. 

Слід також зазначити, що підтримка в НЗБ тиску робочої рідини, рівного 

тиску в цеховій пневматичній магістралі, є неефективною, так як до початку 

ходу наближення його величина становить всього лише 0,45 МПа. Це неприпу-

стимо мало для створення задовільних умов заповнення робочих циліндрів рі-

диною низького тиску на ході рухомої поперечини вниз. 

 

 

3.2 Математичне моделювання ходу наближення та процесу запов-

нення робочих циліндрів рідиною низького тиску 

 

3.2.1 Розрахункова схема ходу наближення 

 

Для успішного проектування системи низького тиску та об'єктивної оцін-

ки закладених в проект параметрів необхідно розробити достовірну математич-

ну модель ходу наближення, на основі якої виконати аналіз динамічних особ-

ливостей переміщення рухомої поперечини при її опусканні до поковки. При 

цьому, як показали проведені експериментальні дослідження, важливим при 

розгляді ходу наближення гідравлічних пресів з НАП і процесу заповнення ро-

бочих циліндрів рідиною низького тиску є врахування параметрів системи зво-

ротних циліндрів [245]. 

Побудова математичної моделі ходу наближення здійснюється на базі ро-

зрахункової схеми, наведеної на рисунку 3.7, у відповідності до якої в реалізації 

ходу наближення гідравлічного преса та заповненні його робочих циліндрів рі-

диною низького тиску задіяні такі гідролінії: 

• «НЗБ – робочі циліндри»; 

• «зворотні циліндри – НЗБ»; 

• «аккумулятор – врівноважувальні циліндри». 
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Розрахункова схема (див. рис. 3.7) є загальним випадком. В залежності 

від конструктивних особливостей преса гідролінія «аккумулятор – врівноважу-

вальні циліндри» може бути відсутньою. 

У відповідності до методики проведення досліджень, викладеної в розді-

лі 2 поданої роботи, виконано розрахунок коефіцієнтів рівняння Ріккаті (1.2) і 

базових параметрів гідравлічних пресів з НАП стосовно ходу наближення ру-

хомої поперечини до поковки та процесу заповнення робочих циліндрів ріди-

ною низького тиску [246]. 

Дані розрахунку базових параметрів зведені в таблицю 3.1. 

В даних таблиці 3.1 введено ряд позначень, які використовуються при ви-

значенні параметрів пресів стосовно ходу наближення рухомої поперечини до 

поковки та процесу заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску, а 

також подальшій побудові відповідних математичних моделей: 

pp  – початковий тиск в робочих циліндрах; 

pW  – об’єм робочих циліндрів; 

npE  – зведений модуль об'ємної пружності металу й рідини; 

нсf  – площа прохідного перерізу наповнювально-зливного трубопроводу; 

нсξ , вξ  – зведені коефіцієнти гідроопору гідроліній «НЗБ – робочі цилін-

дри» та «зворотні циліндри – НЗБ» відповідно; 

нсL , вL , урL  – зведені довжини гідроліній «НЗБ – робочі циліндри», 

«зворотні циліндри – НЗБ» і «акумулятор – врівноважувальні циліндри» відпо-
відно; 

нсk  – зведена до рухомої поперечини лінійна жорсткість гідролінії «НЗБ – 

робочі циліндри». 
Для математичного опису ходу наближення гідравлічних пресів з НАП 

використовується «жорстко – пружна» модель гідроприводу, для якої справед-

ливі наступні основні допущення: 

• взаємодії в системі поширюються миттєво; 

• робоча рідина має постійну в'язкість, є нестисливою та нетеплопровід-

ною; 
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Таблиця 3.1 – Параметри кувальних гідравлічних пресів з НАП стосовно 

ходу наближення рухомої поперечини до поковки та процесу заповнення робо-

чих циліндрів рідиною низького тиску 

Параметр 
Прес номінальним зусиллям nP  

30 МН 50 МН 100 МН 

pp , МПа 0,4 0,5 0,4 
mpR , Н 77550 127500 254990 
pW , м3 2,1445 3,96 9,846 

npE , МПа 1400 1400 1400 
нсf , м2 0,045 0,07 0,159 
max_nV , м/с 0,095 0,105 0,125 
урh∆ , м 6,5 9,5 12,5 
нсξ  4430 6610 88900 
вξ  2965100 2573560 1137800 

нсL , м 295 390 525 
вL , м 620 670 430 
урL , м – – 105 
α  0,5 0,65 0,5 

a , кг 1088300 1605625 2261060 
b , кг/м 180886425 247579140 161868800 

c , Н 1632500 2729560 2529200 
нсk , Н/м 35000000 37000000 39000000 
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• трубопроводи та конструкція преса абсолютно жорсткі; 

• гідравлічні втрати в системі керування пресом пропорційні квадрату 

швидкості робочої рідини; 

• тиск в акумуляторі та НЗБ постійні; 

• тиск в індивідуальному сервоприводі керування дросельними регулю-

вальними та наповнювально-зливними клапанами постійний. 

 

 

3.2.2 Побудування та аналіз математичної моделі розгону рухомої по-

перечини на ході наближення 

 

Для побудування математичної моделі ходу наближення переміщення ру-

хомої поперечини пресу доцільно розбити на декілька етапів, що характеризу-

ються різною динамікою: 

• розгін і усталений рух на ході вниз; 

• гальмування рухомої поперечини перед зіткненням з поковкою. 

Як показали експериментальні дослідження, затяжний розгін рухомої по-

перечини на ході вниз затримує початок робочого ходу. У зв'язку з цим важли-

вим є створення математичної моделі ходу наближення, на базі якої здійсню-

ється моделювання переміщення рухомої поперечини та вибір раціональних за 

швидкодією режимів. 

Експериментально встановлено, що характер переміщення рухомої попе-

речини на ході наближення залежить від параметрів системи зворотних цилінд-

рів і режимів роботи їх зливного клапана. Тому, важливим при розробці мате-

матичної моделі є врахування змінного гідравлічного опору гідролінії «зворотні 

циліндри – НЗБ» по мірі відкриття зливного клапана відповідно до форму-

ли (1.5). Також в процесі розгону рухомої поперечини відбувається падіння ти-

ску в робочих циліндрах внаслідок запізнювання їх заповнення рідиною з НЗБ, 

тобто необхідно при моделюванні враховувати пружні властивості стовпа ріди-

ни в гідролінії «НЗБ – робочі циліндри». 
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Таким чином, для аналізу динаміки розгону рухомої поперечини на ході 

наближення до поковки приймається одномасова «жорстко – пружна» модель 

гідроприводу. Робоча рідина та металеві рухомі частини рухаються як одна 

зведена до поперечини маса. Математична модель переміщення рухомої попе-

речини на ході наближення гідравлічних пресів з НАП описується наступним 

виразом 

011 2
2

2
=⋅−−⋅
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dt
dV

a .   (3.1) 

Відповідно до розрахункової схеми (див. рис. 3.7) ходу наближення ба-

ланс активних і сил опору має вигляд 

mpурaввpp RFpFpFpMgc −⋅−⋅−⋅+= .   (3.2) 

Сила тертя mpR  розраховується за формулою (2.5). 

Зведені до рухомої поперечини рухомі маси металу та рідини a  визнача-

ються відповідно до загальної формули (2.1), яка для системи, що розглядаєть-

ся, має вигляд 

( )урурввpнс FLFLFLMa ⋅+⋅+⋅⋅ρ+= .  (3.3) 

Значення нсL , вL  і урL  для відповідних ділянок гідроприводу визнача-

ються за формулою (2.2). 

У формулі (3.1) коефіцієнт b  представляє собою коефіцієнт гідравлічного 

опору переміщенню поперечини преса при повністю відкритому зливному кла-

пані зворотних циліндрів. Для даного етапу коефіцієнт b  доцільно виразити із 

формули (2.6), задавшись експериментально визначеним значенням максима-

льної сталої швидкості max_nV   опускання рухомої поперечини. 

Зведена до рухомої поперечини лінійна жорсткість нсk  гідролінії «НЗБ – 

робочі циліндри» визначається за виразом (2.8). 

Чисельні значення коефіцієнтів рівняння (3.1) занесені в таблицю 3.1. 

Рівняння (3.1) аналітично не розв’язується. З метою перевірки відповід-

ності розробленої математичної моделі реальному переміщенню рухомої попе-

речини її розв’язали числовим методом Рунге-Кутта для типового процесу роз-
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гону, наведеного на діаграмі (див. рис. 3.2). Час відкриття зливного клапана 

зворотних циліндрів становить откt =0,2 с, вид конструктивної характеристики 

клапана – лінійний (n =1,0). 

На рисунку 3.8 наведені криві зміни швидкості, переміщення та приско-

рення рухомої поперечини на ході наближення гідравлічних пресів зусиллям 

30 МН (а), 50 МН (б) і 100 МН (в). 

На графіку (див. рис. 3.8, а) крім розрахункових показані експеримента-

льні криві швидкості эV  та переміщення эS , перенесені з діагра-

ми (див. рис. 3.2). Порівнянням даних кривих можна відзначити, що розроблена 

математична модель розгону на ході наближення з достатнім ступенем вірогід-

ності відображає рух рухомої поперечини в межах розглянутого періоду. Різни-

ця між параметрами моделі та реальним процесом розгону не перевищує 5%, 

що є припустимим. Проаналізуємо отримані графіки (див. рис. 3.8). 

Загальною характерною особливістю для всіх пресів є неможливість роз-

гону рухомої поперечини до максимальної швидкості за час відкриття зливного 

клапана зворотних циліндрів. При цьому у випадку пресів зусиллям 30 МН і 

50 МН (див. рис. 3.8, а, б) зливний клапан відкривали на 15% і 20% від макси-

мальної висоти підйому відповідно, а у випадку преса зусиллям 100 МН – кла-

пан відкривали повністю. Внаслідок цього у всіх трьох випадках розгін попере-

чини до максимальної усталеної швидкості здійснювався за 0,3 с. 

Після закінчення розгону рухома поперечина досягала значення максима-

льної швидкості 95 мм/с на шляху розгону 12 мм для преса зусиллям 30 МН, 

105 мм/с на шляху розгону 18 мм для преса зусиллям 50 МН і 125 мм/с на шля-

ху розгону 22 мм для преса зусиллям 100 МН. 

Слід зазначити, що характер кривих зміни переміщення ( S ) і швид-

кості (V ) ідентичний у всіх випадках. Однак криві зміни прискорення ( J ) істот-

но відрізняються. Так, у випадку пресів зусиллям 30 МН і 50 МН (див. 

рис. 3.8, а, б) спостерігаються яскраво виражені піки прискорень, які відпові-

дають значенням 1,5 м/с2 и 1,7 м/с2, що свідчить про наявність гідравлічного 

удару в початковий момент руху поперечини. 
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При цьому спостерігається різкий спад прискорення до значення 0,4 м/с2 

вже в перші 0,05 с (див. рис. 3.8, а, б), після чого криві прискорення плавно до-

сягають нульової позначки до кінця розгону. 

На відміну від попередніх випадків, зниження прискорення рухомої по-

перечини преса зусиллям 100 МН відбувається плавно від початкового значен-

ня 1,1 м/с2 до нульового протягом усього ходу розгону. Пікових підвищень не 

спостерігається, що свідчить про відсутність гідроударних явищ. 

 

 

3.2.3 Побудування та аналіз математичної моделі процесів, що відбу-

ваються в робочих циліндрах при їх заповненні рідиною низького тиску 

 

Як показали експериментальні дослідження, при розгоні рухомої попере-

чини на ході наближення тиск в робочих циліндрах падає. Внаслідок своєї іне-

рційності, стовп рідини низького тиску в наповнювально-зливному трубопро-

воді починає рухатися тільки після відкриття зливного клапана зворотних цилі-

ндрів. Тому на початку розгону рухомої поперечини заповнення робочих цилі-

ндрів рідиною низького тиску практично не відбувається. 

Перед відкриттям зливного клапана зворотних циліндрів об’єм стиснутої 

рідини pW∆  в робочих циліндрах визначається за формулою 

np

pp
p E

Wp
W

⋅∆
=∆ ,     (3.4) 

де pp∆  – зміна тиску в робочих циліндрах, МПа. 

Розділимо обидві частини даної формули на dt  і отримаємо 

dt
p

E
W

dt
W p

np

pp ∆
⋅=

∆
.     (3.5) 

Величина dtW p /∆  зміни об’єму за часом є витрата нсQ  рідини низького 

тиску через прохідний переріз наповнювально-зливного трубопроводу при її 
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заповненні робочих циліндрів на ході наближення рухомої поперечини до по-

ковки, тобто можна скласти наступну систему рівнянь 









⋅=

∆
⋅=

,

;

нсжнс

p

np

p
нс

fVQ

dt
p

E
W

Q
     (3.6) 

де жV  – швидкість руху робочої рідини низького тиску, м/с. 

Перетворимо отриману систему, виразивши параметр жV , 

dt
dp

fE
W

V p

нсnp

p
ж ⋅

⋅
= ,     (3.7) 

де dtdp p /  – швидкість зміни тиску в робочих циліндрах. 

Введемо наступне позначення: 
нсnp

p
нс fE

W
K

⋅
= . Тоді формулу (3.7) мож-

на записати у вигляді 

dt
dp

KV p
нсж = .      (3.8) 

Експериментальними дослідженнями виявлено, що на перебіг процесу 

заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску великий вплив мають 

параметри системи зворотних циліндрів. При цьому слід зазначити, що запов-

нення робочих циліндрів відбувається внаслідок відкриття зливного клапана 

зворотних циліндрів. 

Таким чином, рівняння балансу тисків на ході наближення рухомої попе-

речини до поковки має такий вигляд 

,

5,05,0 22
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де 25,0 жнс V⋅ξ⋅ρ , 25,0 жв V⋅ξ⋅ρ  – втрати тиску на подолання гідроопору 

гідроліній «НЗБ – робочі циліндри» і «зворотні циліндри – НЗБ» відповідно; 
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L ж
ур⋅ρ  – втрати тиску на створення інер-

ційного напору робочої рідини в гідролініях «НЗБ – робочі циліндри», «зворот-

ні циліндри – НЗБ» і «акумулятор – врівноважувальні циліндри» відповідно; 

урhg ∆⋅⋅ρ  – втрати тиску через різницю рівнів робочої рідини в НЗБ і ро-

бочих циліндрах. 

Як видно з формули (3.9), втратами тиску на подолання гідравлічного 

опору гідролінії «акумулятор – врівноважувальні циліндри» нехтуємо, тому що 

в ній повністю відсутня регулювальна апаратура, а самі циліндри постійно зна-

ходяться під дією тиску ap , який відповідно до прийнятих допущень матема-

тичної моделі є незмінним. 

Перегрупуємо рівняння (3.9) та отримаємо 
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Зведений коефіцієнт гідроопору нсξ  гідролінії «НЗБ – робочі циліндри» 

залишається незмінним протягом усього ходу наближення. НЗК всіх ступенів 

зусиль повністю відкриті. Їх примусове закриття індивідуальним сервоприво-

дом здійснюють в момент торкання рухомою поперечиною поковки, тобто пе-

ред подачею високого тиску в робочі циліндри для здійснення робочого ходу. 

Зведений коефіцієнт гідравлічного опору вξ  гідролінії «зворотні цилінд-

ри – НЗБ» змінюється по мірі відкриття зливного клапана зворотних циліндрів. 

Із урахуванням змінного гідравлічного опору, що виражається формулою (1.5), 

зведений коефіцієнт вξ  становить 
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Підставимо в формулу (3.10) вирази, що описують зміни жV  (3.8) і 

вξ  (3.11). В результаті отримаємо 
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Залежність (3.12) являє собою математичну модель процесів, що відбу-

ваються в робочих циліндрах гідравлічного преса з НАП при їх заповненні рі-

диною низького тиску на ході наближення рухомої поперечини до поковки. 

Рівняння (3.12) аналітично не розв’язується. З метою перевірки відповід-

ності розробленої математичної моделі реальним процесам, що відбуваються в 

робочих циліндрах гідравлічного преса з НАП при їх заповненні рідиною низь-

кого тиску, її розв’язали числовим методом Рунге-Кутта для типового процесу 

при розгоні рухомої поперечини на ході наближення, наведеного на діагра-

мі (див. рис. 3.2 ). Час відкриття зливного клапана зворотних циліндрів стано-

вить откt =0,2 с, вид конструктивної характеристики клапана – 

ний (n =1,0). Значення базових параметрів гідравлічних пресів, що входять до 

складу рівняння (3.12), взяті з таблиці 3.1. Коефіцієнт опору повністю відкрито-

го зливного клапана зворотних циліндрів визначили за діаграмою (див. рис. 3.2) 

згідно формулі (2.7). 

На рисунку 3.9 наведені криві зміни тиску в робочих циліндрах в період 

розгону рухомої поперечини на ході наближення гідравлічних пресів зусиллям 

30 МН (крива 1), 50 МН (крива 2) і 100 МН (крива 3). 

На графіку (див. рис. 3.9) крім розрахункових кривих показана також й 

експериментальна крива тиску pэp , перенесена з діаграми (див. рис. 3.2). Порі-

внянням даних кривих можна відзначити, що розроблена математична модель 

процесів, що відбуваються в робочих циліндрах при їх заповненні рідиною ни-

зького тиску, з достатнім ступенем вірогідності відображає зміну тиску в межах 

розглянутого періоду. Різниця між параметрами моделі та реальним процесом 

не перевищує 5%, що є припустимим. 

Проаналізуємо отримані графіки (див. рис. 3.9). 
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Рисунок 3.9 – Зміна тиску в робочих циліндрах в період розгону рухомої 

поперечини на ході наближення гідравлічних пресів зусиллям 30 МН (криві 1 і 

pэp ), 50 МН (крива 2), 100 МН (крива 3) 
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Загальною характерною особливістю для всіх пресів є значне падіння ти-

ску в робочих циліндрах в процесі розгону рухомої поперечини на ході набли-

ження. Причому за час відкриття зливного клапана зворотних циліндрів у випа-

дку пресів зусиллям 30 МН і 50 МН (див. рис. 3.9, криві 1 і 2) тиск встигає впа-

сти від 0,42 МПа і 0,5 МПа до мінімального значення 0,3 МПа. 

Слід зазначити, що зливний клапан пресів зусиллям 30 МН і 50 МН відк-

ривали на 15% і 20% від максимальної висоти підйому відповідно. При цьому 

криві 1 і 2 падіння тиску мають яскраво виражену крутизну та характеризують-

ся різким спадом в процесі відкриття клапана протягом перших 0,2 с. 

Наступні 0,1 с характеризуються незначним підвищенням тиску внаслі-

док монотонного зниження прискорення рухомої поперечини до нуля, досяг-

нення нею значення усталеної швидкості (див. рис. 3.8, а, б), а також розгоном 

інерційного стовпа робочої рідини в наповнювально-зливному трубопроводі. 

У випадку преса зусиллям 100 МН (див. рис. 3.9, крива 3) падіння тиску в 

робочих циліндрах з початкового значення 0,35 МПа триває після відкриття 

зливного клапана зворотних циліндрів і по закінченні 0,3 с тиск досягає мініма-

льного значення 0,2 МПа. При цьому зливний клапан зворотних циліндрів відк-

ривали повністю. На відміну від двох попередніх пресів зниження тиску в ро-

бочих циліндрах преса зусиллям 100 МН (див. рис. 3.9, крива 3) відбувається 

плавно без виникнення пікових ділянок. 

 

 

3.2.4 Побудування та аналіз математичної моделі гальмування рухо-

мої поперечини перед зіткненням з поковкою 

 

Рухома поперечина, розігнавшись на першому інтервалі (див. рис. 3.2), 

рухається вниз до поковки з усталеною (постійною) швидкістю. Однак перед 

зіткненням з поковкою необхідним є її гальмування для попередження механі-

чного зіткнення (інструменту з поковкою) і поширення гідроударних явищ в гі-

дросистемі як наслідку зіткнення. При цьому затяжне гальмування рухомої по-
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перечини на ході вниз небажано, так як воно затримує початок робочого ходу. З 

іншого боку, занадто швидке гальмування може призвести до виникнення гід-

равлічного удару. У зв'язку з цим важливим є створення математичної моделі 

гальмування рухомої поперечини гідравлічного преса перед зіткненням з поко-

вкою, на базі якої здійснюється моделювання її руху та вибір раціональних за 

швидкодією режимів. 

Експериментально встановлено (див. рис. 3.5), що характер гальмування 

рухомої поперечини на ході наближення залежить від параметрів системи зво-

ротних циліндрів і режимів роботи їх зливного клапана (дросельного регулюва-

льного). Тому, важливим при розробці математичної моделі є врахування змін-

ного гідравлічного опору гідролінії «зворотні циліндри – НЗБ» по мірі закриття 

зливного клапана відповідно до формули (1.4). 

Також в процесі гальмування рухомої поперечини відбувається зниження 

тиску в зворотних циліндрах внаслідок зменшення швидкості її переміщення, 

тобто необхідно при моделюванні враховувати пружні властивості стовпа ріди-

ни в гідролінії «зворотні циліндри – зливний клапан». 

Таким чином, для аналізу динаміки гальмування рухомої поперечини на 

ході наближення перед зіткненням з поковкою приймається одномасова «жорс-

тко – пружна» модель гідроприводу. Робоча рідина та металеві рухомі частини 

рухаються як одна зведена до поперечини маса. 

Математична модель гальмування рухомої поперечини перед зіткненням 

з поковкою гідравлічних пресів з НАП має вигляд 
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де вk  – зведена до рухомої поперечини лінійна жорсткість гідролінії 

«зворотні циліндри – зливний клапан». 

Значення вk  визначається за виразом (2.8) відповідно до методики, ви-

кладеної в розділі 2. 
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Коефіцієнти a , b , c  і α  визначаються за даними таблиці 3.1. 

З метою перевірки відповідності даної математичної моделі (3.13) реаль-

ному процесу її розв’язували числовим методом Рунге-Кутта для типового про-

цесу гальмування, наведеного на діаграмі (див. рис. 3.5, інтервали III –IV). Час 

закриття зливного клапана зворотних циліндрів становить 3t =0,1 с, вид конс-

труктивної характеристики клапана – лінійний ( n =1,0). 

На рисунку 3.10 наведені криві зміни швидкості, переміщення та приско-

рення рухомої поперечини при гальмуванні на ході наближення гідравлічних 

пресів зусиллям 30 МН (а), 50 МН (б) і 100 МН (в). 

На графіку (див. рис. 3.10, а) крім розрахункових показані експеримента-

льні криві швидкості эV  і переміщення эS , перенесені з діаграми (див. рис. 3.5). 

Порівнянням даних кривих можна відзначити, що розроблена математична мо-

дель гальмування рухомої поперечини преса на ході наближення з достатнім 

ступенем вірогідності відображає її рух в межах розглянутого періоду. Різниця 

між параметрами моделі й реальним процесом гальмування не перевищує 5%, 

що є припустимим. 

Проаналізуємо отримані графіки (див. рис. 3.10). 

За час закриття зливного клапана зворотних циліндрів 3t =0,1 с швидкість 

рухомої поперечини не досягає нульового значення у всіх трьох випадках. От-

же, цього часу закриття недостатньо для повного гальмування рухомих мас – 

відбувається тільки деяке зниження швидкості. 

Так, у випадку пресів зусиллям 30 МН і 50 МН (див. рис. 3.10, а, б), злив-

ний клапан яких був відкритий на 15% і 20% від максимальної висоти підйому, 

швидкість руху рухомої поперечини падала з 95 мм/с и 105 мм/с до 50 мм/с и 

70 мм/с відповідно. При цьому шлях гальмування склав 1,5 мм і 2,5 мм. 

У випадку преса зусиллям 100 МН (див. рис. 3.10, в) – клапан закривали 

повністю. Внаслідок значних зведених рухомих мас металу та рідини за 0,1 с 

швидкість встигала знизитися до 85 мм/с на шляху гальмування в 4 мм. 

Аналіз показує, що характер кривих зміни переміщення ( S ) і швидкос-

ті (V ) ідентичний у всіх трьох випадках. 
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Рисунок 3.10 – Криві зміни швидкості, переміщення та прискорення ру-

хомої поперечини при гальмуванні перед зіткненням з поковкою гідравлічних 

пресів зусиллям 30 МН (а), 50 МН (б) і 100 МН (в) 



 153 

Однак криві зміни прискорення ( J ) суттєво відрізняються. Так, у випадку 

пресів зусиллям 30 МН і 50 МН (див. рис. 3.10, а, б) спостерігаються яскраво 

виражені піки прискорень, що відповідають значенням 1,0 м/с2 і 1,2 м/с2. Прис-

корення при гальмуванні поперечини преса зусиллям 30 МН наближається до 

припустимого з точки зору виникнення гідроудару значення в 

1,2 м/с2 (див. розділ 1). А у випадку преса зусиллям 50 МН велика ймовірність 

виникнення так званого «м'якого» удару, коли фактичне значення прискорення 

відповідає припустимому. 

Для преса зусиллям 100 МН (див. рис. 3.10, в) гідравлічного удару не 

спостерігається. У момент повного закриття зливного клапана зворотних цилі-

ндрів прискорення сягає позначки 0,6 м/с2, плавно наростаючи без утворення 

пікових значень. Криві швидкості та переміщення мають більшу опуклість і 

плавність переходів. Такий характер кривих пояснюється перш за все тим, що в 

пресі зусиллям 100 МН зливний клапан зворотних циліндрів працює на повний 

хід на відміну від пресів зусиллям 30 МН і 50 МН, де клапан незначно відкри-

вають й закривають, обмежуючи швидкість опускання поперечини. До того ж в 

конструкція преса зусиллям 100 МН постачена системою врівноважувальних 

циліндрів, які підтримують рухому поперечину під час гальмування, виключа-

ючи можливість появи ударних явищ під час зіткнення з поковкою. 

В математичних моделях, розроблених в даному розділі, міститься ряд 

параметрів які відображають зв'язок конструктивних та робочих параметрів ре-

гулювального клапана, зокрема откt , 3t , α , n , та суттєво впливають на динамі-

ку процесу заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску на ході на-

ближення рухомої поперечини до поковки. Проаналізуємо вплив кожного з них 

на прикладі кривих зміни параметрів переміщення рухомої поперечини преса 

при використанні регулювальних клапанів з різними конструктивними характе-

ристиками. Для цього рівняння (3.1), (3.12) і (3.13) відповідних математичних 

моделей вирішували чисельно в прив'язці до окремих інтервалів ходу набли-

ження, розрахункові криві яких наведені на рисунках 3.8 – 3.10. Необхідні па-

раметри моделей взяті з таблиці 3.1. 
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3.3 Аналіз впливу параметрів математичних моделей на динаміку 

процесу заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску на ході на-

ближення рухомої поперечини до поковки 

 

3.3.1 Вплив часу відкриття та виду конструктивної характеристики 

регулювального клапана на динаміку розгону рухомої поперечини на ході 

наближення 

 

Для аналізу впливу часу відкриття регулювального клапана на динаміку 

розгону рухомої поперечини на ході наближення до поковки зливні клапани 

зворотних циліндрів, що мають конструктивні характеристики трьох видів – 

релейну ( n =0,5), лінійну ( n =1,0) і квадратичну ( n =2,0) – відкривали за 0,01 с, 

0,1 с і 0,2 с. Коефіцієнт α  прийняли рівним 0,7. 

На рисунку 3.11 показані розрахункові криві, порівнюючи які, можна від-

значити, що параметр откt  регулювального клапана істотно впливає на динамі-

ку розгону рухомої поперечини. Проаналізуємо цей вплив. 

Відмінності в динаміці розгону виявляються при всіх значеннях откt , не-

залежно від виду конструктивної характеристики регулювального клапана. 

При розгоні рухомої поперечини преса відкриттям релейного клапа-

ну (див. рис. 3.11, а) за 0,01 с різке підвищення швидкості V  спостерігається 

тільки в кінці його відкриття протягом останніх 0,002 с. При цьому прискорен-

ня J  в момент відкриття досягає пікового значення 75 м/с2 з різким падінням до 

0,18 м/с2 в момент повного відкриття клапана. У цей час тиск в робочих цилін-

драх pp  також різко падає з 0,35 МПа до 0,2 МПа. У випадку лінійно-

го (див. рис. 3.11, б) і квадратичного (див. рис. 3.11, в) клапанів наростання 

швидкості V  починається набагато раніше, тиск в робочих циліндрах pp  всти-

гає знизитися до 0,3 МПа, а пікові значення прискорень J  складають 64 м/с2 и 

52 м/с2 відповідно. При цьому шлях розгону S  в усіх трьох випадках склав бли-

зько 3 мм. 
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Рисунок 3.11 – Вплив часу відкриття ( откt ) регулювального клапана з ре-

лейною (а), лінійною (б) і квадратичною (в) конструктивними характеристика-

ми на динаміку розгону рухомої поперечини на ході наближення 
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Зі збільшенням часу відкриття клапана вплив откt  на динаміку розгону 

рухомої поперечини посилюється. Так при откt =0,1 с збільшення швидкості V  

усіма клапанами відбувається протягом всього часу відкриття до значень 

100 мм/с релейним клапаном (див. рис. 3.11, а), до 90 мм/с лінійним клапа-

ном (див. рис. 3.11, б) і до 85 мм/с квадратичним клапаном (див. рис. 3.11, в). 

Максимуми прискорень рухомої поперечини складають 24 м/с2 на шляху 

розгону 12 мм для релейного клапана та 1,4 м/с2 на шляху розгону 15 мм у ви-

падку лінійного та квадратичного. Причому для останнього клапана характерна 

наявність піку приблизно на середині ходу, а до кінця його відкриття приско-

рення J  наближається до нуля. Тиск в робочих циліндрах pp  у випадку релей-

ного клапана різко падає до 0,15 МПа, а у випадку лінійного й квадратичного – 

плавно знижується до 0,27 МПа. 

При откt =0,2 с всі вище описані особливості зберігаються. При цьому на-

ростання швидкості V  рухомої поперечини здійснюється більш плавно. Мак-

симальне значення прискорення J  спостерігається у релейного клапа-

на (див. рис. 3.11, а) і становить 11 м/с2, а максимуми прискорень у випадку лі-

нійного (див. рис. 3.11, б) і квадратичного (див. рис. 3.11, в) клапанів досягають 

1,1 м/с2 і 0,9 м/с2 відповідно. При цьому різке падіння тиску в робочих цилінд-

рах pp  до неприпустимо низького значення в 0,05 МПа спостерігається при ві-

дкритті релейного клапана. У випадку клапанів з лінійною та квадратичною 

конструктивними характеристиками тиск pp  плавно досягає значення 

0,25 МПа. 

Таким чином, у випадку відкриття регулювального клапана з релейною 

конструктивною характеристикою (див. рис. 3.11, а) відбувається різкий провал 

рухомої поперечини (просідання) внаслідок практично миттєвого зникнення 

статичного тиску із зворотних циліндрів. Незалежно від величини откt  це су-

проводжується інтенсивним гідравлічним ударом і різким падінням тиску в ро-

бочих циліндрах pp  до неприпустимо низького значення (аж до нульового), що 

свідчить про їх вакуумування. 
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Регулювальний клапан з квадратичною конструктивної характеристи-

кою (див. рис. 3.11, в) при откt  понад 0,1 с забезпечує задовільні режими робо-

ти з точки зору запобігання виникнення гідроудару. Однак плавне наростання 

швидкості рухомої поперечини при її розгоні на ході наближення є досить за-

тяжним за часом. Тому з точки зору швидкодії регулювальний клапан з квадра-

тичною конструктивної характеристикою не може вважатися прийнятним. 

Найбільш раціональним як з точки зору запобігання виникнення гідроу-

дару, так і швидкодії, є зливний клапан зворотних циліндрів, що має лінійну 

конструктивну характеристику (див. рис. 3.11, б). При цьому не слід прагнути 

швидко його відкривати. Раціональним є откt =0,2 с, при якому досягнення ру-

хомою поперечиною максимального (усталеного) значення швидкості V  відбу-

вається плавно в межах откt . За час откt  також плавно знижується тиск в робо-

чих циліндрах pp , досягаючи до моменту повного відкриття регулювального 

клапана свого припустимого мінімуму. Прискорення J , яке дорівнює 1,1 м/с2 в 

початковий момент, плавно спадає до нульової позначки. 

 

 

3.3.2 Вплив часу закриття та виду конструктивної характеристики 

регулювального клапана на динаміку гальмування рухомої поперечини перед 

зіткненням з поковкою 
 

У публікаціях [161, 183 –190], написаних автором цієї дисертації за ре-

зультатами наукових досліджень кандидатської дисертації і які лягають в осно-

ву подальших досліджень даної роботи, відзначається, що клапани з релейною 

характеристикою абсолютно неприйнятні для здійснення плавного та безудар-

ного гальмування рухомих частин гідравлічних пресів з НАП. При цьому з точ-

ки зору запобігання виникнення гідроудару час 3t  не повинен бути менше 0,1 с. 

Тому, для аналізу впливу часу закриття на динаміку гальмування рухомої 

поперечини перед зіткненням з поковкою були обрані зливні клапани зворот-

них циліндрів, що мають конструктивні характеристики двох видів – ліній-
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ну ( n =1,0) і квадратичну ( n = 2,0), які закривали за 0,1 с, 0,15 с і 0,2 с. Коефіці-

єнт α  взяли рівним 0,7. 

На рисунку 3.12 показані розрахункові криві, порівнюючи які, можна від-

значити, що параметр 3t  істотно впливає на динаміку гальмування рухомої по-

перечини перед зіткненням з поковкою. 

Проаналізуємо цей вплив. 

При гальмуванні рухомої поперечини закриттям зливного клапана, що 

має лінійну (див. рис. 3.12, а) і квадратичну (див. рис. 3.12, б) конструктивні ха-

рактеристики, спостерігається плавна зміна всіх параметрів руху. 

При 3t =0,1 с швидкість V  знижується зі 115 мм/с до 85 мм/с у випадку 

лінійного клапана і до 75 мм/с у випадку квадратичного. Шлях гальмування S  

при цьому склав 4 мм і 3 мм відповідно. Максимальні значення прискорень J  

рухомої поперечини знаходяться в допустимих межах і становлять 0,6 м/с2 в 

момент повного закриття лінійного клапана (див. рис. 3.12, а) і 0,5 м/с2 прибли-

зно на середині ходу квадратичного клапана (див. рис. 3.12, б). Зі збільшен-

ням 3t  інтенсивність зниження швидкості V  рухомої поперечини зростає, шлях 

гальмування S  збільшується, максимальні значення прискорень J  знижуються. 

Слід зазначити, що в процесі гальмування рухомої поперечини перед зіт-

кненням з поковкою не прагнуть її повністю загальмувати, що спричинить затя-

гування початку робочого ходу та необхідність тривалого розгону поперечини 

на поковці. Це неприйнятно, так як призводить до подовження машинного цик-

лу, зменшення кількості ходів в хвилину і, як наслідок, зниження продуктивно-

сті преса. Тому достатнім є знизити швидкість руху поперечини до такого зна-

чення, при якому при зіткненні інструмента з поковкою не виникне гідравліч-

ний удар. З іншого боку, рухомі частини повинні мати початкові параметри ру-

ху для швидкого розгону на робочому ході. 

Таким чином, регулювальний клапан з квадратичною конструктивної ха-

рактеристикою (див. рис. 3.12, б) при всіх значеннях 3t  забезпечує задовільні 

режими гальмування й високу інтенсивність зниження швидкості V . 
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Рисунок 3.12 – Вплив часу закриття ( 3t ) регулювального клапана з ліній-

ної (а) і квадратичної (б) конструктивними характеристиками на динаміку га-

льмування рухомої поперечини перед зіткненням з поковкою 
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Однак до моменту повного закриття клапана прискорення J  прагне до 

нульового значення, що може привести до виникнення гідроудару на початку 

робочого ходу. Такий режим гальмування прийнятний тільки в разі необхіднос-

ті повної зупинки рухомих частин або подальшого їх реверсу. Тому регулюва-

льний клапан з квадратичною конструктивної характеристикою не може вважа-

тися прийнятним в умовах гальмування на ході наближення. 

Найбільш раціональним як з точки зору запобігання виникнення гідроу-

дару, так і швидкодії, є зливний клапан зворотних циліндрів, що має лінійну 

конструктивну характеристику (див. рис. 3.12, а). Як показав проведений аналіз, 

не слід збільшувати за часом процес гальмування, так як навіть при 3t =0,1 с має 

місце плавна зміна параметрів руху поперечини преса. Максимальне значення 

прискорення J  майже в 2 рази менше гранично припустимого, падіння швид-

кості V  відбувається майже на 25%, а шлях гальмування S  мінімальний. 

 

 

3.3.3 Вплив коефіцієнта якості гідросистеми на динаміку переміщен-

ня рухомої поперечини на ході наближення 

 

Проаналізуємо вплив коефіцієнта α  на прикладі розгону та гальмування 

рухомої поперечини регулювальним клапаном з лінійною конструктивною ха-

рактеристикою ( n = 1,0) при значеннях часу откt =0,2 с і 3t =0,1 с. В ході 

розв’язання рівнянь відповідних математичних моделей варіювали трьома ве-

личинами коефіцієнта α  – 0,6; 0,8 і 0,9. 

На графіку (рис. 3.13) наведені криві, що показують вплив коефіцієнта α  

на динаміку розгону (рис. 3.13, а) і гальмування (рис. 3.13, б) рухомої попере-

чини на ході наближення. Розрахункові криві, отримані при α =0,5 (див. 

рис. 3.8) і α =0,7 (див. рис. 3.11 і див. рис. 3.12), ідентичні розглянутим раніше. 

Тому аналізу в цьому розділі піддали тільки ті відхилення в динамічній 

картині розгону та гальмування, які виникають при зміні коефіцієнта в мен-

шу (α = 0,6) і більшу (α =0,8 і α =0,9) сторони. 
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На графіку (див. рис. 3.13) наведені тільки криві зміни тиску pp  і прис-

корення J  при розгоні (див. рис. 3.13, а), а також швидкості V  і прискорення J  

рухомої поперечини при гальмуванні (див. рис. 3.13, б). Інші величини, які від-

повідають кривим, зображеним на рисунках 3.11 і 3.12, не зазнають істотних 

змін, тому їх розглядом в даному випадку нехтуємо. 

При зменшенні коефіцієнта α  до 0,6 (див. рис. 3.13) регулювальні влас-

тивості зливного клапана зворотних циліндрів помітно погіршуються, як в пе-

ріод розгону, так і при гальмуванні рухомої поперечини. Криві прискорення J  

відрізняються яскраво вираженою крутизною, що свідчить про наявність гідро-

ударних явищ різної інтенсивності. 

Так при розгоні рухомої поперечини (див. рис. 3.13, а) в момент початку 

відкриття зливного клапана зворотних циліндрів значення прискорення J  ста-

новить 1,3 м/с2, що перевищує гранично припустиме значення. 

У цьому випадку спостерігається значний гідравлічний удар, що супрово-

джується інтенсивним падінням тиску pp  в робочих циліндрах. 

При гальмуванні рухомої поперечини перед зіткненням з поков-

кою (див. рис. 3.13, б) пікове значення прискорення в момент закриття клапана 

становить 0,8 м/с2, а зниження швидкості за час 3t  незначне – до 97 мм/ , що 

призведе до виникнення значного гідравлічного удару в момент зіткнення ру-

хомої поперечини з поковкою. Отже, описані режими розгону та гальмування 

не можуть вважатися задовільними, а значення α =0,6 є неприйнятним для за-

безпечення швидкого й безударного розгону й гальмування рухомої поперечи-

ни на ході наближення до поковки. 

При збільшенні коефіцієнта якості α  до значень 0,8 і 0,9 регулювальні 

властивості зливного клапана зворотних циліндрів підвищуються. 

Розгін (див. рис. 3.13, а) і гальмування (див. рис. 3.13, б) рухомої попере-

чини відбуваються плавно й безударно, що підтверджується відсутністю піко-

вих ділянок і положистістю кривих прискорення J . При розгоні рухомої попе-

речини падіння тиску в робочих циліндрах (див. рис. 3.13, а) незначне та пере-

буває в межах припустимих значень 0,28...0,30 МПа. У період гальмуван-
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ня (див. рис. 3.13, б) зниження швидкості за час закриття клапана найбільше і 

становить 71 мм/с для α =0,8 і 59 мм/с для α =0,9. 

З аналізу наведених (див. рис. 3.13) і кривих, показаних на рисунках 3.11 і 

3.12, виходить, що при значеннях коефіцієнта α  нижче 0,8 спостерігається по-

гіршення динамічної картини й якості розгону та гальмування рухомої попере-

чини на ході наближення. При цьому немає необхідності доводити α  до зна-

чень близьких до одиниці – криві (див. рис. 3.13), що відповідають значен-

ням α  0,8 і 0,9, знаходяться в безпосередній близькості та подібні за характе-

ром. Тому досить обмежитися значенням α =0,8, прийнятним для забезпечення 

швидких і безударних розгонів та гальмувань рухомої поперечини на ході на-

ближення, а також реально досяжним в сучасних гідравлічних пресах з НАП. 

 

 

3.4 Аналіз впливу системи врівноважувальних циліндрів на динаміку 

ходу наближення рухомої поперечини 

 

Аналіз впливу параметрів математичних моделей на динаміку процесу 

заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску на ході наближення ру-

хомого поперечини до поковки, проведений в попередній главі, виконаний за 

умови відсутності в конструкції преса врівноважувальних циліндрів. 

Експериментальні дослідження ходу наближення діючих ковальських гі-

дравлічних пресів з НАП, описані на початку поточного розділу, виявили, що 

при відсутності в конструкції преса врівноважувальних циліндрів швидкість 

опускання рухомої поперечини доводиться регулювати зміною висоти відкрит-

тя зливного клапана зворотних циліндрів. При цьому встановлено, що клапан 

відкривається на незначну величину (приблизно на висоту запірної фаски) з 

утворенням вузької щілини для дроселювання робочої рідини, що призводить 

до виникнення значних коливань регулювального клапана, а також спотворення 

його характеристик. 
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Однак проведений аналіз впливу параметрів математичних моделей на 

динаміку процесів, що розглядаються, показав важливість забезпечення роботи 

зливного клапана зворотних циліндрів на повному ході, щоб конструктивна ха-

рактеристика визначала показники руху. У разі незначного відкриття регулюва-

льного клапана його робота не може вважатися повноцінною з точки зору за-

безпечення необхідної конструктивної характеристики й заданої величини кое-

фіцієнта якості гідросистеми α , так як регулювальні властивості зливного кла-

пана зворотних циліндрів при цьому будуть втрачені. 

Проаналізуємо динаміку ходу наближення гідравлічних пресів з НАП з 

урахуванням системи врівноважувальних циліндрів. Для цього введемо параме-

три зазначеної системи в рівняння (3.1), (3.12) і (3.13) відповідних математич-

них моделей. З огляду на результати раніше проведеного аналізу, спираємося 

на наступні значення: коефіцієнт якості гідросистеми α =0,8, показник виду 

конструктивної характеристики зливного клапана зворотних циліндрів n =1,0, 

час відкриття клапана при розгоні откt =0,2 с і час його закриття при гальму-

ванні 3t =0,1 с. Також слід зазначити, що регулювальний клапан при розгоні ві-

дкривали на повну величину ходу й повністю закривали при гальмуванні рухо-

мої поперечини перед зіткненням з поковкою. 

Криві зміни тиску pp  в робочих циліндрах, швидкості V , переміщення S  

і прискорення J  рухомої поперечини при розгоні на ході наближення при ная-

вності в конструкції преса системи врівноважувальних циліндрів і при її відсу-

тності показані на рисунку 3.14. 

З графіка (див. рис. 3.14) видно, що система врівноважувальних циліндрів 

має суттєвий вплив на динаміку розгону рухомої поперечини на ході набли-

ження. 

В момент відкриття зливного клапана зворотних циліндрів початкове 

значення прискорення J  рухомої поперечини преса становить 0,6 м/с2, що в 

2 рази менше гранично припустимого. 
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Рисунок 3.14 – Криві зміни тиску в робочих циліндрах, швидкості, пере-

міщення та прискорення рухомої поперечини при розгоні на ході наближення 

при наявності в конструкції преса системи врівноважувальних цилінд-

рів (суцільні лінії) і при її відсутності (пунктир) 
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При цьому крива прискорення характеризується значною опуклістю та 

приходить до нульового значення з мінімальною крутизною, що свідчить про 

відсутність гідравлічного удару в момент початку опускання рухомої попере-

чини й плавний її розгін. Також майже в 2 рази скорочується величина падіння 

тиску pp  в робочих циліндрах, значення якого в кінці розгону рухомої попере-

чини становить 0,32 МПа. Криві зміни швидкості V  показують, що розгін ру-

хомої поперечини до усталеної швидкості при наявності в конструкції преса си-

стеми врівноважувальних циліндрів здійснюється більш інтенсивно. 

Тому час відкриття клапана откt  може бути скорочено до 0,15 с. При 

цьому шлях розгону, відповідний переміщенню S  рухомої поперечини за цей 

період, скорочується майже вдвічі. 

Таким чином, введення в конструкцію преса системи врівноважувальних 

циліндрів суттєво покращує динамічну картину й зменшує час розгону рухомої 

поперечини на ході наближення. 

На рисунку 3.15 представлено сімейство кривих, що характеризують змі-

ну швидкості V , переміщення S  і прискорення J  при гальмуванні рухомої по-

перечини перед зіткненням з поковкою при наявності в конструкції преса сис-

теми врівноважувальних циліндрів і при її відсутності. 

Аналогічно розгону, система врівноважувальних циліндрів має суттєвий 

вплив і на динаміку гальмування рухомої поперечини. В момент закриття злив-

ного клапана зворотних циліндрів кінцеве значення прискорення J  становить 

0,48 м/с2, що в 2,5 рази менше гранично припустимого. При цьому характер 

зміни прискорення (крива прискорення має помітну опуклість) обумовлює 

більш інтенсивне падіння швидкості, яка за час 3t =0,1 с встигає знизитися до 

45 мм/с на шляху гальмування в 2 мм. 

Проведений аналіз впливу системи врівноважувальних циліндрів на ди-

наміку ходу наближення рухомої поперечини показує, що при конструюванні 

гідравлічних пресів з НАП нехтування цим елементом системи керування є не-

припустимим. Будучи постійно діючою гідравлічною пружиною, врівноважу-

вальні циліндри дозволяють: 
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• покращити динаміку ходу наближення; 

• забезпечити швидкі й безударні розгін і гальмування рухомої попере-

чини перед зіткненням з поковкою, скоротити шляхи розгону й гальмування; 

• забезпечити інтенсивні наростання й зниження швидкості опускання 

рухомої поперечини преса; 

• попередити рідинне голодування робочих циліндрів при їх заповненні 

рідиною низького тиску з НЗБ; 

• працювати зливному клапану зворотних циліндрів на повну величину 

ходу, підвищуючи його експлуатаційні характеристики й дозволяючи викорис-

товувати можливості індивідуального слідкувального приводу в повній мірі. 
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Рисунок 3.15 – Криві зміни швидкості, переміщення та прискорення при 

гальмуванні рухомої поперечини перед зіткненням з поковкою при наявності в 

конструкції преса системи врівноважувальних циліндрів (суцільні лінії) і при її 

відсутності (пунктир) 
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ВИСНОВКИ 

 

1. Експериментально встановлено, що на динаміку переміщення рухомої 

поперечини на ході наближення до поковки суттєво впливає система керування 

зворотними циліндрами преса. При цьому регулювання швидкості опускання 

рухомої поперечини шляхом незначної зміни висоти відкриття зливного клапа-

на зворотних циліндрів є неефективним з точки зору швидкодії, а також не-

прийнятним через розвинені коливальні й гідроударні явища. 

2. Аналіз діаграм руху рухомої поперечини на ході наближення показує, 

що внаслідок відсутності в конструкції преса врівноважувальних циліндрів фу-

нкцію обмежувача швидкості опускання рухомої поперечини виконує зливний 

клапан зворотних циліндрів. У цьому випадку алгоритм керування поперечи-

ною на ході наближення, який закладається в АСК, істотно ускладнюється. Як 

наслідок – значне затягування початку робочого ходу через повільний розгін 

рухомої поперечини й необхідність її інтенсивного гальмування перед зіткнен-

ням з поковкою. 

3. Дослідженнями ходу наближення реальних пресів виявлено, що підт-

римка в НЗБ тиску робочої рідини, рівного тиску в цеховій пневматичній магіс-

тралі, є неефективним, адже до початку ходу наближення його значення непри-

пустимо мале для створення задовільних умов заповнення робочих циліндрів 

рідиною низького тиску. 

4. Розроблено математичні моделі розгону рухомої поперечини на ході 

наближення, її гальмування перед зіткненням з поковкою та процесів, що від-

буваються в робочих циліндрах при їх заповненні рідиною низького тиску. Во-

ни побудовані за результатами теоретико-експериментальних досліджень, від-

повідають реальним процесам і можуть бути прийняті за основу при аналізі ди-

наміки насосно-акумуляторного приводу пресів. 

5. Динаміка процесів розгону й гальмування рухомої поперечини на ході 

наближення, а також заповнення робочих циліндрах рідиною низького тиску 

повністю визначається характеристиками зливного клапана зворотних цилінд-
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рів, часом його відкриття й закриття, коефіцієнтом якості гідролінії «зворотний 

циліндр – НЗБ». 

6. Аналізом математичних моделей (3.1), (3.12) і (3.13) встановлено, що 

незалежно від параметрів системи зворотних циліндрів при відсутності врівно-

важувальних циліндрів рідинне голодування робочих циліндрів, а також гідро-

ударні явища різних інтенсивностей при розгоні й гальмуванні рухомої попере-

чини на ході наближення до поковки неминучі. 

7. Аналізом впливу різних параметрів математичних моделей на динаміку 

ходу наближення встановлено, що раціональні за швидкодією режими здійс-

нення ходу наближення реалізуються при наявності в конструкції преса систе-

ми врівноважувальних циліндрів, використанні зливних клапанів зворотних 

циліндрів з показником виду конструктивної характеристики 1,0 і коефіцієнті 

якості гідросистеми не менше 0,8. На етапі розгону мінімальний час відкриття 

зливного клапана зворотних циліндрів становить 0,15 с, величина падіння тиску 

в робочих циліндрах скорочується вдвічі, а час розгону зменшується на 25%. 

На етапі гальмування рухомої поперечини перед зіткненням з поковкою час за-

криття клапана становить не менше 0,1 с, протягом якого відбувається знижен-

ня швидкості опускання рухомої поперечини на 60%. При цьому тривалість хо-

ду наближення скорочується на 50%, значення переважаючих прискорень в 2–

2,5 рази нижче гранично припустимих, а шляхи розгону й гальмування скоро-

чуються вдвічі. 



 171 

4. ДОСЛІДЖЕННЯ ПРОЦЕСІВ ДЕФОРМУВАННЯ ЗАГОТОВКИ ТА 

ЇХ ВЗАЄМОЗВ’ЯЗКУ З ДЕКОМПРЕСІЄЮ 

РОБОЧИХ ЦИЛІНДРІВ 

 

4.1 Експериментальне дослідження робочого ходу з подальшою 

декомпресією робочих циліндрів гідравлічних пресів з НАП 

 

4.1.1 Загальні підходи при дослідженні робочого ходу 

 

Робочий хід, тобто процес деформування, починається після закінчення 

ходу наближення в момент торкання рухомою поперечиною заготовки. Робоче 

зусилля преса створюється тиском рідини високого тиску, що подається в робо-

чі циліндри з акумулятора через розподільні й регулювальні пристрої відповід-

но до заданого ступеня зусиль. По закінченні робочого ходу здійснюється галь-

мування рухомої поперечини на заданому розмірі заготовки шляхом закриття 

дросельного регулювального клапана відповідного ступеня зусиль, після чого 

виконується процес декомпресії робочих циліндрів від високого тиску, що пе-

редує початку зворотного ходу [180, 181, 188]. 

Для виявлення особливостей роботи гідравлічних пресів з НАП на робо-

чому ході з подальшою декомпресією робочих циліндрів від високого тиску 

проводили експериментальні дослідження в реальних виробничих умовах від-

повідно до методики, викладеної в розділі 2 поданої роботи. Крім цього, отри-

мані результати експериментальних досліджень лягають в основу визначення 

параметрів обладнання й систем керування, необхідних для побудови відповід-

них математичних моделей. 

Експериментальні дослідження здійснювали при реалізації ковальським 

гідравлічним пресом технологічних процесів «Осадження», «Кування» і «Шлі-

хтування» з метою отримання їх типових діаграм, на яких вводиться наступне 

позначення кривих: 



 172 

крива 1 – переміщення рухомої поперечини; 

крива 2 – швидкість переміщення рухомої поперечини; 

кривая 3 – хід впускного клапана робочих циліндрів II ступені зусиль; 

крива 4 – хід впускного клапана робочих циліндрів I ступені зусиль; 

крива 5 – хід зливного клапана робочих циліндрів II ступені зусиль; 

крива 6 – хід зливного клапана робочих циліндрів I ступені зусиль; 

крива 7 – хід впускного клапана зворотних циліндрів; 

крива 8 – хід зливного клапана зворотних циліндрів; 

крива 9 – тиск в робочих циліндрах II ступені зусиль; 

крива 10 – тиск в робочих циліндрах I ступені зусиль; 

крива 11 – тиск у зворотних циліндрах; 

крива 12 – тиск в напірній магістралі після клапана-автомата. 

Протягом усього робочого ходу й процесу декомпресії робочих циліндрів 

від високого тиску НЗК всіх ступенів зусиль закриті. 

 

 

4.1.2 Дослідження пружних властивостей металоконструкції преса 

 

Як відомо, на робочому ході має місце складна взаємодія жорстко-

пружних елементів гідроприводу, металоконструкції преса та поковки, в якій 

спостерігаються паралельно протікаючі процеси зміцнення й знеміцнен-

ня [196, 206 –208]. Тому має сенс для подальшого спрощення математичних 

моделей, що описують робочий хід з декомпресією робочих циліндрів від висо-

кого тиску, а також достовірної оцінки процесів, що відбуваються, окремо дос-

ліджувати пружні властивості металоконструкції гідравлічного преса в «чисто-

му вигляді», тобто без впливу факторів технологічного процесу. З цією метою 

здійснювали жорстке натискання бойка на бойок без поковки із зусиллям, від-

повідним номінальному зусиллю преса (III ступінь), з подальшою декомпресі-

єю робочих циліндрів. 

Отримана діаграма представлена на рисунку 4.1. 
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Рисунок 4.1 – Типова діаграма натискання бойка на бойок без поковки із 

зусиллям, що відповідає номінальному зусиллю преса 
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Бойки в зімкнутому стані опускаються вниз. У момент закриття впускних 

клапанів робочих циліндрів I і II ступенів зусиль (криві 3 і 4) тиск в робочих 

циліндрах (криві 9 і 10) максимальний, відповідає тиску в напірній магістралі 

після клапана-автомата та становить 26,3 МПа. 

Рухома поперечина (крива 1) декілька просідає. Спостерігається прогин 

рухомого стола преса під дією зусилля жорсткого натискання бойків. 

Для здійснення декомпресії робочих циліндрів відкривали зливні клапани 

робочих циліндрів I і II ступенів зусиль (криві 5 і 6). За час відкриття, рів-

ний 0,125 с, відбувається падіння тиску в робочих циліндрах до рівня 4,5 МПа, 

припустимого для відкриття НЗК і початку здійснення зворотного ходу рухомої 

поперечини. Протягом всього процесу декомпресії бойки залишалися зімкну-

тими. Їх роз'єднання відбувалося тільки в момент подачі тиску в зворотні цилі-

ндри та відкриття НЗК. 

Період змикання бойків без поковки цікавий з точки зору визначення па-

раметрів жорсткості металоконструкції преса в залежності від параметрів сис-

теми керування. Так, переміщення рухомої поперечини (крива 1), що фіксуєть-

ся датчиком лінійних переміщень, по суті, являє собою не що інше, як випрям-

лення рухомого стола преса за час декомпресії робочих циліндрів відповідно до 

рівня тиску в них. Поставивши собі за даними діаграми (див. рис. 4.1), побуду-

ємо графік залежності величини прогину стола cmS  від тиску в робочих цилін-

драх (рис. 4.2). Для отриманої кривої зміни прогину стола визначимо лінію тре-

нда та знайдемо її рівняння. 

В загальному випадку апроксимація кривої прогину стола може бути ви-

ражена поліномом третього ступеня в наступному вигляді 

43
2

2
3

1 xpxpxpxS pppcm +⋅+⋅+⋅= ,   (4.1) 

де 1x , 2x , 3x , 4x  – коефіцієнти полінома. 

Результати розрахунку коефіцієнтів полінома (4.1) для досліджуваних гі-

дравлічних пресів з НАП наведені в таблиці 4.1. 
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Рисунок 4.2 – Типовий графік залежності величини прогину стола cmS  

від тиску в робочих циліндрах pp  

 

 

 

Таблиця 4.1 – Результати розрахунку коефіцієнтів полінома (4.1) та жорс-

ткості рухомих столів досліджуваних гідравлічних пресів з НАП 

Параметр 
Прес номінальним зусиллям nP  

30 МН 50 МН 100 МН 

1x  0,0003 0,00043 0,0006 
2x  -0,0044 -0,0054 -0,0062 
3x  0,0144 0,0075 -0,0043 
4x  0,0051 0,0285 0,0579 

cmk , МН/мм 9,86687 9,108 11,65323 
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Величина достовірності апроксимації для всіх досліджуваних гідравліч-

них пресів з НАП становить не менше 9977,02 =R . Залежність (4.1) може вва-

жатися універсальною з огляду на те, що конструкції досліджуваних гідравліч-

них пресів з НАП та їх окремих елементів, в тому числі й рухомих столів, є ти-

повими, а характер зміни величини прогину стола cmS  від тиску в робочих ци-

ліндрах pp  ідентичний для всіх випадків. 

Коефіцієнти жорсткості cmk  розраховані за даними типової діагра-

ми (див. рис. 4.1) для рухомих столів досліджуваних гідравлічних пресів з НАП 

з використанням формули (2.8). Відповідні дані вказані в таблиці 4.1. 

Величина прогину столу cmS , що фіксується в дослідженнях поданої ди-

сертаційної роботи, є результуючим параметром, що характеризує загальну жо-

рсткість металоконструкції гідравлічного преса. Спираючись на результати до-

сліджень, проведених Шинкаренком О.М., Васильєвим К.І., Бєловим О.Ф., Ро-

зановим Б.В., окремим розглядом деформацій складових елементів металоконс-

трукції преса можна знехтувати [173, 163, 178]. 

 

 

4.1.3 Дослідження процесу деформування заготовки при реалізації 

технологічного процесу «Осадження» 

 

На рисунку 4.3 показана типова діаграма робочого ходу з подальшою де-

компресією робочих циліндрів при реалізації технологічного проце-

су «Осадження». Робота кувального гідравлічного преса з НАП здійснюється на 

III ступені зусиль, тобто трьома робочими циліндрами. 

Для проведення аналізу процесів, що відбуваються в гідроприводі преса в 

межах даного етапу машинного циклу, зображений на рисунку 4.3 період доці-

льно розбити на декілька часових інтервалів: 

• інтервал I – відкриття впускних дросельних регулювальних клапанів 

робочих циліндрів I і II ступенів зусиль (криві 4 і 3), розгін рухомої по-

перечини (криві 1 і 2) на поковці; 
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• інтервал II – закриття впускних дросельних регулювальних клапанів 

робочих циліндрів I і II ступенів зусиль (криві 4 і 3); 

• інтервал III – відкриття зливних дросельних регулювальних клапанів 

робочих циліндрів I і II ступенів зусиль (криві 5 і 6), гальмування ру-

хомої поперечини (криві 1 і 2) на поковці, декомпресія робочих цилін-

дрів від високого тиску (криві 9 і 10); 

• інтервал IV – відкриття впускного дросельного регулювального клапа-

на зворотних циліндрів (крива 7), підвищення тиску робочої рідини в 

зворотних циліндрах (крива 11). 

Перед початком робочого ходу поперечина (криві 1 і 2) практично неру-

хома (початкова швидкість складає близько 5 мм/с) і знаходиться у верхньому 

положенні на позначці (відносного положення) в 640 одиниць. 

Початкові значення тисків (див. рис. 4.3) відповідають: 

• 0,45 МПа – в зворотних циліндрах (крива 11); 

• 0,4 МПа – в робочих циліндрах (криві 9 і 10); 

• 28,5 МПа – в напірній магістралі після клапана-автомата (крива 12). 

Зливний клапан зворотних циліндрів (крива 8) повністю відкритий, зливні 

клапани робочих циліндрів I і II ступенів зусиль (криві 5 і 6) закриті. 

НЗК I і II ступенів зусиль закриті. 

Інтервал I, тривалість якого складає близько 3 с, починається з незначно-

го відкриття впускних клапанів робочих циліндрів I і II ступенів зусиль (криві 4 

і 3) на висоту 25 і 12 мм відповідно. 

Протягом перших 0,25 с впускні клапани робочих циліндрів I і II ступенів 

зусиль (криві 4 і 3) відкривають і відразу ж закривають, внаслідок чого тиск в 

центральному (крива 9) і бічних (крива 10) робочих циліндрах підвищується до 

рівня 7 МПа і 17 МПа відповідно. Рухома поперечина (крива 2) незначно розга-

няється до швидкості 10 мм/с і опускається на 4 мм.Внаслідок виконання конс-

трукції регулювальних клапанів I і II ступенів зусиль (криві 5 і 6) розвантаже-

ного типу, таке короткочасне вприскування рідини високого тиску в робочі ци-

ліндри викликане необхідністю підвищення тиску в підклапанній порожнини 
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клапанів для подальшого їх плавного відкриття та регулювання швидкості пе-

реміщення рухомої поперечини. Більш того, в конструкції преса відсутні врів-

новажувальні циліндри, які забезпечують належне гідравлічне демпфування 

рухомих мас. Тому функції елемента, що згладжує коливання, лягають на дро-

сельні регулювальні клапани, що працюють в спеціальних режимах. 

Після закінчення 0,5 с від початку поточного інтервалу впускні дросельні 

регулювальні клапани робочих циліндрів I і II ступенів зусиль (криві 4 і 3) відк-

ривають повністю. Причому впускний клапан I ступеня зусиль (крива 4) відк-

ривають на повних хід, рівний 40 мм, за 0,25 с і залишають повністю відкритим 

до кінця інтервалу I. Тиск в циліндрах I ступені зусиль (крива 10) за час відк-

риття клапана (крива 4 ) встигає досягти максимального значення 25,1 МПа. 

Впускний клапан II ступені зусиль (крива 3) відкривають поступово протягом 

всього інтервалу I, регулюючи швидкість опускання рухомої поперечи-

ни (криві 1 і 2). Тиск в циліндрах II ступені зусиль встигає досягти свого мак-

симуму 19,8 МПа тільки до середини поточного інтервалу. 

Описаний режим роботи впускних клапанів I і II ступенів зусиль (криві 4 

і 3) обумовлений необхідністю обмеження швидкості опускання рухомої попе-

речини (криві 1 і 2) для попередження гідроударних явищ у зв'язку з відсутніс-

тю в конструкції преса врівноважувальних циліндрів і зниженим тиском у зво-

ротних циліндрах, які не забезпечують підпору. 

При цьому, як видно з діаграми (див. рис. 4.3) прийнятий в системі керу-

вання пресом режим регулювання швидкості опускання рухомої поперечи-

ни (криві 1 і 2) не може вважатися задовільним в силу розвинених коливань 

дросельного регулювального клапана робочих циліндрів II ступені зу-

силь (крива 3). Високочастотні повздовжні коливання плунжера клапана з амп-

літудою до 0,7 мм, які спостерігаються на діаграмах, призводять до розвинених 

коливань тиску в робочих циліндрах (криві 9 і 10) і рухомої поперечини, кри-

ва 1 якої має помітний пилкоподібний профіль. 

Розгін рухомий поперечини (криві 1 і 2) на поковці здійснюється протя-

гом всього інтервалу I з досягненням максимального значення швидкос-
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ті (крива 2) 62 мм/с в момент відкриття впускного клапана II ступені зу-

силь (крива 3) на повний хід 30 мм. 

Слід також зазначити, що починаючи з середини інтервалу I тиск в робо-

чих циліндрах (криві 9 і 10) поступово знижується (див. рис. 4.3) до рівня 

21,8 МПа (I ступінь зусиль) і 17,1 МПа (II ступінь зусиль). Це обумовлено па-

дінням тиску робочої рідини в напірній магістралі після клапана-

автомата (крива 12) у зв'язку з підвищеною її витратою для опера-

ції «Осадження», що вимагає значних обтиснень поковки із зусиллям, близьким 

до номінального. Так, до кінця інтервалу I тиск в напірній магістралі після кла-

пана-автомата (крива 12) знижується до 26,9 МПа. 

За час інтервалу I поперечина встигає обжати заготовку на 95 мм, досяг-

нувши позначки (відносного положення) в 545 одиниць. 

Інтервал II являє собою процес закриття впускних дросельних регулюва-

льних клапанів робочих циліндрів I і II ступенів зусиль (криві 4 і 3) і характери-

зується яскраво вираженими їх коливаннями. Повздовжні скачки плунжерів 

клапанів, які спостерігаються в середині інтервалу, викликані тим, що при шви-

дкому закритті в їх надклапанних порожнинах відбувається різке падіння тиску, 

внаслідок чого плунжери підскакують вгору під дією гідростатичної сили ріди-

ни високого тиску, що проходить через критичний переріз клапана. Зусилля ін-

дивідуальних сервоприводів виявляється недостатнім для утримання плунже-

рів. Після встановлення балансу тисків в над- і підклапанних порожнинах кла-

пани (криві 4 і 3) закриваються. 

За час закриття впускних клапанів I і II ступенів зусиль (криві 4 і 3), який 

триває 0,75 с, тиск в робочих циліндрах I і II ступені зусиль (крива 10 і 9) всти-

гає впасти до 17,5 МПа і 21,3 МПа відповідно. 

Однак рухома поперечина (крива 1) не реагує на закриття регулювальних 

клапанів (криві 4 і 3) і продовжує опускатися з максимальною швидкістю 

62 мм/с, обтискуючи поковку. Це дає підстави стверджувати, що регулювальні 

властивості дросельних клапанів (криві 4 і 3) практично відсутні. До кінця інте-

рвалу II рухома поперечина (крива 1) досягає позначки відносного положення в 
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500 одиниць, додатково обтиснувши поковку на 45 мм. При цьому помітного 

зниження швидкості (крива 2) її опускання не відбувається. 

Дослідити рух рухомої поперечини в межах наступних інтервалів зручно 

по діаграмі, наведеній на рисунку 4.4. Крива 1, що характеризує рух рухомої 

поперечини, виділена жирним контуром. 

Інтервал III (див. рис. 4.4) починається з відкриття зливних дросельних 

регулювальних клапанів I і II ступенів зусиль (криві 5 і 6) на повний хід, рівний 

40 мм. Внаслідок цього відбувається декомпресія робочих циліндрів від висо-

кого тиску (криві 9 і 10) протягом 0,5 с. Протягом перших 0,25 с інтервалу III 

спостерігається поступове гальмування рухомої поперечини – швидкість опус-

кання знижується до 37 мм / с (крива 2) при тиску в робочих циліндрах (криві 9 

і 10), який зменшується. Тиск в зворотні циліндри (крива 11) не подається. То-

му рухома поперечина (крива 1) знаходиться в безпосередньому контакті з по-

ковкою і піднімається разом з нею в процесі випрямлення рухомого столу на 

величину cmS =2,3 мм (див. рис. 4.1). Рухомий стіл, накопичивши потенційну 

енергію на інтервалі I робочого ходу, коли в металі поковки переважали проце-

си зміцнення, віддає її в період декомпресії, протягом якої в металі поковки пе-

реважають процеси знеміцнення [177]. 

Наступні 0,25 с характеризуються подальшим падінням тиску в робочих 

циліндрах (криві 9 і 10) до рівня 2,5 МПа. 

Цього рівня тиску достатньо для відкриття НЗК I і II ступенів зусиль (на 

діаграмах не показані). Одночасно з цим відбувається закриття зливного клапа-

на зворотних циліндрів (крива 8) за 0,15 с. 

Швидкість рухомої поперечини (крива 2) знижується до 26 мм/с. Сама ж 

рухома поперечина (крива 1) поступово просідає вглиб поковки на величину 

інерційного вибігу pS , рівну 1,1 мм, – спостерігається процес знеміцнення ме-

талу поковки. При цьому в момент закриття зливного клапана зворотних цилін-

дрів (крива 8) тиск (крива 11) в них підвищується до рівня 1,5 МПа за рахунок 

стиснення в них робочої рідини під дією рухомої поперечини (крива 1), яка 

продовжує опускатися. 
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Явище знеміцнення металу поковки під дією гідростатичного зусилля ку-

вального преса було виявлене Шинкаренком О.М. і досконально вивчені Єфі-

мовим В.М., Золотухіним М.М. і Соколовим Л.М. при реалізації різних техно-

логічних процесів гарячої обробки тиском металів і спла-

вів [196, 198, 199, 201, 206 –210]. Тому, в даній роботі зв'язок між швидкістю 

протікання процесів зміцнення і знеміцнення та динамічним станом гідравліч-

ного преса з НАП приймається як факт, раніше вивчений і підтверджений, а 

аналіз руху рухомої поперечини на інтервалі III базується на результатах дослі-

джень зазначених вчених. 

В межах інтервалу IV впускний дросельний регулювальний клапан зворо-

тних циліндрів (крива 7) відкривають на висоту 30 мм протягом 0,2 с. Внаслі-

док цього відбувається поступове підвищення тиску робочої рідини в зворот-

них циліндрах (крива 11) до величини 16 МПа. До моменту початку відкриття 

зливного клапана (крива 7) НЗК I і II ступенів зусиль повністю відкриті. 

Рухома поперечина (крива 1) через 0,1 с від початку інтервалу IV загаль-

мовується (крива 2) на поковці, що знеміцнюється, і по мірі підвищення тиску в 

зворотних циліндрах (крива 11) поступово піднімається вгору, розігнавшись до 

кінця розглянутого інтервалу до швидкості 38 мм/с. 

Після закриття впускних клапанів робочих циліндрів I і II ступенів зу-

силь (криві 4 і 3) в кінці інтервалу II (див. рис. 4.3) тиск робочої рідини в напір-

ній магістралі після клапана-автомата (крива 12) (див. рис. 4.4) підвищується на 

інтервалі III майже до 28 МПа. При відкритті впускного клапана зворотних ци-

ліндрів (крива 7) і до кінця інтервалу IV тиск в магістралі після клапана-

автомата (крива 12) знову знижується до 27,5 МПа – має місце витрата рідини 

високого тиску для здійснення зворотного ходу. 

Інтервал IV, по суті, є перехідним періодом і може бути віднесений як до 

робочого, так і до зворотного ходу. Однак його розгляд в рамках робочого ходу 

є обов'язковим, так як це дозволяє отримати повне уявлення про процеси, що 

відбуваються під час деформування заготовки та їх взаємозв'язок з подальшою 

декомпресією робочих циліндрів. 
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Сумарний час робочого ходу з подальшою декомпресією робочих цилін-

дрів становить 4,5 с, з яких безпосередньо обтиснення поковки, рівне 140 мм, 

відбувається протягом 3,75 с, а декомпресія робочих циліндрів – 0,75 с. 

Інтенсивність декомпресії дI  робочих циліндрів може бути визначена за 

такою формулою [181] 

p
д

pд
д F

t
p

I
∆

= ,     (4.2) 

де pдp∆  – падіння тиску в робочих циліндрах при декомпресії; 

дt  – час протікання процесу декомпресії. 

Скориставшись даними діаграми (див. рис. 4.4) і параметрами досліджу-

ваного обладнання, наведеними в таблиці 2.1, отримуємо, що інтенсивність де-

компресії дI  робочих циліндрів становить 27,7 МН/с. 

Стіл випрямляється з тією ж інтенсивністю, так як величина прогину cmS  

пропорційна тиску в робочих циліндрах (див. рис. 4.1 і рис. 4.2). 

Зважаючи на відсутність в конструкції преса врівноважувальних цилінд-

рів, має місце тривалий контакт інструменту з гарячою поковкою, який припи-

няється тільки з відкриттям впускного клапана зворотних циліндрів. Тривалий 

час контакту прискорює знос бойків і підхолодження поковки. Крім того, відсу-

тність зусилля підпору, яке може постійно підтримуватися врівноважувальними 

циліндрами, призводить до поступового опускання (просідання) рухомої попе-

речини в період декомпресії робочих циліндрів внаслідок переважаючих проце-

сів знеміцнення металу поковки. В силу того, що знеміцнення не є керованим 

процесом [181], інерційний вибіг рухомої поперечини pS  може бути компенсо-

ваний розробкою таких режимів роботи системи керування гідравлічним пре-

сом з НАП, при яких контакт інструменту з поковкою буде зведений до міні-

муму після закриття впускних клапанів робочих циліндрів I і II ступенів зусиль. 

Проведений аналіз діаграм (див. рис. 4.3 і рис. 4.4) переміщення рухомої 

поперечини на робочому ході з подальшою декомпресією робочих циліндрів 

показує, що внаслідок відсутності в конструкції преса системи врівноважуваль-
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них циліндрів функцію обмежувача швидкості опускання рухомої поперечини 

на інтервалі I виконує впускний клапан робочих циліндрів. У цьому випадку 

алгоритм керування рухомою поперечиною, що закладається в АСК, суттєво 

ускладнюється. Внаслідок цього відбувається наступне: 

• виникає необхідність поступової подачі рідини високого тиску в робочі 

циліндри на початку робочого ходу; 

• значно затягується процес розгону рухомої поперечини на поковці з ві-

дсутністю інтервалу її обтиску з постійною швидкістю при повністю відкритих 

дросельних регулювальних клапанах; 

• збільшується час деформування, що супроводжується тривалим конта-

ктом інструмента з гарячою поковкою, внаслідок чого прискорюються знос 

бойків і підхолодження металу поковки. 

 

 

4.1.4 Дослідження процесу деформування заготовки при реалізації 

технологічного процесу «Кування» 

 

На рисунку 4.5 показана типова діаграма робочого ходу з подальшою де-

компресією робочих циліндрів при реалізації технологічного проце-

су «Кування». Робота кувального преса з НАП здійснюється на II ступені зу-

силь, тобто центральним робочим циліндром. Розбиття даного етапу на інтер-

вали здійснювалося аналогічно процесу «Осадження». Позначення кривих збі-

гається з раніше прийнятим. В цілому перебіг досліджуваних процесів, зобра-

жених на рисунку 4.5, ідентичний описаним вище. Однак є такі відмінні риси. 

Початкова швидкість (крива 2) рухомої поперечини (крива 1), що знахо-

диться на позначці 430 одиниць, становить 15 мм/с. Впускний клапан робочих 

циліндрів II ступені зусиль (крива 3) відкривали на висоту 20 мм. При цьому в 

робочому циліндрі II ступені зусиль (крива 9) тиск робочої рідини піднімався 

до 13,5 МПа. Максимальне значення швидкості (крива 2) спостерігається в кін-

ці I і початку II інтервалів і становить 45 мм/с. 
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Внаслідок поступового відкриття впускного клапана робочих циліндрів 

II ступені зусиль (крива 3) на неповний хід його коливання проявляються в бі-

льшій мірі, ніж при виконанні операції «Осадження» (див. рис. 4.3). Повздовжні 

коливання плунжера клапана відбуваються з амплітудою 0,1...0,5 мм, в резуль-

таті чого опускання рухомої поперечини (крива 1) відбувається ривками. Через 

відсутність в конструкції преса врівноважувальних циліндрів не відбувається 

демпфірування, що згладжує коливання рухомої поперечини. Тиск в зворотних 

циліндрах (крива 11) відповідає тиску в НЗБ, тому створюваний ними підпір 

недостатній. 

Так само, як і в разі виконання операції «Осадження» (див. рис. 4.3), на 

інтервалі II не відбувається гальмування рухомої поперечини після закриття 

впускного клапана робочих циліндрів II ступеня зусиль (крива 3). 

III інтервал технологічного процесу «Кування» по тривалості складає 

0,5 с. За час декомпресії, що триває на III інтервалі (див. рис. 4.5) 0,4 с, швид-

кість рухомої поперечини (крива 2) встигає знизитися до 20 мм/с. Протягом II і 

III інтервалів рухома поперечина встигає зробити інерційний вибіг в 3,5 мм. 

Прогин столу пропорційний величині тиску в робочих циліндрах і становить 

0,3 мм. Інерційний вибіг рухомий поперечини pS  під дією поковки, що знеміц-

нюється, становить порядку 0,75 мм. 

Експериментальними дослідженнями робочого ходу гідравлічних пресів з 

НАП в реальних виробничих умовах при реалізації технологічних проце-

сів «Осадження» і «Кування» встановлено взаємозв'язок процесів декомпресії 

робочих циліндрів від високого тиску та знеміцнення металу поковки після за-

криття впускного клапана робочих циліндрів, які протікають паралельно. Од-

ночасно з цими процесами відбувається поступове заповнення зворотних цилі-

ндрів рідиною високого тиску з акумулятора та усунення прогину стола преса. 

Швидкість протікання всіх зазначених процесів, що знаходяться в безпосеред-

ньому взаємозв'язку, визначає динамічний стан гідравлічного преса з НАП. 

Також виявлено, що існуючий спосіб декомпресії робочих циліндрів 

шляхом відкриття зливного клапана робочих циліндрів, встановленого в блоці 
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головного клапанного розподільника, що знаходиться в приямку преса, харак-

теризується низькою інтенсивністю та призводить до значного зниження ефек-

тивності роботи преса внаслідок затягування початку зворотного ходу. При 

цьому за час закриття впускних клапанів робочих циліндрів I і II ступенів зу-

силь і декомпресії робочих циліндрів рухома поперечина встигає зробити під 

дією сил – гідростатичних, знеміцнення металу поковки й випрямлення столу – 

інерційний вибіг, здійснюючи додаткове обтиснення заготовки. 

 

 

4.1.5 Дослідження процесу деформування заготовки при реалізації 

технологічного процесу «Шліхтування» 

 

Операція «Шліхтування» є обробною та здійснюється, як правило, в ав-

томатичному режимі низкою послідовних незначних (до 10 мм) обтиснень. Ро-

бота кувального гідравлічного преса з НАП здійснюється на I ступені зусиль, 

тобто бічними робочими циліндрами. 

На рисунках 4.6 і 4.7 показані типові діаграми реалізації технологічного 

процесу «Шліхтування», які здійснюються при роботі клапанів керування гід-

равлічним пресом з НАП в наступному режимі: 

• зливний клапан і НЗК I ступеню зусиль, а також напірний клапан 

II ступеню зусиль робочих циліндрів закриті; 

• зливний клапан зворотних циліндрів закритий; 

• перед початком процесу «Шліхтування» подається високий тиск в зво-

ротні циліндри, після чого впускний клапан зворотних циліндрів (крива 7) за-

кривають до закінчення виконання операції; 

• зливний клапан і НЗК робочих циліндрів II ступеню зусиль відкриті. 

Тривалість натискання в середньому становить 0,15...0,25 с (див. рис. 4.6 і 

4.7) з подальшим кантуванням заготовки. Для здійснення натискання впускний 

клапан робочих циліндрів I ступеню зусиль (крива 4) відкривають на висоту 

5...10 мм і відразу ж закривають протягом 0,25 с. 
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Під час кожного натискання тиск в зворотних циліндрах (крива 11) під-

вищується за рахунок мультиплікації при вприскуванні в робочі цилінд-

ри (крива 10) невеликого обсягу рідини високого тиску. 

З огляду на відкриття впускного клапана робочих циліндрів (крива 4) на 

незначну висоту та швидкого його закриття тиск в робочих цилінд-

рах (крива 10) I ступеню зусиль спочатку підвищується, а потім йде на спад 

внаслідок опускання рухомої поперечини (криві 1 і 2). 

Тиск рідини в робочих циліндрах (крива 10) в середньому коливається в 

діапазоні 2,5...5,5 МПа, в зворотних циліндрах (крива 11) – 26,5...29,5 МПа. 

Після кожного закриття впускного клапана робочих циліндрів (крива 4) 

під дією активного зусилля з боку зворотних циліндрів рухома поперечи-

на (криві 1 і 2) підводиться вгору на 2...3 мм над поковкою для здійснення кан-

тування. По мірі виконання операції «Шліхтування» висота відкриття впускно-

го клапана (крива 4) поступово зменшується для досягнення ефекту «прогла-

джування». Прогину рухомого стола під час реалізації операції «Шліхтування» 

не відбувається через занадто мале зусилля з боку робочих циліндрів I ступені 

зусиль, яке перевищується активним зусилля з боку зворотних циліндрів після 

закриття впускного клапана (крива 4). 

З діаграм (див. рис. 4.6 і 4.7) видно, що переміщення рухомої поперечи-

ни (криві 1 і 2) носить яскраво виражений коливальний характер. При цьому 

протягом усього процесу спостерігаються закидання тиску в робочих і зворот-

них циліндрах, пов'язаних між собою ефектом мультиплікації. Це призводить 

до неврівноваженості систем робочих і зворотних циліндрів після закриття впу-

скного клапана (крива 4) I ступеня зусиль. 

Через відсутність в конструкції преса врівноважувальних циліндрів дем-

пфування, що згладжує коливання рухомої поперечини (криві 1 і 2), також не 

відбувається. Тиск в зворотних циліндрах (крива 11) не відрізняється стабільні-

стю. Під дією сил пружності замкнений в них стовп рідини здійснює коливаль-

ні рухи різної інтенсивності, внаслідок чого в період кантування рухома попе-

речина (криві 1 і 2), незначно піднявшись над поковкою, знову на неї лягає, 
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ускладнюючи маніпулювання. Таким чином, підпір, що створюється зворотни-

ми циліндрами, недостатній і є причиною розвинених коливальних явищ. Для 

їх усунення необхідно оснащати гідравлічні преси з НАП врівноважувальними 

циліндрами, які виконують роль демпферів і створюють підпір постійного зу-

силля для утримання рухомої поперечини в рівноважному стані після закриття 

впускного клапана робочих циліндрів. 

 
 
4.2 Математичне моделювання робочого ходу рухомої поперечини 

преса з подальшою декомпресією робочих циліндрів 
 
Проведені експериментальні дослідження дозволили встановити, що при 

гальмуванні рухомої поперечини на робочому ході відбувається паралельне 

протікання наступних процесів: 

• декомпресії робочих циліндрів від високого тиску; 

• знеміцнення металу поковки після закриття впускного клапана робочих 

циліндрів необхідного ступеню зусиль; 

• поступового заповнення зворотних циліндрів рідиною високого тиску з 

акумулятора; 

• випрямлення рухомого столу преса. 

При цьому динаміка руху рухомої поперечини визначається зміною акти-

вного зусилля преса з урахуванням зазначених процесів і параметрів гідролі-

нії «акумулятор – врівноважувальні циліндри», введення якої в систему керу-

вання гідравлічним пресом з НАП є необхідним. У загальному вигляді матема-

тична модель зміни тиску в гідравлічних циліндрах високого тиску в процесі 

декомпресії виражається наступною залежністю [184, 247, 248] 
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Формула (4.3) є універсальною та дозволяє здійснювати моделювання 

процесу декомпресії при різних способах його реалізації. 

Описані в поточному розділі експериментальні дослідження виявили, що 

застосований спосіб декомпресії робочих циліндрів шляхом відкриття зливного 

клапана робочих циліндрів, встановленого в блоці головного клапанного роз-

подільника, що знаходиться в приямку преса, характеризується низькою інтен-

сивністю, призводить до значного зниження ефективності роботи гідравлічного 

преса з НАП і появи інерційних вибігів. Низька інтенсивність процесу декомп-

ресії в цьому випадку обумовлена необхідністю дроселювання значного об'єму 

рідини високого тиску, замкненого не тільки в робочих циліндрах, але й в гід-

ролінії «головний клапанний розподільник – робочі циліндри», протяжність 

якої становить десятки метрів при приблизному діаметрі прохідного перерізу 

понад 150...300 мм. Крім цього гідролінія «головний клапанний розподільник – 

НЗБ», по якій здійснюється злив робочої рідини, що пройшла процес дроселю-

вання, в бак має значний гідравлічний опір внаслідок малого прохідного перері-

зу та великої протяжності. 

Таким чином, інтенсивність декомпресії можна суттєво підвищити, ви-

ключивши з цього процесу об’єм рідини високого тиску, що знаходиться в гід-

ролінії «головний клапанний розподільник – робочі циліндри», а також знизи-

вши гідравлічний опір гідролінії «головний клапанний розподільник – НЗБ». 

Завдяки наявності в системах керування сучасними пресами індивідуального 

сервоприводу, головний клапанний розподільник, до складу якого входять впу-

скні та зливні дросельні регулювальні клапани I і II ступенів зусиль, можна 

встановити безпосередньо на верхній нерухомій поперечині гідравлічного пре-

су з НАП біля робочих циліндрів. 

Практична реалізація такого компонування системи керування не 

пов’язана з будь-якими технічними труднощами, адже індивідуальні сервопри-

води адаптовані до дистанційної роботи, що підтверджується багаторічною їх 

експлуатацією при керуванні НЗК, вбудованими безпосередньо в донну части-

ну робочих циліндрів (див. розділ 1). В цьому випадку декомпресію робочих 
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циліндрів можна буде здійснювати безпосередньо в наповнювально-зливний 

трубопровід, що має низький гідроопір, відкриттям зливних клапанів відповід-

них ступенів зусиль. При цьому, як показали експериментальні дослідження 

робочого ходу, слід враховувати вплив систем зворотних і врівноважувальних 

циліндрів на інтенсивність процесу декомпресії робочих циліндрів. 

Для математичного опису нового процесу декомпресії робочих циліндрів 

вираз (4.3) необхідно привести до виду 
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де pкл _ζ  – коефіцієнт гідроопору зливного клапана робочих циліндрів. 

Вираз 
нсnp

p

fE
W
⋅

 у формулі (4.4) являє собою постійну нсK , введену в ма-

тематичний опис процесів, що відбуваються в робочих циліндрах гідравлічного 

преса з НАП при їх заповненні рідиною низького тиску на ході наближення ру-

хомої поперечини до поковки (див. розділ 3). 

Таким чином, математична модель зміни тиску в робочих циліндрах при 

їх декомпресії безпосередньо в наповнювально-зливний трубопровід відкрит-

тям зливних клапанів відповідних ступенів зусиль, встановлених безпосередньо 

на верхній нерухомій поперечині біля робочих циліндрів, має такий вигляд 
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Проведені в поточному розділі експериментальні дослідження основних 

технологічних операцій гарячої обробки тиском показали, що через запізнення 

відкриття впускного клапана зворотних циліндрів має місце тривалий контакт 

інструменту з поковкою. Також з діаграм (див. рис. 4.3 – 4.5) видно, що інтен-
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сивність наростання тиску в зворотних циліндрах практично збігається з інтен-

сивністю його падіння в робочих циліндрах. Тому має сенс відкривати впуск-

ний клапан зворотних циліндрів одночасно з відкриттям зливних клапанів ро-

бочих циліндрів. Це дасть можливість монотонного збільшення підпору з боку 

зворотних циліндрів по мірі декомпресії робочих циліндрів, підвищуючи її ін-

тенсивність за рахунок додавання до пружної складової активного зусилля під-

йому рухомої поперечини. Завдяки цьому також скоротиться час контакту ін-

струменту з гарячою поковкою. 

Процес заповнення зворотних циліндрів рідиною високого тиску з акуму-

лятора по своїй фізичній суті ідентичний процесу заповнення робочих цилінд-

рів рідиною з НЗБ – акумулятора рідини низького тиску – на ході наближення 

рухомої поперечини до поковки. Тому скористаємося отриманою та дослідже-

ною в даній роботі формулою (3.12), замінивши в ній відповідні параметри на 

ідентичні для системи зворотних циліндрів: 
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де вW  – сумарний об’єм зворотних циліндрів; 

вf  – площа прохідного перерізу напірного трубопроводу зворотних цилі-

ндрів гідравлічного пресу; 

вкл _ζ  – коефіцієнт гідроопору напірного клапана зворотних циліндрів. 

Введемо наступне позначення: 
вnp

в
в fE

W
K

⋅
= . Тоді формулу (4.6) можна 

записати у вигляді 
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. (4.7) 

 

В процесі декомпресії робочих циліндрів відбувається зміна активного 

зусилля гідравлічного преса з НАП, що виражається коефіцієнтом c  рівняння 

Ріккаті [176]. Для визначення балансу активних і сил опору скористаємося роз-

рахунковою схемою робочого ходу з подальшою декомпресією робочих цилін-

дрів, наведеною на рисунку 4.8. 

Відповідно до даних розрахункової схеми (див. рис. 4.8) робочого ходу 

баланс активних і сил опору має вигляд 

mpppурaвв RFpMgFpFpc −⋅−−⋅+⋅= .   (4.8) 

Сила тертя mpR  розраховується за формулою (2.5). 

Як видно з розрахункової схеми (див. рис. 4.8), в балансі сил також бе-

руть участь опір поковки деформуванню nR  і накопичена пружна сила cmR  

прогину рухомого столу преса, діючі на рухому поперечину з боку поковки. За 

основу математичного опису цього впливу приймемо формулу (1.12). Опір по-

ковки деформації в момент початку закриття впускних клапанів робочих цилін-

дрів пропорційний максимальному значенню тиску в робочих циліндрах, що є 

початковим для здійснення процесу декомпресії, тобто 

pначpнзn FpR ⋅= _ ,     (4.9) 

де начpp _  – максимальний тиск в робочих циліндрах перед початком 

процесу декомпресії. 

Накопичена пружна сила cmR  прогину рухомого стола преса пропорційна 

коефіцієнту його жорсткості cmk  і може бути виражена формулою 

cmcmcm SkR ⋅= .     (4.10) 
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Підставимо в вираз (1.12) параметри формул (4.1), (4.9) і (4.10) і отримає-

мо математичну модель опору поковки деформуванню в процесі декомпресії 

робочих циліндрів від високого тиску після закінчення робочого ходу 

( )43
2

2
3

13_ xpxpxpxktKFpR pppcm
m

pначpn +⋅+⋅+⋅⋅−⋅−⋅= . (4.11) 

Після закриття впускного клапана робочих циліндрів для аналізу динамі-

ки руху рухомої поперечини приймається одномасова «жорстко – пружна» мо-

дель гідроприводу, отримана Шинкаренком О.М. [178, 180] 

0=+⋅+− nnнс
n RSkc

dt
dV

a .     (4.12) 

 

В силу того, що розглянуті в цьому розділі процеси протікають в гідроп-

риводі преса одночасно, математична модель робочого ходу з подальшою де-

компресією робочих циліндрів від високого тиску являє собою наступну систе-

му взаємопов'язаних рівнянь: 
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−⋅α+ζ⋅⋅ρ=
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 (4.13) 

 

При цьому параметри nV , nS , c , pp , вp  і nR  є функціями часу t . 
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4.3 Аналіз впливу параметрів математичної моделі на динаміку 

робочого ходу з подальшою декомпресією робочих циліндрів 

 

Система рівнянь (4.13) описує динаміку переміщення рухомої поперечи-

ни гідравлічного преса з НАП при зміні балансу активних і сил опору, тиску рі-

дини в робочих і зворотних циліндрах, знеміцненні металу поковки й випрям-

ленні рухомого стола. 

Для аналізу впливу параметрів математичної моделі (4.13) на динаміку 

робочого ходу з подальшою декомпресією робочих циліндрів зроблено розра-

хунок базових параметрів гідравлічних пресів з НАП у відповідності до мето-

дики проведення досліджень, викладеної в розділі 2 поданої роботи. 

Дані розрахунку базових параметрів зведені в таблицю 4.2. 

Зведені до рухомої поперечини рухомі маси металу та рідини a  визнача-

ються відповідно до загальної формули (3.3). Решта параметрів, що містяться в 

математичній моделі (4.13), взяті з таблиць 3.1 і 4.1. 

Проаналізуємо математичну модель робочого ходу з подальшою декомп-

ресією робочих циліндрів безпосередньо в наповнювально-зливний трубопро-

від відкриттям зливних клапанів відповідних ступенів зусиль. З цією метою пі-

дставимо в систему (4.13) відповідні параметри. 

Результати рішення системи (4.13) для гідравлічних пресів з НАП зусил-

лям 30 МН, 50 МН і 100 МН у вигляді кривих зміни відповідних параметрів 

представлені на рисунках 4.9 – 4.11. 

Раніше дослідженнями, проведеними Шинкаренком О.М. [178, 180], а та-

кож автором поданої роботи в кандидатській дисертації [182], встановлено, що 

регулювальні клапани з релейного конструктивної характеристикою не прийня-

тні для здійснення швидкої та безударної роботи гідравлічних пресів з НАП на 

робочому ході й в процесі декомпресії робочих циліндрів після закінчення ро-

бочого ходу. Найбільш прийнятними в умовах виробництва є дросельні регу-

лювальні клапани з лінійною конструктивною характеристикою (n = 1,0). 
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Таблиця 4.2 – Параметри кувальних гідравлічних пресів з НАП стосовно 

робочого ходу з подальшою декомпресією робочих циліндрів 

Параметр 
Прес номінальним зусиллям nP  

30 МН 50 МН 100 МН 

начpp _ , МПа 27,5 27,9 29,2 
mpR , Н 623959 946747 2046048 

pкл _ζ  35 39 28 
вкл _ζ  40 44 34 

α  0,8 0,8 0,8 
3K , МН/с 12 12 12 

m  1/3 1/3 1/3 
 

 
Рисунок 4.9 – Криві зміни параметрів робочого ходу з подальшою деком-

пресією робочих циліндрів гідравлічного преса зусиллям 30 МН 
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     Рисунок 4.10 – Криві 

зміни параметрів робо-

чого ходу з подальшою 

декомпресією робочих 

циліндрів гідравлічного 

преса зусиллям 50 МН 

 

     Рисунок 4.11 – Криві 

зміни параметрів робо-

чого ходу з подальшою 

декомпресією робочих 

циліндрів гідравлічного 

преса зусиллям 100 МН 
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При цьому в зазначених дослідженнях відзначається, що швидка та безу-

дарна декомпресія робочих циліндрів можлива при значенні коефіцієнта α  не 

нижче 0,8, а мінімальний час відкриття зливного клапана робочих циліндрів і 

впускного клапана зворотних циліндрів становить откt =0,2 с. 

Значення коефіцієнта 3K  інтенсивності знеміцнення та показника ступе-

ня знеміцнення m  взяті з робіт [207 – 209]. 

Криві зміни тиску pp  в робочих циліндрах і тиску вp  в зворотних цилін-

драх, а також швидкості V , переміщення S  і прискорення J  рухомої поперечи-

ни на робочому ході з подальшою декомпресією робочих циліндрів побудовані 

при наявності в конструкції преса системи врівноважувальних цилінд-

рів (див. рис. 4.11) і при її відсутності (див. рис. 4.9 і 4.10). 

З графіків (див. рис. 4.9 і 4.10) видно, що характер відповідних кривих 

для пресів зусиллям 30 МН і 50 МН ідентичний. У перші 0,05 с відбувається рі-

зке падіння прискорення J , що відрізняється яскраво вираженою крутизною, 

максимальне значення якого становить 0,75 м/с2 для преса зусиллям 30 МН і 

0,85 м/с2 для преса зусиллям 50 МН – спостерігається м'який удар, обумовле-

ний відсутністю знизу достатнього підпору. Крива переміщення S  в перші 0,1 с 

розташовується практично полого – рухома поперечина лежить на поковці. Не-

значний підйом кривої S  пов'язаний з випрямленням рухомого стола преса під 

дією тиску pp  в робочих циліндрах, який поступово падає. 

По мірі падіння тиску pp  в робочих циліндрах в процесі декомпресії та 

наростання тиску вp  в зворотних циліндрах відбувається поступовий розгін 

рухомої поперечини та її відрив від поковки до кінця відкриття зливного клапа-

на робочих циліндрів і впускного клапана зворотних циліндрів. При цьому ін-

тенсивність підвищення тиску вp  в зворотних циліндрах різко зростає в момент 

падіння тиску pp  до 10 МПа. 

Аналізом графіків (див. рис. 4.9 і 4.10) встановлено, що збігання за часом 

процесів відкриття зливного клапана робочих циліндрів і впускного клапана 

зворотних циліндрів призводить до плавного наростання підпору з боку зворо-
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тних циліндрів, що не дозволяє рухомий поперечини просісти під дією поковки, 

яка знеміцнюється, як це спостерігалося на експериментальній діагра-

мі (див. рис. 4.4). По завершенні випрямлення рухомого столу рухома попере-

чини продовжує свій рух вгору, роз'єднуючись із поковкою. 

Порівнюючи характер кривих на графіках (див. рис. 4.9 і 4.10) і графі-

ку (див. рис. 4.11), бачимо, що система врівноважувальних циліндрів має суттє-

вий вплив на динаміку переміщення рухомої поперечини. 

У випадку гідравлічного преса зусиллям 100 МН (див. рис. 4.11) пікових 

закидів прискорення J  не спостерігається – відбувається плавне його зниження 

від значення 0,55 м/с2 до нульової позначки протягом усього часу откt . При 

цьому у зв'язку з наявністю в конструкції преса системи врівноважувальних 

циліндрів має місце більш інтенсивне випрямлення рухомого стола, а потім 

швидкий розгін рухомої поперечини при роз'єднанні з поковкою, про що свід-

чить характер кривої переміщення S . За час откt  рухома поперечина встигає 

розігнатися до швидкості V , що дорівнює 26 мм/с. Тиск вp  в зворотних цилін-

драх встигає досягти позначки в 25 МПа. 

Таким чином, одночасне відкриття клапанів зливного робочих циліндрів і 

впускного зворотних циліндрів при наявності в конструкції преса системи врів-

новажувальних циліндрів призводить до відсутності інерційних вибігів рухомої 

поперечини під впливом поковки, що знеміцнюється, і прискорює роз'єднання 

інструменту з гарячою заготовкою. Порівнюючи експериментальні діагра-

ми (див. рис. 4.3 – 4.5) з кривими (див. рис. 4.9 і 4.10), видно, що процес деком-

пресії робочих циліндрів після закінчення робочого ходу скорочується в серед-

ньому в 2,0...2,5 рази, а при наявності в конструкції преса системи врівноважу-

вальних циліндрів інтенсивність декомпресії зростає на 75%, значення перева-

жаючих прискорень в 2–2,5 рази нижче гранично припустимих, а тривалість 

робочого ходу з подальшою декомпресією скорочується на 25%. 
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ВИСНОВКИ 

 

1. Експериментальними дослідженнями робочого ходу гідравлічних пре-

сів з НАП в реальних виробничих умовах при реалізації технологічних процесів 

«Осадження» і «Кування» встановлений взаємозв'язок процесів декомпресії ро-

бочих циліндрів від високого тиску та знеміцнення металу поковки після за-

криття впускного клапана робочих циліндрів, які протікають паралельно. Од-

ночасно з цими процесами відбувається поступове заповнення зворотних цилі-

ндрів рідиною високого тиску з акумулятора та усунення прогину стола преса. 

Швидкість протікання всіх зазначених процесів, що знаходяться в безпосеред-

ньому взаємозв'язку, визначає динамічний стан гідравлічного преса з НАП. 

2. Виявлено, що застосований спосіб декомпресії робочих циліндрів шля-

хом відкриття зливного клапана робочих циліндрів, встановленого в блоці го-

ловного клапанного розподільника, що знаходиться в приямку преса, характе-

ризується низькою інтенсивністю та призводить до значного зниження ефекти-

вності роботи гідравлічного преса з НАП внаслідок затягування початку зворо-

тного ходу. При цьому за час закриття впускних клапанів робочих циліндрів I і 

II ступенів зусиль і декомпресії робочих циліндрів рухома поперечина встигає 

зробити під дією сил – гідростатичних, знеміцнення металу поковки та випрям-

лення столу – інерційний вибіг, здійснюючи додаткове обтиснення заготовки. 

3. Встановлено, що при реалізації технологічних процесів «Осадження», 

«Кування» і «Шліхтування» створюваний зворотними циліндрами підпір недо-

статній і є причиною розвинених коливальних явищ. Для їх усунення необхідно 

постачати гідравлічні преси з НАП врівноважувальними циліндрами, які вико-

нують роль демпферів і створюють підпір постійного зусилля для утримання 

рухомої поперечини в рівноважному стані на робочому ході та при подальшій 

декомпресії робочих циліндрів. 

4. Розроблено новий спосіб декомпресії робочих циліндрів по закінченні 

робочого ходу, здійснюваний безпосередньо в наповнювально-зливний трубоп-



 205 

ровід відкриттям зливних клапанів відповідних ступенів зусиль, встановлених 

безпосередньо на верхній нерухомій поперечині преса біля робочих циліндрів. 

5. За результатами теоретико-експериментальних досліджень для нового 

способу декомпресії робочих циліндрів по закінченні робочого ходу розроблена 

математична модель, що являє собою систему взаємопов'язаних рівнянь, які 

описують одночасно протікаючі процеси – декомпресії робочих циліндрів від 

високого тиску, знеміцнення металу поковки після закриття впускного клапана 

робочих циліндрів необхідного ступеню зусиль, поступового заповнення зворо-

тних циліндрів рідиною високого тиску з акумулятора та випрямлення рухомо-

го столу преса. 

6. Аналізом математичної моделі (4.13) встановлено, що раціональні зі 

швидкодії режими здійснення декомпресії робочих циліндрів по закінченні ро-

бочого ходу реалізуються при наявності в конструкції гідравлічного преса сис-

теми врівноважувальних циліндрів, використанні зливних клапанів робочих 

циліндрів і впускного клапана зворотних циліндрів з показником виду констру-

ктивної характеристики 1,0 і коефіцієнті якості гідросистеми не менш 0,8. Од-

ночасне відкриття клапанів зливних робочих циліндрів і впускного зворотних 

циліндрів при наявності в конструкції преса системи врівноважувальних цилін-

дрів призводить до відсутності інерційних вибігів рухомої поперечини під 

впливом поковки, що знеміцнюється, і прискорює роз'єднання інструменту з 

гарячою заготовкою. При цьому процес декомпресії робочих циліндрів по за-

кінченні робочого ходу скорочується в середньому в 2,0...2,5 рази, а при наяв-

ності в конструкції преса системи врівноважувальних циліндрів інтенсивність 

декомпресії зростає на 75%, значення переважаючих прискорень в 2…2,5 рази 

нижче гранично припустимих, а тривалість робочого ходу з подальшою деком-

пресією скорочується на 25%. 
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5. ДОСЛІДЖЕННЯ УМОВ ЗДІЙСНЕННЯ ЗВОРОТНОГО 
ХОДУ ГІДРАВЛІЧНИХ ПРЕСІВ З НАСОСНО-АКУМУЛЯТОРНИМ 

ПРИВОДОМ 
 

5.1 Експериментальне дослідження зворотного ходу гідравлічних 

пресів з НАП 
 

Зворотний хід є заключним етапом машинного циклу гідравлічного преса 

з НАП. При роботі машини одиничними ходами за зворотним ходом слідує те-

хнологічна пауза. В умовах же автоматичних ходів, зворотний хід передує ходу 

наближення рухомої поперечини до поковки. Протягом зворотного ходу, як 

протягом ходу наближення, деформування заготовки не відбувається. Однак 

цей етап машинного циклу важливий з точки зору забезпечення швидкого та 

безударного реверсу рухомих мас преса у нижньому (після робочого ходу й де-

компресії) та верхньому (перед ходом наближення) положеннях [183, 186]. 

Експериментальні дослідження зворотного ходу виконані відповідно до 

методики, викладеної в розділі 2 поданої роботи. При цьому в розділах 3 і 4 при 

аналізі експериментальних діаграм (див. рис. 3.1, див. рис. 4.3 – 4.5) особливос-

ті зворотного ходу вже частково розглядалися. 

Так, в розділі 3 для аналізу особливостей здійснення зворотного ходу в 

«чистому вигляді» здійснювали натискання бойка на бойок без поковки та по-

дачу рідини високого тиску в робочі циліндри. З діаграми (див. рис. 3.1) видно, 

що зворотний хід складається з трьох яскраво виражених етапів – розгону при 

відкритті впускного клапану зворотних циліндрів, руху вгору з усталеною шви-

дкістю та гальмування рухомої поперечини в верхньому положенні. 

У розділі 4 при експериментальному дослідженні III і IV інтервалів робо-

чого ходу з подальшою декомпресією робочих циліндрів (див. рис. 4.3 – 4.5) 

дано опис початкового етапу зворотного ходу – розгону, який є частиною пере-

хідного періоду між робочим і зворотним ходами. При цьому розгін рухомий 

поперечини та відкриття впускного клапана зворотних циліндрів взаємопов'я-

зані з декомпресією робочих циліндрів і процесом знеміцнення металу поковки. 
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Таким чином, початковий етап зворотного ходу був проаналізований й матема-

тично описаний раніше, тому в поточному розділі розглядатися не буде. 

Переміщення рухомої поперечини з усталеною швидкістю на зворотному 

ході в досить повній мірі описано в спеціалізованій літературі, про що вже зга-

дувалося в розділі 1 поданої роботи. Тому не представляє інтересу для дослі-

джень, що розглядаються у даному розділі. 

Експериментальному дослідженню в даному розділі буде підданий заве-

ршальний етап зворотного ходу – гальмування рухомої поперечини гідравліч-

ного преса з НАП у верхньому положенні. Типові діаграми, експериментально 

отримані в реальних промислових умовах і представлені нижче, мають наступ-

не позначення кривих: 

крива 1 – переміщення рухомої поперечини; 

крива 2 – швидкість переміщення рухомої поперечини; 

крива 3 – хід впускного клапана зворотних циліндрів; 

крива 4 – тиск в робочих циліндрах; 

крива 5 – тиск в зворотних циліндрах. 

Протягом всього зворотного ходу застосовується наступний режим робо-

ти клапанів керування гідравлічним пресом: 

• НЗК і зливні клапани робочих циліндрів I і II ступенів зусиль відкриті 

на повний хід; 

• впускний клапан зворотних циліндрів повністю відкритий; 

• зливний клапан зворотних циліндрів і впускні клапани робочих цилін-

дрів I і II ступенів зусиль закриті. 

На рисунку 5.1 показана типова діаграма гальмування рухомої поперечи-

ни в верхньому положенні. Для проведення аналізу процесів, що відбуваються 

в гідроприводі преса в межах даного етапу, зображений на рисунку 5.1 період 

доцільно розбити на кілька окремих інтервалів: 

• інтервал I – закриття впускного дросельного регулювального клапана 

зворотних циліндрів (крива 3); 

• інтервал ІI – переміщення рухомої поперечини (крива 1) після закриття 

впускного клапана зворотних циліндрів (крива 3). 
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Перед закриттям впускного клапана зворотних циліндрів (крива 3) рухо-

ма поперечина (крива 1) рухається вгору зі сталою швидкістю (крива 2) 

155 мм/с. Тиск в зворотних циліндрах (крива 5) відповідає значенню 15,8 МПа, 

в робочих (крива 4) – 0,6 МПа. 

Інтервал I, тривалість якого складає близько 0,2 с, відповідає часу закрит-

тя впускного клапана зворотних циліндрів (крива 3). При цьому рухома попе-

речина (крива 1) практично не реагує на закриття регулювального клапа-

на (крива 3) і продовжує свій рух вгору зі швидкістю 150 мм/с. 

Інтервал II ілюструє коливальний процес в період вибігу рухомої попере-

чини (крива 1) на зворотному ході після закриття впускного клапана зворотних 

циліндрів (крива 3). У перші 0,1 с інтервалу II рухома поперечина (крива 1) 

здійснює інтенсивний вибіг вгору, рівний 6,2 мм, протягом якого тиск в зворот-

них циліндрах різко падає до рівня 13,6 МПа. Впускний клапан (крива 3) закри-

тий і в замкнутому об’ємі гідролінії «впускний клапан – зворотні циліндри» 

знаходиться стовп робочої рідини, який в процесі вибігу розтягується, що приз-

водить до зниження тиску в зворотних циліндрах. За час вибігу швидкість ру-

хомої поперечини (крива 2) знижується до 136 мм/с. 

Внаслідок закриття впускного клапана зворотних циліндрів (крива 3) від-

бувається втрата активного зусилля підйому, яке спільно з силами тертя та 

в’язкого гідравлічного опору призводять до зупинки рухомої поперечи-

ни (крива 1) в найвищій точці, що відповідає позначці в 1191 одиниць. 

Далі під дією власної ваги та стовпа рідини, що стискується в гідролі-

нії «впускний клапан – зворотні циліндри», рухома поперечина (крива 1) почи-

нає свій рух униз на 7,4 мм, проскакуючи верхню відмітку, яка відповідає її по-

ложенню в момент закриття впускного клапана зворотних циліндрів (крива 3), і 

зупиняючись в нижчій точці. 

Тиск робочої рідини в зворотних циліндрах (крива 5) підвищується до 

15,5 МПа за рахунок стиснення стовпа рідини в гідролінії «впускний клапан – 

зворотні циліндри». У робочих циліндрах (крива 4) тиск навпаки падає до рівня 

0,53 МПа за рахунок розтягування в них стовпа рідини. 
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Зупинка рухомої поперечини (крива 1) в крайньому нижньому положенні 

відбувається під дією тиску, що підвищується в зворотних циліндрах (крива 5) і 

в’язкого гідравлічного опору в комбінації з силами тертя. До моменту зупинки 

рухомої поперечини (крива 1) її швидкість (крива 2) встигає впасти до 107 мм/с. 

Потім відбувається підйом рухомої поперечини (крива 1), що змінюється 

черговим опусканням – мають місце коливання рухомої поперечини (крива 1) 

після закриття впускного клапана зворотних циліндрів (крива 3). Завдяки наяв-

ності сил тертя та в’язкого гідравлічного опору коливання носять затухаючий 

характер. Зупинка рухомої поперечини (криві 1 і 2) відбувається тільки через 

2 с з моменту закриття впускного клапана зворотних циліндрів (крива 3). 

Таким чином, проведені експериментальні дослідження показують, що, 

незважаючи на наявність індивідуального сервоприводу впускного клапана 

зворотних циліндрів, вибіг рухомої поперечини вгору після його закриття, що 

супроводжується інтенсивними коливальними явищами, неминучий. При цьому 

коливання здійснює не тільки рухома поперечина, а й об’єми рідини в робочих і 

зворотних циліндрах. З огляду на той факт, що об’єм робочих циліндрів в сере-

дньому на порядок перевищує об’єм зворотних і, отже, має більшу інерційність, 

в процесі коливань має місце дисонанс, що приводить ні до затухання, а до збу-

дження коливань рухомих мас, про що свідчить картина, яка спостерігається в 

другій половині інтервалу II (див. рис. 5.1). Завдяки значній різниці рівнів тис-

ків в робочих і зворотних циліндрах виникаючі коливання мають амплітуду не 

більше 4,5 мм. При цьому описані коливальні явища супроводжуються гідроу-

дарами різної інтенсивності. Зважаючи на відсутність в конструкції преса сис-

теми врівноважувальних циліндрів, безпосередньо з'єднаних з акумулятором, 

відсутній постійно діючий знизу підпір, який з одного боку не дозволяв би ру-

хомий поперечини інтенсивно опускатися вниз, а з іншого – був би демпфува-

льним елементом, що підсилює затухання коливань. 

Викладене вище дає підстави стверджувати, що існуючий механізм галь-

мування рухомої поперечини на зворотному ході є неприйнятним з точки зору 

швидкої та безударної реалізації процесу, а також точності зупинки рухомої 
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поперечини в верхньому положенні. Незважаючи на те, що на зворотному ході 

не відбувається деформування заготовки, точність зупинки рухомої поперечини 

має дуже важливе значення, адже дозволяє зменшити тривалість машинного 

циклу, підвищити якість керування пресом і полегшити програмування АСК. 

Якщо в умовах одиничних ходів коливання рухомої поперечини можуть затух-

нути під час технологічної паузи, мінімально припустимий час якої необхідно 

буде розрахувати з урахуванням описаних явищ, то в разі роботи преса в авто-

матичному режимі реверс рухомих мас (металу та рідини) у верхньому поло-

женні буде супроводжуватися інтенсивними гідроударами та різким падінням 

тиску в робочих циліндрах при їх заповненні рідиною з НЗБ на початку ходу 

наближення рухомої поперечини до поковки. 

 

 

5.2 Математичне моделювання коливань рухомої поперечини в 

верхньому положенні 

 

Математична модель вибігу рухомої поперечини на зворотному ході піс-

ля закриття впускного клапана зворотних циліндрів має вигляд [189] 

0=⋅+− nв Skc
dt
dVa .     (5.1) 

Формула (5.1) описує переміщення рухомої поперечини на зворотному 

ході в період з моменту закриття впускного клапана зворотних циліндрів до до-

сягнення рухомою поперечиною найвищої точки, тобто не охоплює подальший 

коливальний процес, що триває близько 2 с. 

Коливання рухомої поперечини в верхньому положенні носять яскраво 

виражений затухаючий характер, адже в коливальному русі присутнє тертя. В 

роботі [247] відзначається, що найбільш раціональним з точки зору швидкодії є 

гальмування з постійним прискоренням. Переміщення рухомих мас при цьому 

описується рівнянням затухаючих коливань з постійною частотою та відхилен-

нями, що поступово зменшуються, у наступному вигляді 
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де h  і ω  – параметри коливальної системи; 

ε  – коригуючий коефіцієнт, що враховує дисипативні властивості коли-

вальної системи. 

Підставимо вираз (5.2) для визначення nS  в умовах коливального руху в 

формулу (5.1) 
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Вираз (5.4) являє собою математичну модель затухаючих коливань рухо-

мої поперечини на зворотному ході після закриття впускного клапана зворот-

них циліндрів. Для її аналітичного рішення необхідно визначити параметри ко-

ливальної системи. Теоретичний спосіб їх визначення незручний через склад-

ність урахування всіх факторів, що впливають на коливальний процес метале-

вих рухомих мас і зведеної до них маси рідини. Тому найбільш вірогідним буде 

визначення необхідних параметрів з використанням експериментальних діаг-

рам наступним чином. На рисунку 5.2 представлена діаграма коливального ру-

ху рухомої поперечини (крива 1) після закриття впускного клапана зворотних 

циліндрів. Відповідні параметри коливальної системи показані на діагра-

мі (див. рис. 5.2) і розраховуються за нижче наведеними формулами: 

• частота коливань 

T
π

=ω
2 , 

де T  – період коливань (див. рис. 5.2); 

• логарифмічний декремент затухаючих коливань 

Tt

t
A
A

+
=δ ln , 
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Рисунок 5.2 – Діаграма коливального переміщення рухомої поперечини 

після закриття впускного клапана зворотних циліндрів 
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•  де tA , TtA +  – амплітуди двох послідовно зроблених коли-

вань (див. рис. 5.2); 

• коефіцієнт, що характеризує в'язкий опір системи 

T
h δ
= ; 

• коригуючий коефіцієнт коливального руху 

maxA
At=ε , 

де maxA  – максимальне значення амплітуди, теоретично визначене за фо-

рмулою (5.1). 
Визначення інших параметрів математичної моделі (5.4) здійснюється на 

базі розрахункової схеми зворотного ходу, наведеної на рисунку 5.3. 

У відповідності до схеми (див. рис. 5.3) в реалізації зворотного ходу гід-

равлічного преса та процесу гальмування рухомої поперечини в верхньому по-

ложенні задіяні такі гідролінії: 

• «акумулятор – зворотні циліндри»; 

• «робочі циліндри – НЗБ»; 

• «акумулятор – врівноважувальні циліндри». 

Розрахункова схема (див. рис. 5.3) є загальним випадком. Залежно від 

конструктивних особливостей преса гідролінія «акумулятор – врівноважувальні 

циліндри» може бути відсутньою. 

У відповідності до методики проведення досліджень, викладеної в розді-

лі 2 цієї дисертаційної роботи, проведено розрахунок коефіцієнтів рівняння Рі-

ккаті (1.2) і базових параметрів гідравлічних пресів з НАП стосовно зворотного 

ходу і процесу гальмування рухомої поперечини в верхньому положенні. 

Математична модель (5.4) затухаючих коливань рухомої поперечини на 

зворотному ході після закриття впускного клапана зворотних циліндрів є «жор-

стко – пружною» моделлю гідроприводу, для якої справедливі основні допу-

щення, прийняті в розділі 3 поданої роботи. 
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Відповідно до розрахункової схеми (див. рис. 5.3) зворотного ходу баланс 

активних і сил опору має вигляд 

mppбурaвв RMgFpFpFpc −−⋅−⋅+⋅= .   (5.5) 

Сила тертя mpR  розраховується за формулою (2.5). 

Зведені до рухомої поперечини рухомі маси металу та рідини a  визнача-

ються відповідно до загальної формули (3.3). 

Дані розрахунку базових параметрів зведені в таблицю 5.1. Значення па-

раметрів, не зазначених в ній, ідентичні визначеним в попередніх розділах. 

Рівняння (5.4) затухаючих коливань рухомої поперечини на зворотному 

ході після закриття впускного клапана зворотних циліндрів вирішили числовим 

методом Рунге-Кутта для типового процесу гальмування, наведеного на діагра-

мі (див. рис. 5.1). На рисунку 5.4 показані криві зміни швидкості, переміщення 

та прискорення рухомої поперечини при коливаннях у верхньому положенні 

гідравлічного преса зусиллям 30 МН. Відповідні криві коливань рухомої попе-

речини гідравлічних пресів зусиллям 50 МН і 100 МН ідентичні зображеним на 

рисунку 5.4, і окремо не наводяться. З графіка (див. рис. 5.4) видно, що колива-

льний процес супроводжується поступовим підвищенням прискорення J  до 

значення 0,8 м/с2. Внаслідок цього швидкість V  рухомої поперечини протягом 

1 с ступінчасто знижується з 175 мм/с до 7 мм/с. Рухома поперечина при цьому 

здійснює коливальні рухи S  з максимальною амплітудою 5 мм і до кінця розг-

лянутого періоду практично зупиняється на 2 мм вище необхідного рівня. 

Криві (див. рис. 5.4) побудовані за умови відсутності в конструкції преса 

системи врівноважувальних циліндрів. Їх введення в систему керування пресом 

суттєво змінює динамічну картину коливань (рис. 5.5). 

Числовим аналізом рівняння (5.4) щодо гідравлічних пресів зусиллям 

30 МН, 50 МН і 100 МН встановлено, що при наявності в конструкції преса врі-

вноважувальних циліндрів (див. рис. 5.5) період коливань збільшується на 75% 

зі зменшенням амплітуди як мінімум в 2 рази. При цьому повне затухання ко-

ливань настає на 0,25...0,5 с раніше, ніж у випадку відсутності в конструкції 

преса системи врівноважувальних циліндрів. 
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Таблица 5.1 – Параметри кувальних гідравлічних пресів з НАП стосовно 

зворотного ходу та процесу гальмування рухомої поперечини в верхньому по-

ложенні 

Параметр 
Прес номінальним зусиллям nP  

30 МН 50 МН 100 МН 

pp , МПа 0,4 0,5 0,4 
mpR , Н 129034 212875 429360 
α  0,5 0,65 0,5 

c , Н 2795400 4376800 8145600 
b , кг/м 116353800 142916000 238001460 
вk , Н/м 17500000 18300000 19400000 

 

 
Рисунок 5.4 – Криві зміни швидкості, переміщення та прискорення рухо-

мої поперечини при коливаннях у верхньому положенні 
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Рисунок 5.5 – Криві зміни швидкості, переміщення та прискорення рухо-

мої поперечини коливального руху в верхньому положенні при умові відсутно-

сті в конструкції преса системи врівноважувальних циліндрів (пунктир) і при її 

наявності (суцільні лінії) 
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5.3 Розробка та аналіз нового способу гальмування рухомої 

поперечини в верхньому положенні 

 

Раніше автором поданої роботи вже були проведені дослідження динамі-

ки гальмування рухомої поперечини в верхньому положенні, результати яких 

відображені в кандидатській дисертації [182]. Згідно з результатами цих дослі-

джень виключення гідроударів і коливальних явищ, а також підвищення ефек-

тивності роботи преса можна досягти шляхом гальмування рухомої поперечини 

закриттям НЗК з дроселюючим елементом, що має показник конструктивної 

характеристикою не нижче n =1,0, за час закриття не менше 3t =0,2 с і коефіціє-

нті α  не менше 0,8. В сучасних системах керування гідравлічними пресами з 

НАП постачання НЗК дроселюючим елементом не є можливим через суттєве 

підвищення його гідравлічного опору, що перешкоджає якісному заповненню 

робочих циліндрів на ході наближення рухомої поперечини до поковки. 

Однак в розділі 4 цієї роботи новий розроблений спосіб декомпресії пе-

редбачає установку поруч з робочими циліндрами зливних клапанів невеликих 

прохідних перерізів, що мають високі дроселюючі властивості та сполучені з 

основним наповнювально-зливним трубопроводом через колектор. Таким чи-

ном, ці зливні клапани можуть бути задіяні не тільки для здійснення декомпре-

сії робочих циліндрів після закінчення робочого ходу, а й для гальмування ру-

хомої поперечини в верхньому положенні. 

У цьому випадку алгоритм реалізації нового способу гальмування рухо-

мої поперечини на зворотному ході зводиться до наступного: 

• при підході рухомої поперечини до верхнього положення закривають 

НЗК всіх ступенів зусиль; 

• потім закривають зливні клапани робочих циліндрів всіх ступенів зу-

силь, встановлені в безпосередній близькості до них; 

• після зупинки рухомої поперечини в верхньому положенні закривають 

впускний клапан зворотних циліндрів. 
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Аналіз динаміки гальмування за описаним алгоритмом здійснюється на 

основі одномасової «жорстко – пружної» моделі гідроприводу, що відповідає 

новому розробленому способу гальмування, й ідентичної моделі (3.13), розроб-

леної для аналізу гальмування рухомої поперечини на ході наближення перед 

зіткненням з поковкою. Відповідні параметри моделі (3.13) для аналізу динамі-

ки гальмування на зворотному ході зведені в таблиці 5.1. 

Гальмування рухомої поперечини здійснювали закриттям зливних клапа-

нів робочих циліндрів всіх ступенів зусиль, що мають лінійну конструктивну 

характеристику ( n =1,0). При цьому моделювання здійснювали для трьох зна-

чень часу закриття 3t  – 0,15 с, 0,2 с і 0,25 с. Коефіцієнт α  прийняли рівним 0,8, 

як і у випадку декомпресії (див. розділ 4). 

На рисунку 5.6 наведені криві зміни переміщення S , швидкості V  і прис-

корення J  рухомої поперечини при гальмуванні в верхньому положенні. 

З графіків (рис. 5.6) видно, що зі збільшенням часу закриття зливних кла-

панів робочих циліндрів динаміка процесу гальмування суттєво змінюється. 

Так, при 3t =0,15 с (див. рис. 5.6, а) має місце гідроудар в момент закриття кла-

панів – значення прискорення J  становить близько 1,3 м/с2, що є неприйнят-

ним. При 3t =0,25 с (див. рис. 5.6, в) максимальне значення прискорення 

J =0,6 м/с2, швидкість V  знижується плавно, а шлях гальмування S , рівний 

22 мм, максимальний. Найбільш прийнятним варіантом з точки зору швидкодії 

та відсутності гідроударів є закриття зливних клапанів робочих циліндрів з 

3t =0,2 с (див. рис. 5.6, б) – прискорення J  складає близько 0,9 м/с2 і не пере-

вищує гранично припустимого значення, швидкість V  знижується плавно, а 

шлях гальмування S  дорівнює 16 мм. У порівнянні з процесом, зображеним на 

рисунку 5.1, час гальмування скорочується більш, ніж на 80%, а вибіг рухомої 

поперечини в верхньому положенні відсутній. 
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ВИСНОВКИ 

 

1. Експериментально встановлено, що, незважаючи на наявність індиві-

дуального сервоприводу впускного клапана зворотних циліндрів, вибіг рухомої 

поперечини вгору після його закриття, що супроводжується інтенсивними ко-

ливальними явищами, неминучий. При цьому коливання здійснює не тільки ру-

хома поперечина, а й об’єми рідини в робочих і зворотних циліндрах. У зв'язку 

з тим, що об’єм робочих циліндрів в середньому на порядок перевищує об’єм 

зворотних і, отже, має більшу інерційність, в процесі коливань має місце дисо-

нанс, що призводить не до затухання, а до збудження коливань, які супрово-

джуються гідроударами різної інтенсивності. При відсутності в конструкції 

преса системи врівноважувальних циліндрів, безпосередньо з'єднаних з акуму-

лятором, відсутній постійно діючий знизу підпір, який, з одного боку, не дозво-

ляв би рухомій поперечини інтенсивно опускатися вниз, а з іншого – був би де-

мпфувальним елементом, що підсилює затухання коливань. 

2. Аналізом експериментальних діаграм зворотного ходу виявлено, що іс-

нуючий механізм гальмування рухомої поперечини на зворотному ході є не-

прийнятним з точки зору швидкої та безударної реалізації процесу, а також то-

чності зупинки рухомої поперечини в верхньому положенні. У випадку роботи 

преса в автоматичному режимі реверс рухомих мас (металу й рідини) в верх-

ньому положенні буде супроводжуватися інтенсивними гідроударами та різким 

падінням тиску в робочих циліндрах при їх заповненні рідиною з НЗБ на почат-

ку ходу наближення, що є неприпустимим. 

3. Розроблено математичну модель затухаючих коливань рухомої попере-

чини на зворотному ході після закриття впускного клапана зворотних цилінд-

рів, що враховує параметри коливальної системи, яка складається з рухомої по-

перечини та мас рідини в робочих і зворотних циліндрах. 

4. Числовим аналізом математичної моделі затухаючих коливань рухомої 

поперечини на зворотному ході (5.4) встановлено, що при наявності в констру-

кції преса врівноважувальних циліндрів період коливань збільшується на 75% 
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зі зменшенням амплітуди як мінімум в 2 рази. При цьому повне затухання ко-

ливань настає на 0,25...0,5 с раніше, ніж у випадку відсутності системи врівно-

важувальних циліндрів. 

5. Розроблено новий спосіб гальмування рухомої поперечини на зворот-

ному ході, алгоритм реалізації якого зводиться до наступного: 

• при підході рухомої поперечини до верхнього положення закривають 

НЗК всіх ступенів зусиль; 

• потім закривають зливні клапани робочих циліндрів всіх ступенів зу-

силь, встановлені в безпосередній близькості до них; 

• після зупинки рухомої поперечини в верхньому положенні закривають 

впускний клапан зворотних циліндрів. 

6. Числовим аналізом математичної моделі гальмування встановлено, що 

найбільш ефективно новий процес гальмування протікає при закритті зливних 

клапанів робочих циліндрів з показником виду конструктивної характеристики 

не нижче 1,0, коефіцієнтом якості гідросистеми не менше 0,8 і мінімальним ча-

сом закриття 0,2 с. Час гальмування скорочується більш, ніж на 80%, а вибіг 

рухомої поперечини в верхньому положенні відсутній. 
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6. РОЗРОБКА НОВОГО МЕТОДУ ІНЖЕНЕРНОГО АНАЛІЗУ 

ГІДРАВЛІЧНИХ ПРЕСІВ З НАСОСНО-АКУМУЛЯТОРНИМ 

ПРИВОДОМ 

 

6.1 Загальні підходи при розробці нового методу інженерного аналізу 

 

В основу розробки нового методу інженерного аналізу гідравлічних пре-

сів з НАП покладені дослідження, які передують даному розділу, а саме: 

• процесу заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску на 

ході наближення рухомої поперечини до поковки; 

• руху рухомої поперечини на робочому ході з урахуванням взає-

мозв’язку процесів, які протікають паралельно, – 

– декомпресії робочих циліндрів; 

– знеміцнення металу поковки; 

– заповнення зворотних циліндрів рідиною високого тиску 

–  випрямленням рухомого столу преса; 

• зворотного ходу. 

Основною метою інженерного аналізу гідравлічних пресів з НАП є вста-

новлення таких взаємозв'язків параметрів металоконструкції машини та гідроп-

риводу, при яких технологічний процес буде реалізований гідравлічним пресом 

найбільш ефективно, з високою продуктивністю, а також мінімальними витра-

тами рідини високого й низького тиску. При цьому сама машина повинна за-

безпечувати тривалу стабільну роботу із заданими вихідними параметрами, що 

допускають регулювання відповідно до технологічного процесу, який реалізу-

ється [249, 250]. Важливим при розробці єдиної методики розрахунку є дотри-

мання принципу однозначності, тобто основні розрахункові параметри повинні 

знаходитися в прямій залежності від одного базового для даної машини пара-

метра – номінального зусилля nP . 

За результатами виконання інженерного аналізу визначають шляхи вдос-

коналення конструкції базових вузлів машини та раціональні режими її роботи, 
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що забезпечують необхідні норми точності, відсутність гідравлічних ударів, 

плавність зміни відповідних параметрів, високу ефективність роботи [251]. 

Проведений аналіз експериментальних діаграм різних етапів машинного 

циклу гідравлічних пресів з НАП показує, що у зв'язку зі складністю врахуван-

ня всіх факторів гідроприводів і застосуванням спрощувальних припущень при 

моделюванні процесів з певним ступенем адекватності, необхідним, а в деяких 

випадках і єдино можливим, є використання експериментальних вихідних да-

них. Доцільно, спираючись на них, здійснювати вибір розрахункових моделей, 

які найкраще відповідають меті інженерно-аналітичного розрахунку машини. 

Тому, методика, що розробляється, є теоретико-експериментальною та базуєть-

ся на детальному вивченні експериментальних даних про найбільш характерні 

ознаки процесів, що відбуваються в гідросистемах пресів [252]. 

При проектуванні гідравлічних пресів з НАП слід враховувати той факт, 

що період фізичного й морального зношення металоконструкції пресів як міні-

мум на порядок вище, ніж аналогічний період для гідроприводу. Тому основні 

принципи інженерно-аналітичного розрахунку поданої дисертації спрямовані 

на реалізацію двох інжинірингових напрямків [253]: 

• створення нового гідропресового обладнання; 

• модернізацію існуючих (діючих) гідравлічних пресів 

з використанням новітніх розробок в галузі гідропресобудування, інноваційних 

технічних рішень і технологій проектування гідроприводів. 

У процесі аналітичного дослідження на базі розробленого в дисертації 

методу стає можливим достовірно визначати основні параметри робочих про-

цесів, що відбуваються в гідросистемах пресів з НАП. Це дає можливість на 

етапі проектування нової або модернізації діючої машини впливати на перебіг 

цих процесів і керувати ними, збільшуючи тим самим надійність і ефективність 

експлуатації гідроприводу. 
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6.2 Розрахунок основних параметрів систем низького тиску 

гідравлічних пресів з НАП 

 

6.2.1 Проект ування наповнювально-зливного т рубопроводу 
 

Експериментальні дослідження ходу наближення рухомої поперечини до 

поковки (розділ 3) дозволили встановити, що на динаміку переміщення рухомої 

поперечини суттєво впливає система керування зворотними циліндрами преса. 

Отже, для створення ефективної системи прискореного заповнення робочих 

циліндрів рідиною низького тиску необхідно вдосконалити не тільки конструк-

цію та режим роботи елементів, що входять до складу системи наповнення, а й 

змінити сам принцип її функціонування з урахуванням параметрів системи зво-

ротних циліндрів [254]. Таким чином, при розробці методики розрахунку сис-

тем прискореного заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску на 

ході наближення рухомої поперечини до поковки доцільно застосовувати сис-

темний підхід, який передбачає розгляд системи низького тиску в якості ком-

плексу елементів (бака, трубопроводу, клапанів та ін.), взаємозв’язаних як між 

собою, так і з іншими системами гідроприводу [255, 256]. 

Наповнювально-зливні клапани, що застосовуються в сучасних пресах, 

повинні бути надійними, довговічними, компактними, зручними при підклю-

ченні до комунікацій преса, мати високу ремонтопридатність, а в разі їх виходу 

з ладу забезпечувати усунення поломки без розгерметизації всієї гідросистеми 

преса. Для забезпечення високої якості керування робота НЗК повинна здійс-

нюватися в примусовому режимі індивідуальним сервоприводом, що забезпе-

чує плавність зміни тиску в робочих циліндрах і відсутність втрат рідини висо-

кого тиску при перемиканні гідравлічного преса з ходу наближення на робо-

чий [257, 244]. При цьому наповнювально-зливні клапани і наповнювальний 

трубопровід повинні мати пропускну спроможність [258]: 

• достатню для прискореного заповнення робочих циліндрів рідиною 

низького тиску на ході наближення рухомої поперечини до поковки; 
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• необхідну для прискореного зливу рідини з робочих циліндрів в бак 

на зворотному ході, забезпечуючи високу швидкість рухомої поперечини. 

Прохідний переріз наповнювально-зливного трубопроводу нcf , що з'єд-

нує наповнювально-зливний бак з робочим циліндром, визначають з умови не-

розривності струменя рідини в трубопроводі при заповненні робочих циліндрів 

рідиною низького тиску з бака на ході наближення рухомої поперечини до по-

ковки. При цьому площу нcf  прохідного перерізу розраховують за формулою 

[ ]ж

n
pнc V

V
Ff max_= ,     (6.1) 

де pF  – сумарна активна площа робочих циліндрів, яка відповідає 

III ступеню зусиль, м2; 

[ ]жV  – припустима швидкість течії робочої рідини, м/с; 

max_nV  – найбільша швидкість опускання рухомої поперечини на ході 

наближення до поковки, м/с. 

Значення [ ]жV  при розрахунку нcf  приймають з діапазону 5...7 м/с, який 

рекомендується з точки зору забезпечення достатньої довговічності трубопро-

воду при наявності кавітаційного зношення та з урахуванням усередненого зна-

чення тиску в наповнювально-зливному баці [163]. 

На рисунку 6.1 показані криві для визначення прохідного перерізу нcf  

наповнювального трубопроводу в залежності від зусилля гідравлічного преса. 

Криві (див. рис. 6.1) побудовані на базі вивчених експериментальних да-

них і математичного моделювання різних етапів ходу наближення гідравлічних 

пресів (див. розділ 3) ряду зусиль в діапазоні 30...150 МН з використанням фо-

рмули (6.1). При цьому криві (див. рис. 6.1, а) побудовані для різних значень 

припустимої швидкості течії робочої рідини в наповнювально-зливному трубо-

проводі, а криві (див. рис. 6.1, б) – для різних значень максимальної швидкості 

опускання рухомої поперечини на ході наближення до поковки. 

Маркерами виділені значення нcf  для гідравлічних пресів номінального 

ряду, а саме 30 МН, 50 МН, 63 МН, 100 МН і 150 МН. 
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а) 

 

б) 

 

Рисунок 6.1 – Криві для визначення прохідного перерізу наповнювально-

зливного трубопроводу в залежності від зусилля гідравлічного преса 



 229 

Деякий вигин кривих (див. рис. 6.1) пояснюється тим фактом, що гідрав-

лічні преси зусиллям від 30 МН до 60 МН вважаються машинами середніх зу-

силь, понад 60 МН – потужними пресами. Тому, співвідношення відповідних 

параметрів систем низького тиску для обох груп пресів різні. 

При проектуванні гідроприводу, задаючись значенням [ ]жV  або max_nV , 

визначають площу нcf  прохідного перерізу наповнювально-зливного трубоп-

роводу за відповідною кривою (див. рис. 6.1) в залежності від зусилля преса nP . 

Значення max_nV  відповідають максимальній швидкості опускання рухо-

мої поперечини при повністю відкритому зливному клапані зворотних цилінд-

рів з умови відсутності рідинного голодування [259]. Тому, діапазон зна-

чень max_nV  при побудові кривих (див. рис. 6.1) обраний 0,2...0,3 м/с. Завдяки 

цьому забезпечується швидке здійснення ходу наближення рухомої поперечини 

до поковки при ефективному заповненні робочих циліндрів рідиною низького 

тиску з наповнювально-зливного бака. 

Відповідні режими роботи системи зворотних циліндрів, а також параме-

три регулювальних клапанів визначені в розділі 3 поданої роботи. 

 

 

6.2.2 Розрахунок наповнювально-зливних клапанів 
 

Прохідний переріз наповнювально-зливного клапана нcкf  визначають з 

умови нерозривності струменя рідини в критичному прохідному перерізі кла-

пана при заповненні робочих циліндрів рідиною низького тиску з бака на ході 

наближення рухомої поперечини до поковки. 

Площі нcкf  прохідних перерізів НЗК розраховують за формулами 

[ ]ж

n
pIнcкI V

V
Ff max_= ;     (6.2) 

[ ]ж

n
pIIнcкII V

V
Ff max_= ,     (6.3) 
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де нcкIf , нcкIIf  – площі прохідних перерізів наповнювально-зливних кла-

панів I і II ступенів зусиль, м2; 

pIF , pIIF  – активні площі робочих циліндрів I і II ступенів зусиль, м2. 

Значення [ ]жV  при розрахунку нcкf  приймають з діапазону 8...10 м/с, 

який рекомендується з точки зору кавитационной стійкості елементів НЗК і з 

урахуванням середнього значення тиску в наповнювально-зливному баці [163]. 

З використанням формул (6.2) і (6.3) на базі аналізу експериментальних 

даних і математичного моделювання різних етапів ходу наближення гідравліч-

них пресів (див. розділ 3) зусиль в діапазоні 30...150 МН побудовані кри-

ві (рис. 6.2) зміни прохідних перерізів НЗК I (пунктир) і II (суцільні лінії) сту-

пенів зусиль в залежності від зусилля преса nP . Криві (див. рис. 6.2, а) побудо-

вані для різних значень допустимої швидкості течії робочої рідини в критично-

му прохідному перерізі клапана, а криві (див. рис. 6.2, б) – для різних значень 

максимальної швидкості опускання рухомої поперечини. В іншому характер 

кривих і передумови їх побудови ідентичні особливостям, властивим проекту-

ванню наповнювально-зливного трубопроводу. 

 

 

6.2.3 Визначення парамет рів колект ора 
 

Дослідження ходу наближення рухомої поперечини преса, виконані в ро-

зділі 3 поданої роботи, показують, що рідинне голодування робочих циліндрів 

найбільш інтенсивно проявляється в початковий момент ходу наближення та 

викликане інерційністю стовпа рідини в наповнювально-зливному трубопрово-

ді. Тому важливо для попередження падіння тиску в робочих циліндрах на по-

чатку переміщення рухомої поперечини вниз мати зарезервований обсяг робо-

чої рідини, що компенсує рідинне голодування протягом розгону інерційного 

стовпа рідини в наповнювально-зливному трубопроводі [257]. 
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а) 

 

б) 

 

Рисунок 6.2 – Криві для визначення прохідного перерізу НЗК I (пунктир) 

і II (суцільні лінії) ступенів залежно від зусилля гідравлічного преса 
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Для забезпечення високої швидкості переміщення рухомої поперечини на 

ході наближення з гарантованою відсутністю рідинного голодування робочих 

циліндрів необхідно в конструкції системи низького тиску передбачити колек-

тор. Його об’єму має вистачити для компенсації простору, що вивільняється, в 

робочих циліндрах при переміщенні рухомої поперечини вниз [260, 261]. При 

цьому доцільно резервувати в колекторі об’єм рідини тільки для першого інте-

рвалу ходу наближення (див. рис. 3.2) – розгону рухомої поперечини до сталої 

швидкості. Надалі після розгону інерційного стовпа рідини в наповнювально-

зливному трубопроводі рідинного голодування спостерігатися не буде. 

Колектор слід розміщувати в безпосередній близькості від робочих цилі-

ндрів. Для скорочення висотних габаритів гідравлічного преса та зменшення 

металоємності гідравлічної системи колектор слід виконувати у вигляді гори-

зонтально розташованого вздовж корпусів робочих циліндрів продовження на-

повнювально-зливного трубопроводу, що розширюється. Від колектора вико-

нуються відводи до НЗК відповідних ступенів зусиль [260]. 

Запишемо рівняння нерозривності струменя робочої рідини низького тис-

ку при її витіканні з колектора 

[ ] max_npжк VFVf ⋅=⋅ ,     (6.4) 

де кf  – умовна площа поперечного перерізу колектора, м2. 

При цьому робоча рідина низького тиску надходить в колектор з напов-

нювально-зливного трубопроводу, а витікає через НЗК. Тому необхідним є вра-

хування гідравлічних опорів при переході від наповнювального трубопроводу 

до робочих циліндрах, внаслідок яких відбувається падіння тиску при розгоні 

рухомої поперечини на ході наближення. З цією метою скористаємося форму-

лою Вейсбаха (2.7) і формулою, яка встановлює зв'язок між коефіцієнтом гідра-

влічного опору та прохідним перерізом клапана при раптовому розширенні 

струменя робочої рідини [136]. Підставляючи відповідні параметри в рівнян-

ня (6.4). В результаті отримаємо формулу для визначення площі кf  поперечно-

го перерізу колектора з урахуванням параметрів процесу заповнення робочих 

циліндрів рідиною низького тиску, а також конструктивних характеристик на-

повнювально-зливного трубопроводу та НЗК 
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pFf
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5,0

−
⋅

ρ
∆

= ,     (6.5) 

де p∆  – падіння тиску в робочих циліндрах під час розгону рухомої по-

перечини на ході наближення за умови відсутності колектора, Па. 

Введемо наступне позначення 
нск

нс
к f

f
K =  – коефіцієнт колектора. Оста-

точно отримаємо 

[ ]ж

к
pк V

KpFf
1

5,0
−

⋅
ρ

∆
= .     (6.6) 

Величину [ ]жV  при розрахунку кf  приймають з діапазону 7...9 м/с як 

усереднене значення з погляду кавитационної стійкості як елементів НЗК, так і 

наповнювально-зливного трубопроводу [163]. 

На практиці при конструюванні систем низького тиску зручно користува-

тися не умовної площею кf , а об'ємом колектора кW , задавшись яким можна 

визначити його габарити та розташування щодо робочих циліндрів, які най-

більш відповідають компонуванню конкретного гідравлічного преса. 

Значення кW  визначається за такою формулою 

npкк SfW ⋅= ,     (6.7) 

де npS  – шлях розгону рухомої поперечини на ході наближення, м. 

На базі аналізу експериментальних даних і математичного моделювання 

розгону рухомої поперечини на ході наближення (див. розділ 3) гідравлічних 

пресів, зусилля яких знаходяться в діапазоні 30...150 МН, побудовані кри-

ві (рис. 6.3) зміни об’єму колектора в залежності від номінального зусилля пре-

са nP . Криві (див. рис. 6.3, а) побудовані для різних значень припустимої швид-

кості течії робочої рідини в порожнині колектора, а криві (див. рис. 6.3, б) – для 

різних значень падіння тиску в робочих циліндрах під час розгону рухомої по-

перечини на ході наближення до поковки. 
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а) 

 

б) 

 

Рисунок 6.3 – Криві для визначення об’єму колектора в залежності від зу-

силля гідравлічного преса 
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Значення npS  визначають з рівняння (3.1) математичної моделі ходу на-

ближення, приймаючи за шлях розгону відстань, пройдену рухомою поперечи-

ною преса за час відкриття зливного клапана зворотних циліндрів. Саме протя-

гом цього часового інтервалу спостерігається максимальне падіння тиску в ро-

бочих циліндрах (див. розділ 3). При побудові кривих (див. рис. 6.3, а) значен-

ня p∆  обчислювали з використанням математичної моделі процесів, що відбу-

ваються в робочих циліндрах гідравлічного преса з НАП при їх заповненні рі-

диною низького тиску на ході наближення рухомої поперечини до поковки – 

рівняння (3.12). Аналізом отриманих даних (див. рис. 6.3) встановлено, що чим 

більше падіння тиску в робочих циліндрах преса на ході наближення рухомої 

поперечини і чим менше припустима швидкість течії робочої рідини в колекто-

рі, тим більшим об’ємом він повинен бути. 

 

6.2.4 Розрахунок об’єму наповнювально-зливного баку 
 

Наповнювально-зливний бак виконує функції акумулятора рідини низь-

кого тиску. Його об’єму має вистачати для виконання всіх етапів машинного 

циклу преса. Найбільший забір рідини низького тиску з баку відбувається про-

тягом ходу наближення рухомої поперечини до поковки. При цьому має місце 

падіння тиску в НЗБ (див. рис. 3.4) внаслідок витікання робочої рідини та гідра-

влічних втрат на приведення до руху інерційного стовпа рідини в наповнюва-

льно-зливному трубопроводі. 

Важливим параметром НЗБ є маневровий об’єм бмW , що дорівнює об'єму 

робочої рідини, який витісняється плунжерами гідравлічного преса за один по-

вний хід рухомої поперечини. Найбільш інтенсивне витіснення робочої рідини 

відбувається під час декомпресії робочих циліндрів після робочого ходу та на 

зворотному ході рухомої поперечини [251]. 

Об’єм декW , який витісняється в НЗБ при декомпресії робочих циліндрів 

після робочого ходу, розраховується за формулою 
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ppx
дек E

Wp
W

⋅∆
= ,     (6.8) 

де pxp∆  – зміна (підвищення) тиску в робочих циліндрах преса на робо-

чому ході, рівне бapx ppp −=∆ , МПа. 

На зворотному ході в НЗБ витісняється об’єм вхW  робочої рідини, пропо-

рційний величині зворотного ходу, 

( )вpвхвх FFSW +⋅= ,     (6.9) 

де вхS  – найбільша величина зворотного ходу для конкретного гідравліч-

ного преса, м. 

При розрахунку маневрового об’єму бмW  НЗБ важливим є також враху-

вання об’єму колектора кW , який задіяний на кожному ході преса. 

Таким чином, загальний маневровий об’єм НЗБ становить 

квхдекбм WWWW ++= .    (6.10) 

Крім робочих і зворотних циліндрів, злив робочої рідини в НЗБ відбува-

ється також і від допоміжних механізмів. У зв'язку з цим в баку передбачається 

додатковий резервний об'єм бpW  рідини, що дорівнює 

бмбp WW ⋅= 5,1 .     (6.11) 

Для підтримки необхідного тиску робочої рідини в НЗБ необхідною є на-

явність повітряної порожнини, яка при скиданні в бак рідини з робочих цилінд-

рів виконує також і функції демпфувального елемента, який попереджує гідра-

влічний удар і сприяє якнайшвидшому затуханню коливань. 

Об’єм бвW  повітряної порожнини становить 

бмбв WW 3= .     (6.12) 

Загальний об’єм бW  внутрішньої порожнини НЗБ являє собою суму 

об’ємів, розрахованих за формулами (6.10) – (6.12), і виражається формулою 

бвбрбмб WWWW ++= .     (6.13) 

На рисунку 6.4 представлені розрахункові криві для визначення парамет-

рів маневрового (див. рис. 6.4, а) і загального (див. рис. 6.4, б) об’ємів НЗБ в за-

лежності від зусилля гідравлічного преса з НАП. 
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а) 

 

б) 

 

Рисунок 6.4 – Криві для визначення параметрів маневрового (а) і загаль-

ного (б) об’ємів НЗБ в залежності від зусилля гідравлічного преса 
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Криві (див. рис. 6.4) побудовані на базі аналізу експериментальних даних 

і математичного моделювання робочого та зворотного ходів, а також процесу 

декомпресії робочих циліндрів від тиску, гідравлічних пресів (див. розділи 4 і 

5) ряду зусиль в діапазоні 30...150 МН з використанням формул (6.8) – (6.13). 

Значення вхS  визначали за діаграмами зворотного ходу (див. розділ 5), що здій-

снювався після закінчення операції «Осадження», яка характеризується найбі-

льшою величиною робочого ходу і яку здійснюють на третьому ступені зусиль. 

 

 

6.3 Створення систем прискореного заповнення робочих циліндрів 

рідиною низького тиску на ході наближення рухомої поперечини до 

поковки 
 

6.3.1 Вплив компонування наповнювально-зливних систем на якість 

заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску 

 

Дослідженнями процесу заповнення робочих циліндрів рідиною низького 

тиску, проведеними в розділі 3 поданої дисертаційної роботи, встановлено, що 

регулювання швидкості опускання рухомої поперечини на ході наближення 

шляхом незначної зміни висоти відкриття зливного клапана зворотних цилінд-

рів є неефективним з точки зору швидкодії, а також неприйнятним через розви-

нені коливальні й гідроударні явища. 

Тому розробка ефективної системи прискореного заповнення робочих 

циліндрів рідиною низького тиску можлива тільки при комплексному підході, 

що передбачає внесення змін до конструкції та принципу дії не тільки напов-

нювально-зливної системи і її елементів, але й системи керування зворотними 

циліндрами. Причому обидві ці системи взаємопов'язані між собою: перша – 

забезпечує якість заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску, а дру-

га – визначає динамічні показники ходу наближення. Взаємодія систем за до-

помогою програмно з'єднаних датчиків тиску та засобів керування і контролю 
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зливного клапана зворотних циліндрів забезпечує високі надійність і якість ке-

рування гідравлічним пресом з НАП на різних етапах машинного циклу. 

При створенні систем прискореного заповнення робочих циліндрів ріди-

ною низького тиску на ході наближення рухомої поперечини важливим є роз-

робка такого компонування елементів наповнювально-зливних і систем зворот-

них циліндрів, при якому розгін рухомих мас преса буде здійснюватися за мі-

німальний час, без гідроударів і рідинного голодування робочих циліндрів. 

Незважаючи на велику різноманітність конструкцій гідравлічних пресів, 

які пропонуються сучасними виробниками ковальсько-пресового обладнан-

ня (розділ 1), можна виділити три основні типи компонування наповнювально-

зливних систем гідравлічних пресів з НАП [246]. 

Схеми розведень трубопроводів гідравлічних пресів зусиллям 50 МН, 

63 МН і 100 МН, що відповідають трьом типам компонування наповнювально-

зливних систем, представлені в таблиці 6.1. У зазначеній таблиці також наведе-

ні числові значення основних параметрів пресів стосовно ходу наближення ру-

хомої поперечини до поковки. 

В схемах розведень трубопроводів (див. табл. 6.1) прийняті наступні поз-

начення елементів гідравлічних систем керування: 1 – робочий циліндр; 2 – 

зворотний циліндр; 3 – НЗК; 4 – зливний клапан зворотних циліндрів; 5 – трій-

ник; 6 – запірний вентиль; 7 – НЗБ; 8 – колектор; 9 – врівноважувальний ци-

ліндр; 10 – акумулятор; 11 – основний наповнювально-зливний трубопровід; 

12 – зливний трубопровід зворотних циліндрів; 13 – поворот; 14 – дросельна 

шайба; 15 – вхід у НЗБ; 16 – вхід у робочий циліндр. 

У відповідності до схем розведень трубопроводів (див. табл. 6.1) основ-

ною відмінною конструктивною особливістю компонувань наповнювально-

зливних систем розглянутих пресів є розташування НЗК. 

Так, для пресів зусиллям: 

• 50 МН – окремі НЗК вбудовані в корпус кожного робочого циліндра; 
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Таблица 6.1 – Схеми розведень трубопроводів і параметри гідравлічних 

пресів зусиллям 50 МН, 63 МН і 100 МН 
К

ов
ал

ьс
ьк

ий
 гі

др
ав

лі
чн

ий
 п

ре
с 

зу
си

лл
ям

 

 Схема розведень трубопроводів Параметри 
50

 М
Н

 

 

pF =1,58 м2, вF =0,135 м2, 

нсL =530 м, вL =195 м, 
нсd =0,24 м, вd =0,07 м, 

∑ζ нс =17,6, ∑ζ в =32,1, 
нсξ =24010, вξ =50945, 

бp =0,5 МПа, 
yph∆ =12 м, 

a =1039000 кг, 
b=22407000 кг/м, 

c =1455000 Н, 
max_nV =0,255 м/с 

63
 М

Н
 

 

pF =1,9 м2, вF =0,123 м2, 

ypF =0,05 м2 нсL =650 м, 

вL =270 м, нсd =0,25 м, 
вd =0,07 м, ∑ζ нс =17,9, 
∑ζ в =30,1, нсξ =28794, 
вξ =48904, бp =0,5 МПа, 

yph∆ =15 м, 
a =1478210 кг, 

b=30362000 кг/м, 
c =1028500 Н, 

max_nV =0,185 м/с 

10
0 

М
Н

 

 

pF =3,28 м2, вF =0,16 м2, 

ypF =0,123 м2 нсL =940 м, 

вL =470 м, нсd =0,3 м, 
вd =0,07 м, ∑ζ нс =15,9, 
∑ζ в =29,1, нсξ =39300, 
вξ =73933, бp =0,5 МПа, 

yph∆ =18 м, 
a =3509200 кг, 

b=70367000 кг/м, 
c =2154000 Н, 

max_nV =0,175 м/с 
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• 63 МН – блоки НЗК I і II ступенів зусиль встановлені в приямку преса 

біля головного клапанного розподільника; 

• 100 МН – блоки НЗК I і II ступенів зусиль встановлені вгорі на пре-

сі (на верхній нерухомій поперечині) біля робочих циліндрів. 

Використовуючи дані таблиці 6.1, проведемо аналіз динамічної моделі 

переміщення рухомої поперечини преса на ході наближення [245]. З цієї метою 

в рівняння (3.1) підставимо відповідні параметри з таблиці 6.1. Результати ма-

тематичного моделювання представлені на рисунку 6.5 у вигляді кривих зміни 

шляху (а), швидкості (б) і прискорення (в) рухомої поперечини пресів зусиллям 

50 МН, 63 МН і 100 МН в функції часу. 

З графіків (див. рис. 6.5) видно, що для преса зусиллям: 

• 50 МН – розгін рухомої поперечини до максимальної швидкості 

0,255 м/с здійснюється протягом 0,55 с на ході 0,09 м, при цьому максимальне 

значення прискорення досягає 1,4 м/с2; 

• 63 МН – розгін до максимальної швидкості 0,185 м/с здійснюється 

протягом 0,8 с на ході 0,11 м з максимальним прискоренням 0,7 м/с2; 

• 100 МН – розгін до максимальної швидкості 0,175 м/с здійснюється 

протягом 0,855 с на ході 0,12 м, а максимальне прискорення досягає 0,6 м/с2. 

Таким чином, найбільш динамічно сприятливі умови здійснення ходу на-

ближення забезпечуються на пресах зусиллям 63 МН і 100 МН, де максимальні 

прискорення не перевищують значення 0,7 м/с2. Це дає підставу стверджувати, 

що коливальні й гідроударні явища в наповнювально-зливних системах цих 

пресів при розгоні рухомої поперечини до максимальної швидкості відсутні. 

Відносно преса зусиллям 50 МН таке твердження не діє, тому що динамічна 

складова ходу наближення – прискорення – становить 1,4 м/с2, що говорить про 

неминучість виникнення гідравлічного удару при розгоні поперечини до мак-

симальної швидкості. При цьому крива зміни прискорення (див. рис. 6.5, в) для 

преса зусиллям 50 МН істотно відрізняється своєю крутістю в порівнянні з кри-

вими прискорення інших пресів, що свідчить про відсутність «м'якої» й плавної 

роботи преса на ході наближення рухомої поперечини до поковки. 
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а) 

 

б) 

 

в) 

 

Рисунок 6.5 – Криві зміни шляху (а), швидкості (б) і прискорення (в) ру-

хомої поперечини пресів зусиллям 50 МН, 63 МН і 100 МН 
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Основною причиною таких динамічних проявів є відсутність в конструк-

ції преса зусиллям 50 МН врівноважувальних циліндрів, що виконують функ-

цію демпферів в гідравлічній системі, які згладжують і компенсують можливі 

гідроударні й коливальні явища. Однак усунення динамічних проявів (коливань 

і гідроударів) на ході наближення не гарантує якість заповнення робочих цилі-

ндрів рідиною низького тиску. Тому, необхідно перевірити наповнювально-

зливну систему на розрив струменя робочої рідини за формулою (3.12). 

Криві падіння тиску в робочих циліндрах ( pp ) при розгоні рухомої попе-

речини преса на ході наближення представлені на рисунку 6.6. 

З рисунка 6.6 видно, що при тиску в НЗБ 0,5 МПа (а), який відповідає ре-

альним умовам експлуатації гідравлічних пресів з НАП, падіння тиску в робо-

чих циліндрах до нульового значення відбувається раніше, ніж рухома попере-

чина встигне розігнатися до максимальної швидкості. Це характерно для всіх 

пресів, незалежно від їх компонування (див. табл. 6.1). При цьому найбільш не-

сприятливі умови складаються для преса зусиллям 100 МН. 

Зі збільшенням тиску в НЗБ до 0,6 МПа (див. рис. 6.6, б) істотних змін в 

характері кривих не спостерігається, що свідчить про те, що жодне з компону-

вань (див. табл. 6.1) не забезпечує якісне заповнення робочих циліндрів на ході 

наближення рухомої поперечини до поковки. 

У всіх випадках незалежно від рівня тиску в НЗБ спостерігається рідинне 

голодування аж до вакуумування робочих циліндрів. 

Отже, на базі проведених досліджень необхідно розробити таке компону-

вання системи керування, в якому будуть поєднуватися найкращим чином бе-

зударна швидкодія та відсутність рідинного голодування робочих циліндрів. 

При цьому створення необхідного компонування системи керування повинно 

супроводжуватися розробкою методики його розрахунку для гідравлічних пре-

сів номінального ряду зусиль. 
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а) 

 

б) 

 

Рисунок 6.6 – Криві падіння тиску в робочих циліндрах при розгоні рухо-

мої поперечини преса на ході наближення при тиску в НЗБ 0,5 МПа (а) і 

0,6 МПа (б) 
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6.3.2 Розрахунок і проектування систем прискореного заповнення 

робочих циліндрів рідиною низького тиску на ході наближення 

 

Схема нового компонування представлена на рисунку 6.7 (позначення на 

схемі збігаються з позначеннями, використаними в таблиці 6.1). 

Для схеми компонування (див. рис. 6.7) характерні наступні особливості: 

• НЗК 3 вбудований в донну частину робочого циліндра 1; 

• наявність в конструкції преса врівноважувальних циліндрів 9; 

• зв'язок наповнювально-зливного трубопроводу 11 з НЗК 3 здійснюєть-

ся за допомогою колектора 8, встановленого біля робочого циліндра 1; 

• внаслідок наявності в конструкції преса врівноважувальних циліндрів 9 

і індивідуального сервоприводу зливного клапана 4 зворотних циліндрів усуне-

ні дросельні шайби на вході в зворотні циліндри 2. 

Методика розрахунку систем (див. рис. 6.7) прискореного заповнення ро-

бочих циліндрів рідиною низького тиску на ході наближення зводиться до на-

ступного. Задавшись номінальним зусиллям nP  гідравлічного преса з НАП, на 

базі отриманих розрахункових кривих визначають наступні параметри [262]: 

• площу прохідного перерізу наповнювально-зливного трубопроводу при 

заданих значеннях припустимої швидкості робочої рідини та максимальної 

швидкості опускання рухомої поперечини на ході наближення (див. рис. 6.1); 

• величину прохідного перерізу наповнювально-зливних клапанів I і 

II ступенів зусиль преса при заданих значеннях припустимої швидкості робочої 

рідини в НЗК та максимальної швидкості опускання рухомої поперечини на хо-

ді наближення до поковки (див. рис. 6.2); 

• об’єм колектора при заданих значеннях припустимої швидкості робо-

чої рідини в ньому та падіння тиску в робочих циліндрах на ході наближення 

рухомої поперечини до поковки (див. рис. 6.3); 

• маневровий і загальний об’єми НЗБ (див. рис. 6.4). 
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Рисунок 6.7 – Схема компонування системи керування, що забезпечує 

прискорене заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску 
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Для скорочення довжини наповнювально-зливного трубопроводу та зли-

вної гідролінії системи зворотних циліндрів необхідно так проектувати напов-

нювально-зливну систему, щоб НЗБ знаходився якомога ближче до пресу. Крім 

скорочення довжин відповідних гідроліній це різко знизить зведені маси ріди-

ни – коефіцієнт a  в рівняннях математичної моделі ходу наближення рухомої 

поперечини до поковки – і, відповідно, динамічну складову ходу наближення. 

Найбільша усталена швидкість опускання рухомої поперечини на ході 

наближення до поковки для нової розробленої схеми компонуван-

ня (див. рис. 6.7) визначається за наступним виразом 

xn

xn
n b

c
V =max_ ,     (6.14) 

де xnc  – активна сила преса на ході наближення, Н; 

xnb  – коефіцієнт, що характеризує в'язкий гідравлічний опір переміщен-

ню рухомої поперечини, кг/м. 

Величини xnc  і xnb  стосовно нової схеми компонування (див. рис. 6.7) 

визначаються наступним чином 

ypmpурaвбpбxn hgRFpFpFpMgc ∆⋅⋅ρ−−⋅−⋅−⋅+= .  (6.15) 

( )ввpнcxn FFb ⋅ξ+⋅ξ⋅ρ⋅= 5,0 .   (6.16) 

Відповідні величини формул (6.15) і (6.16) визначаються за методикою, 

викладеною в розділі 2 цієї дисертаційної роботи. 

На рисунку 6.8 показані криві для визначення максимальних значень 

шляху max_nS  (а), швидкості max_nV  (б) і прискорення max_nJ  (в) при розгоні 

рухомої поперечини на ході наближення в залежності від зусилля гідравлічного 

преса. Дані криві відповідають новій схемі компонування (див. рис. 6.7). 

Маркерами виділені значення відповідних параметрів для гідравлічних 

пресів номінального ряду – 30 МН, 50 МН, 63 МН, 100 МН і 150 МН. 

Криві (див. рис. 6.8) побудовані на базі математичного моделювання роз-

гону рухомої поперечини на ході наближення (див. розділ 3) і наведених в да-

ному розділі методик визначення базових параметрів систем низького тиску. 
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а) 

 

б) 

 

в) 

 

Рисунок 6.8 – Криві для визначення максимальних значень шля-

ху max_nS  (а), швидкості max_nV  (б) та прискорення max_nJ  (в) при розгоні 

рухомої поперечини на ході вниз в залежності від зусилля гідравлічного преса 
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На рисунку 6.9 (а) показана крива для визначення часу відкриття ( откt ) 

зливного клапана зворотних циліндрів при розгоні рухомої поперечини на ході 

наближення для номінального ряду пресів. 

Моделюванню піддавали системи керування гідравлічних пресів ряду зу-

силь в діапазоні 30...150 МН з використанням формули (3.1) і попередньо ви-

кладених рекомендацій при наступних основних умовах: 

• зливний клапан зворотних циліндрів відкривали повністю; 

• відкриття клапана здійснювали за час відкриття откt  відповідно до по-

казань кривої (див. рис. 6.9, а); 

• зливний клапан зворотних циліндрів мав лінійну конструктивну харак-

теристику; 

• коефіцієнт якості гідравлічної системи прийняли рівним 0,7; 

• рухома поперечина розганялася до максимальної швидкості max_nV  за 

час відкриття клапана (див. рис. 6.8, б); 

• шлях розгону рухомої поперечини на ході вниз не перевищував зна-

чень max_nS  (див. рис. 6.8, а); 

• максимальне прискорення max_nJ  (див. рис. 6.8, в) менше припусти-

мого у випадку всіх пресів, що свідчить про відсутність гідравлічного удару 

при розгоні рухомої поперечини преса на ході наближення до поковки. 

В ході моделювання здійснювали перевірку наповнювально-зливної сис-

теми за критерієм відсутності рідинного голодування робочих циліндрів, обчи-

слюючи максимальне падіння в них тиску за формулою (3.12). Наведені на ри-

сунку 6.8 значення max_nS , max_nV  і max_nJ  для гідравлічних пресів всього ді-

апазону гарантують відсутність рідинного голодування робочих циліндрів при 

значеннях часу відкриття откt , ілюстрованих кривої (див. рис. 6.9, а). 

Як зазначалося в розділі 3 роботи, перед зіткненням інструменту із заго-

товкою рухому поперечину необхідно пригальмовувати для попередження ви-

никнення ударних явищ в системі керування пресом. 
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а) 

 

б) 

 

в) 

 

Рисунок 6.9 – Криві для визначення часу відкриття і закриття клапана (а), 

шляху nS  (б) та прискорення nJ  (в) при гальмуванні рухомої поперечини на 

ході вниз в залежності від зусилля гідравлічного преса 
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На рисунку 6.9 показані криві для визначення часу закриття 3t  (а) зливно-

го клапана зворотних циліндрів, шляху nS  (б) і прискорення nJ  (в) при гальму-

ванні рухомої поперечини перед зіткненням з поковкою для гідравлічних пресів 

з НАП різних зусиль. 

Дане гальмування здійснюють закриттям зливного клапана зворотних ци-

ліндрів при наступних основних умовах: 

• зливний клапан зворотних циліндрів закривали повністю; 

• закриття клапана здійснювали за час закриття 3t  відповідно до пока-

зань кривої (див. рис. 6.9, а); 

• зливний клапан мав лінійну конструктивну характеристику; 

• коефіцієнт якості гідравлічної системи прийняли рівним 0,7; 

• після закриття клапана допускається наявність залишкової швидкості; 

• шлях гальмування nS  рухомої поперечини на ході вниз відповідає зна-

ченням кривої (рис. 6.9, б); 

• максимальне прискорення nJ  в момент закриття зливного клапана зво-

ротних циліндрів не перевищує припустиме у випадку всіх пресів, що свідчить 

про відсутність гідравлічного удару при гальмуванні рухомої поперечини преса 

перед зіткненням з поковкою. 

 

Таким чином, при конструюванні гідравлічних пресів з НАП відповідно 

до нового розробленого компонування (див. рис. 6.7) системи керування та до-

триманні розробленої методики забезпечується: 

• швидкий розгін рухомої поперечини на ході наближення з ефективним 

заповненням робочих циліндрів рідиною низького тиску з НЗБ; 

• швидке та безударне гальмування рухомої поперечини на ході набли-

ження перед зіткненням з поковкою. 
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6.4 Розрахунок і проектування корпусу робочого циліндра 

 

Робочі циліндри є найбільш відповідальними деталями в конструкції гід-

равлічних пресів з НАП [252]. Зовні циліндри сполучаються з елементами ста-

нини преса, а зсередини піддаються впливу робочих рідин високого тис-

ку (32 МПа і більше), що викликає їх утомний та кавітаційне зношення. При 

цьому, як показує досвід промислової експлуатації, перший тип зношення є пе-

реважаючим [263]. Найбільш частою причиною руйнування від утомленості, 

виключаючи металургійні дефекти й технологічні похибки, є недосконале 

конструкторське опрацювання найбільш небезпечних перерізів і концентрато-

рів напружень конструкцій корпусів робочих циліндрів [264]. 

У загальному випадку робочі циліндри гідравлічних пресів виконують 

плунжерного типу з використанням сталевих поковок в якості заготовок для 

корпусів, які можуть бути суцільнокованими або звареними та умовно склада-

ються з трьох основних частин – циліндричної, фланцевої та донної. 

Конструктивне виконання та параметри корпусів робочих циліндрів за-

лежать від таких основних факторів: 

• технологічного призначення гідравлічного преса; 

• максимального технологічного зусилля, яке необхідно розвивати на 
плунжері робочого циліндра; 

• типу й номінального тиску робочої рідини; 

• механічних властивостей матеріалу корпусу та ін. 
Для схеми нового компонування системи керування, показаної на рисун-

ці 6.7, характерним є вбудовування НЗК вертикальної конструкції в донну час-

тину робочого циліндра з виконанням в ній отвору для підведення рідини висо-

кого тиску. У зв'язку з цим особливий інтерес представляє дослідження напру-

жено-деформованого стану (НДС) донної частини робочого циліндра, в якій є 

такі концентратори напружень (рис. 6.10, а): 

• широка центральна проточка 1 під вбудований НЗК; 
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а) 

 

б) 

 

Рисунок 6.10 – Донна частина робочого циліндра (а) і криві (б) для визна-

чення найбільшого діаметру 1d  центральної проточки 1 та діаметру 2d  отво-

ру 2 в залежності від зусилля гідравлічного преса 
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• отвір 2 для підведення рідини високого тиску від акумулятора, прохід-
ний переріз якого визначається параметрами гідролінії «регулювальний кла-
пан – робочий циліндр»; 

• галтель 3, що сполучає циліндричну й донну частини циліндра, її фор-
ма та розміри підбираються за умови створення мінімальної концентрації на-
пружень при силовому навантаженні та відсутності заклинювання плунжера в 
крайньому верхньому положенні (при упорі плунжера в дно циліндра). 

Попередньо визначають параметри циліндричної та фланцевої частин ко-

рпусу циліндра за відомими методиками, викладеним в спеціалізованій літера-

турі [87 – 90, 252]. У даній роботі особливу увагу буде приділено донній части-

ни з вбудованим НЗК, так як традиційні рекомендації з її проектування та роз-

рахунку незастосовні для нової конструкції (див. рис. 6.10, а). 

На рисунку 6.10 (б) наведені криві для визначення найбільшого діамет-

ру 1d  проточки 1 і діаметру 2d  отвору 2 донної частини циліндра в залежності 

від зусилля преса. Дані криві отримані розрахунковим шляхом відповідно до 

раніше наведеної методикою розрахунку прохідних перерізів труб і НЗК з поп-

равкою на специфіку конструкції донної частини (див. рис. 6.10, а) для гідрав-

лічних пресів ряду зусиль в діапазоні 30...150 МН. 

Донні частини робочих циліндрів гідравлічних пресів зазначеного діапа-

зону зусиль піддавали дослідженню скінчено-елементним методом. Розглянемо 

принципові особливості НДС донної частини робочого циліндра на прикладі 

кувального гідравлічного преса зусиллям 50 МН (див. рис. 2.1, б). 

НДС оцінюється за допомогою програмного продукту Simulation Xpress 

для Solid Works – 2012. При цьому розглядається симетричне навантаження 

внутрішньої поверхні донної частини циліндра максимальним тиском 32 МПа. 

Параметри конструкції, що навантажується (див. рис. 6.10, а), такі: 

• тип конструкції робочого циліндра – зваренокована; 

• матеріал – сталь 25ГС, межа плинності – 280 МПа; 

• внутрішній діаметр внd  циліндричної частини – 840 мм; 

• товщина стінки стt  циліндричної частини циліндра – 195 мм; 
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• товщина днища днh  – 340 мм; 

• найбільший діаметр 1d  центральної проточки 1 – 270 мм; 

• діаметр 2d  отвору для підведення рідини високого тиску – 95 мм. 

З огляду на симетрію конструкції донної частини та навантаження, що 

прикладаються, розглядалася тільки та чверть конструкції, яка містить всі розг-

лянуті раніше концентратори напружень. При цьому переміщення донної час-

тини обмежене в вертикальному напрямку на ділянках її контакту з циліндрич-

ною частиною робочого циліндра (тобто по нижньому краю). 

Розрахункові схеми навантаження та результати оцінки НДС ілюстру-

ються рисунками 6.11 і 6.12, для яких введені такі позначення: 

а) – скінчено-елементна сітка зі схемою навантаження; 

б) – результуючі значення напружень; 

в) – результуючі значення переміщень; 

г) – результуючі значення деформацій. 

При цьому для конструкції (див. рис. 6.11) характерним є виконання гал-

телі з радіусом заокруглення 200 мм і заглибленням у донну частину на 5 мм, а 

для конструкції (див. рис. 6.12) – заглиблення галтелі радіусом 140 мм в донну 

частину на 80 мм. Зазначені виконання донних частин продиктовані конструк-

тивними особливостями робочого циліндру й загальними рекомендаціями зі 

сполучення циліндричної та донної частин [87 – 90], а саме: 

• радіус заокруглення (див. рис. 6.11) приймався, виходячи з досвіду 

проектування гідравлічних циліндрів високого тиску, не менше внd2,0 ; 

• профіль заглибленої галтелі (див. рис. 6.12) в донній частини визначав-

ся рекомендаціями щодо підвищення довговічності робочих циліндрів гідравлі-

чних пресів вертикальної конструкції з одним центральним отвором для підве-

дення рідини високого тиску. 

Зазначені рекомендації були проаналізовані та узагальнені в роботі [265] 

автора поданої дисертації і в повному обсязі не наводяться. 

При аналізі НДС необхідно зазначити наступне. 
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Значеннями параметрів, що розглядаються, по нижньому краю донної ча-

стини нехтуємо, тому що поверхня її контакту з циліндричною частиною робо-

чого циліндра приймається нерухомою (див. рис. 6.11 – 6.12, а). При подаль-

шому аналізі ці значення не будуть враховані. 

1) Аналіз виникаючих напружень (див. рис. 6.11 – 6.12, б). 

На рисунку 6.11 (б) показані максимальні напруження, що виникають на 

внутрішній поверхні донної частини, які розподіляються практично рівномірно 

по всій циліндричної поверхні та галтелі, не викликаючи пікових значень. При 

цьому ці напруження плавно збільшуються від низу до верху та в зоні галтелі 

не перевищують припустимого значення (для матеріалу циліндра), яке при мак-

симальному значенні коефіцієнта запасу міцності, рівного 3, становить 95 МПа. 

Менш напруженими є центральна проточка й отвір для підведення рідини ви-

сокого тиску. Причому для останнього отвору характерним є незначна концен-

трація напружень (до 100 МПа) поблизу галтелі та їх поступовий спад (до 

50 МПа) в міру віддалення від неї. Найменш напруженою є зовнішня поверхня 

донної частини робочого циліндра. На рисунку 6.12 (б) загальний рівень вини-

каючих напружень в донній частини на 70 – 80 МПа вище, ніж в конструкції на 

рисунку 6.11 (б). При цьому на відміну від розглянутого раніше напруженого 

стану, заглиблена галтель є явним концентратором напружень, максимальне 

значення яких досягає 170 МПа і більше, особливо в області отвору для підве-

дення рідини високого тиску. Це є неприпустимим і призводить до неминучого 

руйнування донної частини робочого циліндра. 

2) Аналіз переміщень і деформацій (див. рис. 6.11 – 6.12, в, г). 

До найбільших переміщень схильна центральна частина дна, яка вміщує 

проточку під НЗК. На рисунку 6.11 (в) максимальне значення переміщень ста-

новить близько 1,5 мм, а на рисунку 6.12 (в) – удвічі більше (3 мм). Причому 

має місце не тільки осьове (вертикальне) зміщення центральної частини, а й її 

розворот (вигин) від периферії внутрішньої поверхні до центру внаслідок вини-

кнення додаткових радіальних сил в заглибленні галтелі. На рисунку 6.11 (в) 

радіальна складова незначна і нею можна знехтувати. 
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Рівень виникаючих деформацій (див. рис. 6.11 – 6.12, г) також відрізня-

ється майже вдвічі. При цьому сконцентровані в зоні заглибленої галтелі дефо-

рмації (див. рис. 6.12, г) перевищують рівень пружних і переходять в розряд 

пластичних, викликаючи появу тріщин від утомленості. Причому істотні дефо-

рмації виникають не тільки на внутрішній поверхні, але і в усьому об’ємі дон-

ної частини робочого циліндру. На рисунку 6.11 (г) деформації розподіляються 

рівномірно по внутрішній поверхні без утворення зон яскраво вираженої кон-

центрації та мають незначні величини в об’ємі металу. 

Подібні дослідження НДС донної частини здійснювали при різних зна-

ченнях радіусу заокруглення (див. рис. 6.11) в діапазоні внd)35,0...05,0(  і різних 

профілів заглибленої галтелі (див. рис. 6.12) для гідравлічних пресів прийнято-

го ряду зусиль. За результатами проведеного аналізу НДС донної частини ро-

бочих циліндрів встановлено наступне: 

• виконання радіусу заокруглення галтелі величиною менш внd2,0  приз-

водить до появи в ній яскраво виражених зон концентрації напружень; 

• заглиблення галтелі в донну частину більш ніж на стt4,0  призводить до 

виникнення додаткових радіальних сил, що викликають появу пластичних де-

формацій і підсилюють розвиток тріщин від утомленості. 

Отримані результати досліджень дозволяють розробити методику проек-

тування донної частини робочого циліндра з вбудованим НЗК для гідравлічних 

пресів з НАП відповідно до компонування (див. рис. 6.7) системи керування, 

що забезпечує прискорене заповнення робочих циліндрів рідиною низького ти-

ску на ході наближення рухомої поперечини до поковки. 

Користуючись відомими методиками, викладеними в спеціалізованій лі-

тературі [87 – 90, 252], виразимо й запишемо формули для визначення cmt  і днh  
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де нd , внd  – зовнішній і внутрішній діаметри циліндричної частини ро-

бочого циліндра відповідно, м; 

[ ]σ  – припустиме напруження матеріалу циліндра, МПа. 

ϕ  – коефіцієнт послаблення днища робочого циліндра. 

Формули (6.17) і (6.18) дозволяють визначити мінімальні значення вели-

чин cmt  і днh . Однак на практиці ці значення можуть бути збільшені в залежно-

сті від конструктивного виконання робочого циліндра з урахуванням парамет-

рів системи керування у відповідності з даними рисунка 6.10 (б). 

Припустиме напруження [ ]σ  визначається, як відношення межі плинності 

матеріалу циліндра до коефіцієнту запасу міцності, який зазвичай приймається 

для розглянутих циліндрів 2,3...3,0 як сосудів, що знаходяться під високим тис-

ком рідини в умовах циклічного навантаження. 

Для робочих циліндрів класичної конструкції, тобто з одним центральним 

отвором для підведення рідини високого тиску, коефіцієнт ϕ  приймають рів-

ним 0,75...0,8. Для циліндра з донною частиною, як на рисунку 6.10 (а), коефі-

цієнт ϕ  необхідно розраховувати, виходячи з особливостей конструкції робо-

чого циліндра конкретного гідравлічного преса. Визначати коефіцієнт ϕ  тради-

ційним способом в залежності від величини сумарної площі проекції отворів на 

площину, перпендикулярну осі робочого циліндра, в разі нової конструкції 

донної частини некоректно. 

Проведені дослідження НДС (див. рис. 6.11 – 6.12) показали розподіл на-

пружень в об’ємі донної частини, що виникають при подачі в робочий циліндр 

рідини високого тиску. У зв'язку з цим коефіцієнт ϕ  необхідно визначати як 

співвідношення наступних об’ємів донної частини: 

• 1днW  – з центральною проточкою 1 і отвором 2 для підведення рідини 

високого тиску (див. рис. 6.10, а); 

• 2днW  – цільної донної частини без будь-яких проточок, каналів і ін. 

Таким чином, коефіцієнт ϕ  становитиме 
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2

1

дн

дн
W
W

=ϕ .      (6.19) 

Для гідравлічних пресів ряду зусиль в діапазоні 30...150 МН, що вміщу-

ють робочі циліндри з донною частиною, показаною на рисунку 6.10 (а), були 

розраховані значення коефіцієнта ϕ . 

На рисунку 6.13 (а) приведена крива для визначення значення коефіцієн-

та ϕ  в залежності від зусилля гідравлічного преса. 

Тут же, на рисунку 6.13 (б), за результатами дослідження НДС донної ча-

стини (див. рис. 6.10, а) побудована крива співвідношення днh / cmt . 

Криві (див. рис. 6.13) дозволяють проектувати корпуси робочих циліндрів 

з використанням формул (6.17) і (6.18), гарантуючи раціональне співвідношен-

ня відповідних конструктивних параметрів донної частини з урахуванням про-

точки під НЗК і отвору для підведення рідини високого тиску, а також необхід-

ний запас міцності при заданих умовах експлуатації. 

 

 

6.5 Метод раціонального проектування систем зворотних і 

врівноважуючих циліндрів 

 

Як показує виробничий та експлуатаційний досвід [266], найбільш раціо-

нальним при проектуванні зворотних і врівноважувальних циліндрів є визна-

чення їх активних площ в наступному частковому співвідношенні щодо загаль-

ної активної площі робочих циліндрів: 

• 10% її припадає на зворотні циліндри; 

• 8% складають врівноважувальні циліндри. 

При такому процентному співвідношенні площ зворотні та врівноважува-

льні циліндри задовільно виконують свої функції в системі керування гідравлі-

чним пресом, не створюючи зайвого опору в періоди ходу наближення та без-

посередньої пластичної обробки поковки. 
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а) 

 

б) 

 

Рисунок 6.13 – Криві для визначення значень коефіцієнта ϕ  і співвідно-

шення днh / cmt  в залежності від зусилля гідравлічного преса 
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У розділі 3 поданої роботи зазначається важлива роль системи зворотних 

і врівноважувальних циліндрів для забезпечення необхідних швидкісних режи-

мів здійснення ходу наближення рухомої поперечини та якісного заповнення 

робочих циліндрів рідиною низького тиску, а в розділах 4 і 5 – для швидкого 

підйому рухомих частин преса у верхнє положення після виконання робочого 

ходу. У зв'язку з цим особливого значення набуває розробка методики раціона-

льного проектування систем зворотних і врівноважувальних циліндрів. 

На рисунку 6.14 наведено схему системи гідроліній зворотних і врівнова-

жувальних циліндрів гідравлічного преса [267], де введені такі позначення: 1 – 

гідролінія «акумулятор – клапанний розподільник зворотних циліндрів»; 2 – гі-

дролінія «клапанний розподільник зворотних циліндрів – зворотні циліндри»; 

3 – гідролінія «клапанний розподільник зворотних циліндрів – зливний бак»; 

4 – гідролінія «акумулятор – врівноважувальні циліндри» 5 – циліндр зворот-

ний; 6 – циліндр врівноважувальний; 7 – клапан напірний; 8 – клапан зливний. 

Важливо при конструюванні системи гідроліній зворотних і врівноважу-

вальних циліндрів (див. рис. 6.14) дотримуватися наступних основних рекоме-

ндацій, які є результатом досліджень, проведених в попередніх розділах цієї 

роботи: 

• клапанний розподільник зворотних циліндрів слід виділяти в окремий 

корпус і розміщувати в безпосередній близькості до пресу рівновіддалено від 

входів у зворотні циліндри 5, що дозволить уникнути перекосів рухомої попе-

речини (особливо важливо для великих пресів); 

• клапани 7 і 8 необхідно постачати засобами керування й контролю, вза-

ємопов'язаними за допомогою електроніки як між собою, так і з іншими елеме-

нтами системи керування пресом в межах загальної АСК – датчиками тиску ро-

бочих циліндрів, датчиками швидкості рухомої поперечини та ін.; 

• підведення високого тиску від НАС до зворотних 5 і врівноважуваль-

них 6 циліндрів повинне здійснюватися окремою магістраллю з роздвоєнням на 

гідролінії 1 і 4, як це показано на рисунку 6.14; 
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• роздвоєння гідролінії 4 має виконуватися максимально близько до пре-

су і рівновіддалено від входів у врівноважувальні циліндри 6, щоб уникнути 

перекосів рухомої поперечини на різних етапах машинного циклу. 

Раціональне проектування системи зворотних і врівноважувальних цилі-

ндрів гідравлічних пресів з НАП передбачає диференціацію гідроліній, які вхо-

дять до її складу, так як кожна з них відповідає за досягнення необхідних пара-

метрів переміщення рухомої поперечини на окремих етапах машинного циклу 

преса [268], а саме гідролінії (див. рис. 6.14): 

• 1 і 2 визначають швидкісний режим при підйомі рухомої поперечини в 

верхнє положення на зворотному ході; 

• 3 відповідає за злив рідини в НЗБ на ходах наближення та зворотних, а 

також за якість заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску на ході 

наближення, створюючи певний гідравлічний опір; 

• 4 забезпечує врівноважувальні циліндри рідиною високого тиску від 

акумулятора, підтримуючи в них постійний високий тиск, достатній для пок-

ращення загальної динаміки роботи преса та не створює надмірний опір пере-

міщенню рухомої поперечини на ході наближення. 

Проектування системи гідроліній зворотних і врівноважувальних цилінд-

рів (див. рис. 6.14) починають з визначення наступних параметрів [269]: 

• активної площі зворотних вF  і врівноважувальних урF  циліндрів; 

• максимальної швидкості переміщення рухомої поперечини в межах хо-

дів наближення xnnV max__  і зворотного вxnV max__ ; 

• максимальної швидкості робочої рідини високого тиску [ ]жвдV  в напі-

рному клапані 7 розподільника зворотних циліндрів; 

• максимальної швидкості робочої рідини низького тиску [ ]жндV  в злив-

ному клапані 8 розподільника зворотних циліндрів. 

При модернізації діючого обладнання використовують паспортні дані гі-

дравлічних пресів з НАП, враховуючи при цьому інформацію з креслень цехо-

вих розведень трубопроводів [235]. 
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Площі прохідних перерізів гідроліній 1 – 4 (див. рис. 6.14) розраховують 

за нижче наведеними формулами: 

• для гідроліній 1 і 2 

[ ]жвд
вхn

в V
V

Ff max__
21 =− ;     (6.20) 

• для гідролінії 3 

[ ]жнд
xnn

в V
V

Ff max__
3 = ;     (6.21) 

• для гідролінії 4 

[ ]жвд
xnn

ур V
V

Ff max__
4 = .     (6.22). 

Слід зазначити, що при розрахунку площі прохідного перерізу гідролінії 4 

для забезпечення мінімального опору з боку врівноважувальних циліндрів на 

ході наближення рухомої поперечини до поковки в формулу (6.22) введені мак-

симальна швидкість на ході наближення xnnV max__  і максимальна швидкість 

робочої рідини високого тиску [ ]жвдV . 

Значення [ ]жвдV  при розрахунку if  приймають з діапазону 18...20 м/с, 

який рекомендується з точки зору кавитационной стійкості елементів регулю-

вальних клапанів і з урахуванням значення тиску в акумуляторі. Значен-

ня [ ]жндV  приймають з діапазону 10...15 м/с, з огляду на середнє значення тис-

ку в НЗБ і статичний тиск у зворотних циліндрах [163]. 

На рисунку 6.15 представлені розрахункові криві для визначення актив-

них площ зворотних і врівноважувальних циліндрів (див. рис. 6.15, а), а також 

площ прохідних перерізів if  гідроліній 1 – 4 (див. рис. 6.15, б) в залежності від 

зусилля гідравлічного преса з НАП. 

Криві (див. рис. 6.15) побудовані на базі аналізу експериментальних да-

них і математичного моделювання ходів наближення та зворотного гідравліч-

них пресів (див. розділи 3 і 5) ряду зусиль в діапазоні 30...150 МН. 
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а) 

 

б) 

 

Рисунок 6.15 – Криві для визначення активних площ зворотних і врівно-

важувальних циліндрів (а) і площ прохідних перерізів if  гідроліній 1 – 4 (б) в 

залежності від зусилля гідравлічного преса 
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Значення максимальних швидкостей переміщення рухомої поперечини в 

межах ходів наближення xnnV max__  і зворотного вxnV max__  визначали теорети-

ко-експериментальним шляхом (див. розділи 3 і 5). 

Криві (див. рис. 6.15) дозволяють проектувати системи гідроліній зворот-

них і врівноважувальних циліндрів з використанням формул (6.20) – (6.22), га-

рантуючи досягнення заданих швидкісних режимів переміщення рухомої попе-

речини на різних етапах машинного циклу преса. Одночасно не створюється 

надмірний опір переміщенню рухомих частин на ході наближення, чим забез-

печується необхідна якість заповнення робочих циліндрів рідиною низького ти-

ску при покращенні загальної динаміки роботи преса. 

 

 

6.6 Розрахунок необхідних швидкісних параметрів і забезпечення 

ефективності роботи гідравлічних пресів з НАП на робочому ході 

 

6.6.1 Баланс тисків в НАП на робочому ході 

 

В насосно-акумуляторному приводі між насосною станцією та робочим 

циліндром вміщується накопичувач рідини високого тиску – акумулятор, який 

накопичує енергію під час пауз в роботі преса й в періоди знижених витрат та 

віддає в моменти, коли споживання рідини пресом перевершує подачу насосів. 

Він дозволяє постачити прес в будь-який момент робочого ходу необхідною 

витратою рідини високого тиску й забезпечує виконання великих обтиснень 

поковки з високою швидкістю при встановленій потужності насосів в 2–3 рази 

нижче в порівнянні з прямим насосним приводом. Особливо ефективним є за-

стосування НАП в гідравлічних пресах, де час робочого ходу набагато менший 

за час машинного циклу [87 – 90]. 

Розглянемо особливості розрахунку основних параметрів НАП для забез-

печення необхідних швидкісних параметрів та ефективності роботи гідравліч-

них пресів на робочому ході під час деформування заготовок. 



 269 

Експериментальні діаграми, досліджені в розділі 4 поданої роботи, пока-

зують, що рівень тисків, вимірюваних в процесі робочого ходу на різних ділян-

ках магістралі «акумулятор – прес», істотно розрізняється. При цьому тиск pp  

в робочому циліндрі завжди менший за тиск ap  на вході в систему керування, 

тобто відразу ж після клапана-автомата. Очевидно, що різниця тисків між аку-

мулятором і робочим циліндром ( pa ppp −=∆ ) буде визначати швидкісні па-

раметри та ефективність роботи преса в процесі деформування заготовки. 

Проаналізуємо баланс тисків в НАП. З цією метою розглянемо схему роз-

поділу тисків в магістралі «акумулятор – прес», представлену на рисунку 6.16, 

де показані три випадки здійснення робочого ходу [251]: 

1) Бойки верхній і нижній зімкнуті. Швидкість поперечини дорівнює ну-

лю. Впускний клапан робочих циліндрів відкритий. 

2) Поперечина преса обтискує поковку (безпосередньо робочий хід). 

3) Поперечина рухається вниз при повністю відкритому впускному кла-

пані. Поковка відсутня. 

У першому випадку тиск в робочому циліндрі pp  дорівнює тиску в аку-

муляторі ap , швидкість рухомої поперечини 1nV  дорівнює нулю, гідравлічні 

втрати 1гпp∆  в системі відсутні, опір поковки 1nR  дорівнює зусиллю преса nP . 

У третьому випадку поперечина рухається вниз з максимальною швидкіс-

тю ( max3 VVn = ) при відсутності поковки ( 03 =nR ) і при повністю відкритому 

впускному клапані. При цьому тиск pp  в робочому циліндрі становить всьо-

го 2 МПа, необхідні для подолання механічного тертя ( mpp∆ ), а 30 МПа – гід-

равлічні втрати ( 3гпp∆ ) в магістралі «акумулятор – прес». Таким чином, майже 

вся накопичена енергія акумулятора пішла на подолання гідравлічних опорів, 

тобто на нагрів робочої рідини й елементів гідравлічної системи преса. 

У другому випадку, коли рухома поперечина здійснює робочий хід, час-

тина енергії акумулятора йде на гідравлічні втрати ( 2гпp∆ ), частина ( покp∆ ) – 

на деформування поковки, і третя ( трp∆ ) – на механічне тертя. 
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Рисунок 6.16 – Типова схема розподілу тисків в магістралі «акумулятор – 

прес» гідравлічного преса з НАП 
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При цьому, чим менше опір поковки деформуванню ( 2nR ), тим більша 

частина тиску акумулятора йде на подолання гідравлічних опорів, але тим вище 

швидкість деформування ( pxn VV =2 ). При підвищеному опорі поковки дефор-

муванню спостерігається протилежна картина. Таким чином, баланс тисків в 

НАП складається з наступних основних величин [270] 

трпокгпa pppp ∆+∆+∆= .    (6.23) 

 

 

6.6.2 К. к. д. і коефіцієнт щільності потужності НАП 

 

К. к. д. і коефіцієнт щільності потужності є важливими характеристиками 

приводу, що дають уявлення про раціональність його проектування та правиль-

ність вибору характеристик регулювальних пристроїв. При їх оцінюванні необ-

хідно враховувати наступні принципові особливості НАП [251]: 

1) Усталена швидкість рухомої поперечини гідравлічного преса залежить 

від різниці тисків між акумулятором і робочим циліндром. 

2) На робочому ході прес споживає з акумулятора рідину постійного тис-

ку, незалежно від величини опору поковки деформуванню. 

3) Вся різниця тисків між акумулятором і робочим цилінд-

ром ( pa ppp −=∆ ) витрачається на подолання гідравлічних опорів магістралі 

«акумулятор – прес». 

4) Тиск, що розвивається в робочому циліндрі на робочому ході, завжди 

відповідає опору поковки деформуванню. 

Розглянемо ефективність роботи приводу гідравлічного преса від НАС на 

прикладі гарячого об'ємного штампування та вільного кування. На рисунку 6.17 

наведені графіки зусиль на робочому ході преса для обох операцій. 

Рухома поперечина гідравлічного преса переміщується справа наліво та 

зупиняється або при змиканні половинок штампу (див. рис. 6.17, а), або при до-

сягненні заданого розміру поковки (див. рис. 6.17, б). 
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а) 

 

б) 

 

Рисунок 6.17 – Графіки зусиль на робочому ході для операцій гарячого 

об'ємного штампування (а) і вільного кування (б) 
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Під час цього руху рівень тиску в робочому циліндрі становить pp , про-

порційний зусиллю плP , що розвивається плунжером гідравлічного преса з на-

сосно-акумуляторним приводом. 

На кожному робочому ході з акумулятора забирається енергія стиснутої 

рідини, окреслена прямокутником ОАБВ. Вона складається з корисної роботи 

деформування плA  і роботи гпA , що пішла на подолання гідравлічних опорів. 

Втратами на механічне тертя нехтуємо. 

З графіків видно, що при гарячому об'ємному штампуван-

ні (див. рис. 6.17, а) гідравлічні втрати істотно перевищують корисну роботу 

преса. На графіку вільного кування (див. рис. 6.17, б) картина протилежна – ко-

рисна робота значно більше гідравлічних втрат. 

Таким чином, можна зробити висновок, що гідравлічні преси з НАП не-

вигідно застосовувати для операцій з піковим навантаженням в кінці ходу. Во-

ни більше підходять для операцій з невеликою зміною зусилля деформування 

по ходу плунжера (протягування, осадження, витягування, пресування та ін.). 

При цьому к. к. д. преса з НАП не є постійною величиною. У кожній точці ро-

бочого ходу він дорівнює відношенню тиску в робочому циліндрі преса до тис-

ку в акумуляторі й по ходу деформування може істотно змінювати-

ся (див. рис. 6.17) 

a

p

p
p

=η .      (6.24) 

Середній к. к. д. гідравлічних пресів з НАП відносно невисокий, так як з 

акумулятора постійно забирається рідина максимального тиску, незалежно від 

величини опору поковки деформуванню [251]. Тому для підвищення к. к. д. в 

гідравлічних пресах середніх і великих зусиль застосовують три робочих цилі-

ндра, за допомогою яких отримують три ступені: 

• осадження проводять на третьому ступені зусиль, тобто всіма трьома 

циліндрами; 

• основне кування – протягування – на другому ступені, тобто двома (як 

правило бічними) циліндрами; 
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• шліхтування – обробну операцію – на першому ступені, тобто одним 

центральним циліндром. 

Баланс тисків в системі визначає к. к. д. приводу – формули (6.23) і (6.24), 

а швидкісні характеристики пов'язані з коефіцієнтом щільності потужності на-

ступною залежністю 

НАП

pxпл
Q M

VP
K

⋅
= ,     (6.25) 

де НАПM  – маса компонентів гідросистеми на ділянці «акумулятор – ро-

бочий циліндр». 

Для забезпечення високої ефективності НАП значення к. к. д. (6.24) і ко-

ефіцієнта щільності потужності (6.25) повинні бути збалансовані. Типова схема 

розподілу тисків в магістралі «акумулятор –прес» (див. рис. 6.16) показує, що 

чим більше сила опору поковки наближається до номінального зусилля преса, 

тим повільніше буде переміщатися рухома поперечина і тим нижче буде проду-

ктивність кування. Тому необхідно знайти оптимальний перепад тиску між 

акумулятором і робочим циліндром, коли досить високі як к. к. д. процесу, так і 

коефіцієнт щільності потужності. 

Знайдемо цей оптимальний перепад тисків, досліджуючи функцію поту-

жності процесу на екстремум за методикою М. В. Сторожева, описаною в робо-

ті [87] для встановлення оптимального використання гідравлічних пресів. По-

тужність на плунжері гідравлічного преса в період робочого ходу складає 

pxплпл VPN ⋅= .      (6.26) 

Скористаємося формулою Вейсбаха (2.7) та виразимо швидкість pxV  

p

pa
px

pp
V

ξ⋅ρ⋅

−
=

5,0
.     (6.27) 

Замінимо в формулі (6.26) ppпл pFP ⋅=  і pxV  (6.27). 

В результаті отримаємо 

p

pa
ppпл

pp
pFN

ξ⋅ρ⋅

−
⋅=

5,0
.    (6.28) 
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Позначимо ϕ=
ξ⋅ρ⋅ p

pF
5,0

1  – постійна величина. Тоді в остаточному 

вигляді отримаємо залежність 
papпл pppN −⋅ϕ= .    (6.29) 

Дослідимо функцію (6.29) на екстремум 

( )
0

2

2
=













−

−−
ϕ=

pa

ppa

p

пл

pp

ppp
dp
dN

.    (6.30) 

Знаменник отриманого дробу (6.30) не звертається до нескінченності, ве-

личина коефіцієнту ϕ  не дорівнює нулю. Отже, до нуля необхідно прирівняти 

чисельник дробу, тобто ( ) 02 =−− ppa ppp . Звідси 

ap pp
3
2

= .       (6.31) 

Таким чином, для оптимізації процесу деформування поковки необхідно, 

щоб тиск в робочому циліндрі преса не перевищував 2/3 від тиску в акумулято-

рі. При такому співвідношенні встановлюється оптимальний баланс між зна-

ченнями к. к. д. (6.24) і коефіцієнта щільності потужності (6.25) приводу, а, 

значить, і між швидкісними параметрами системи керування та ефективністю 

роботи гідравлічних пресів з НАП на робочому ході. 

 

 

6.6.3 Розробка ефективних систем керування робочим ходом 

 

Основним недоліком досліджених в даній роботі гідравлічних пре-

сів (див. рис. 2.1) є значна протяжність магістралей «акумулятор – робочий ци-

ліндр» в системах керування та наявність необґрунтовано великої кількості в 

них місцевих опорів. Внаслідок цього на всіх етапах машинного циклу відно-

шення гідравлічного опору регулювального клапана до загального опору відпо-

відної магістралі, зване коефіцієнтом якості гідросистеми α , фактично заниже-

но. При цьому сильно спотворюються швидкісні характеристики регулюваль-

них клапанів, наближаючись до релейних (див. рис. 1.10), погіршуються їх ре-
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гулювальні властивості, розгін і гальмування рухомої поперечини преса супро-

воджуються гідроударними явищами різної інтенсивності. Це підтверджується 

експериментальними діаграмами та результатами математичного моделювання, 

проведеними в розділах 3 –5 поданої дисертації. З огляду на той факт, що НАП 

є єдиним типом приводу, здатним забезпечити великі зусилля й високі швидко-

сті робочого ходу, оперативне й чутливе керування швидкістю та положенням 

рухомої поперечини [163], розробка систем керування гідравлічними пресами з 

високим коефіцієнтом якості α  має важливе практичне значення. 

К. к. д. і коефіцієнт щільності потужності, а також робочі характеристики 

НАП, можуть бути суттєво покращені шляхом удосконалення систем керування 

за такими основними напрямками [121]. 

1) Перегрупування НАС шляхом відмови від громіздких групових станцій 

та перехід на індивідуальний привод з максимально можливим наближенням 

гідробалонів акумуляторів до пресів, що дозволить: 

• суттєво знизити гідравлічні втрати в магістралях за рахунок зменшення 

протяжності напірних гідроліній; 

• знизити нагрів робочої рідини; 

• скоротити маневровий об’єм акумулятора, а, отже, і витрати на вироб-

ництво рідини високого тиску; 

• перейти на використання гідробалонів із розділенням середовищ, що 

запобігає насиченню робочої рідини повітрям; 

• зменшити рівень кавітаційного зношення елементів гідросистеми; 

• підвищити компактність приводу. 

2) Усунення з напірних гідроліній зайвих місцевих гідравлічних опорів. 

Це дасть можливість: 

• підвищити частку гідравлічного опору дросельного регулювального 

клапана в загальному опорі відповідної напірної гідролінії, досягаючи значення 

коефіцієнта α  не нижче 0,5; 
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• усунути спотворення швидкісної характеристики регулювального кла-

пана, максимально наближаючи її по формі до лінійної конструктивної харак-

теристики, закладеної в конструкцію клапана при його проектуванні; 

• знизити рівень гідроударів; 

• підвищити точність зупинки рухомої поперечини гідравлічного преса 

на заданому розмірі заготовки; 

• покращити чутливість преса до сигналів керування. 

3) Раціональне проектування елементів НАП і розрахунок високоефекти-

вних режимів для різних етапів машинного циклу з використанням розроблених 

в поданій роботі математичних моделей. 

Практична реалізація розглянутих заходів щодо вдосконалення систем 

керування гідравлічними пресами з НАП можлива на базі методики інженерно-

го аналізу, що наводиться у поточному розділі. 

На рисунку 6.18 наведено схему системи гідроліній робочих циліндрів гі-

дравлічного преса, де введені позначення: 1 – гідролінія «акумулятор – клапан-

ний розподільник»; 2 – гідролінія «напірний клапан I ступені – центральний 

циліндр»; 3 – гідролінія «напірний клапан II ступені – бічні циліндри»; 4 – на-

пірний клапан I ступені; 5 – напірний клапан II ступені; 6 – циліндр робочий 

центральний; 7 – циліндр робочий бічний. 

Важливо при конструюванні системи гідроліній робочих цилінд-

рів (див. рис. 6.18) дотримуватися наступних основних рекомендацій [270]: 

• клапанний розподільник робочих циліндрів слід виділяти в окремий 

корпус і розміщувати в безпосередній близькості до пресу; 

• клапани 4 і 5 необхідно оснащати засобами керування й контролю, вза-

ємопов'язаними за допомогою електроніки, як між собою, так і з іншими еле-

ментами системи керування пресом в межах загальної АСК; 

• підведення рідини високого тиску від НАС до розподільника робочих 

циліндрів повинне здійснюватися окремою гідролінією1, яку прокладено без-

посередньо від клапана-автомата; 
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Рисунок 6.18 – Схема системи гідроліній робочих циліндрів гідравлічного 

преса з НАП 
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• роздвоєння гідролінії 3 повинно виконуватися максимально близько до 

робочих циліндрів і рівновіддалено від входів в бічні циліндри 6 щоб уникнути 

перекосів рухомої поперечини на робочому ході. 

Раціональне проектування системи робочих циліндрів передбачає дифе-

ренціацію гідроліній, які входять до її складу, так як кожна з них відповідає за 

досягнення необхідних параметрів переміщення рухомої поперечини на різних 

ступенях зусиль преса, а саме гідролінії (див. рис. 6.18): 

• 1 здійснює підведення рідини високого тиску в об’ємі, достатньому для 

роботи преса на III ступені зусиль; 

• 2 відповідає за якість заповнення центрального робочого циліндра 6 рі-

диною високого тиску при роботі преса на I ступені зусиль; 

• 3 забезпечує бічні циліндри 7 рідиною високого тиску при роботі преса 

на II ступені зусиль. 

Проектування системи гідроліній робочих циліндрів (див. рис. 6.18) по-

чинають з визначення наступних параметрів [271]: 

• сумарної активної площі pF  робочих циліндрів; 

• активних площ pIF  і pIIF  робочих циліндрів згідно I і II ступеням зу-

силь відповідно; 

• максимальної швидкості max_pxV  переміщення рухомої поперечини на 

робочому ході при роботі преса на III ступені зусиль при 0=nR ; 

• максимальної швидкості робочої рідини високого тиску [ ]жвдV  в напі-

рних клапанах 4 і 5 розподільника робочих циліндрів. 

Для визначення вище наведених параметрів можна використовувати пас-

портні дані гідравлічних пресів з НАП, враховуючи при цьому інформацію з 

креслень цехових розведень трубопроводів [235]. 

Площі прохідних перерізів if  гідроліній 1 – 3 (див. рис. 6.18) розрахову-

ють за нижче наведеними формулами: 

• для гідролінії 1 
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[ ]жвд
px

p V
V

Ff max_
1 = ;     (6.32) 

• для гідролінії 2 

[ ]жвд
px

pI V
V

Ff max_
2 = ;     (6.33) 

• для гідролінії 3 

[ ]жвд
px

pII V
V

Ff max_
3 = .     (6.34) 

Значення [ ]жвдV  при розрахунку if  приймають з діапазону 20...25 м/с, 

який рекомендується з точки зору кавітаційної стійкості елементів регулюваль-

них клапанів і з урахуванням значення тиску в акумуляторі [163]. 

На рисунку 6.19 представлені розрахункові криві для визначення актив-

них площ робочих циліндрів при роботі преса на різних ступенях зу-

силь (див. рис. 6.19, а) і площ прохідних перерізів if  гідроліній 1 – 

3 (див. рис. 6.19, б) в залежності від зусилля гідравлічного преса з НАП. 

Криві (див. рис. 6.19) побудовані на базі аналізу експериментальних да-

них і математичного моделювання робочого ходу гідравлічних пресів (розділ 4) 

ряду зусиль в діапазоні 30...150 МН. 

Значення максимальних швидкостей переміщення рухомої поперечини на 

робочому ході визначали теоретико-експериментальним шляхом (розділ 4). 

Криві (див. рис. 6.19) дозволяють проектувати системи гідроліній робо-

чих циліндрів з використанням формул (6.32) – (6.34), гарантуючи якість запо-

внення робочих циліндрів рідиною високого тиску при роботі гідравлічного 

преса з НАП на всіх трьох ступенях зусиль. 

Для досягнення необхідних швидкісних параметрів робочого ходу в магі-

стралі «акумулятор – прес» потрібно встановити дросельний регулювальний 

клапан, що має наступні необхідні властивості [272]: 

• величину критичного перерізу крf ; 

• висоту відкриття кh ; 



 281 

 

 

а) 

 

б) 

 

Рисунок 6.19 – Криві для визначення активних площ робочих циліндрів 

при роботі преса на різних ступенях зусиль (а) і площ прохідних перерізів if  

гідроліній 1 – 3 (б) в залежності від зусилля преса 
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• конструктивну характеристику )( ккр hff = ; 

• швидкісну характеристику )( кn hfV = ; 

• кавітаційну стійкість та відсутність коливань. 

Розрахунок площі критичних прохідних перерізів крf  дросельних регу-

лювальних клапанів є ключовим при проектуванні гідросистем пресів. Від пра-

вильного вибору цих перерізів багато в чому буде залежати ефективність робо-

ти преса, гнучкість і чутливість його керування [251]. 

При завищених прохідних перерізах крf  гідравлічний прес буде працю-

вати з гідроударами та коливальними явищами різної інтенсивності, чутливість 

до сигналів керування й, відповідно, точність кування (штампування) будуть 

низькі, а нормальна експлуатація преса стане неможливою. 

При занижених прохідних перерізах рухома поперечина преса буде руха-

тися повільно, в приводі будуть великі гідравлічні втрати, підвищений кавіта-

ційне зношення клапанів і нагрів робочої рідини. 

Розрахунок величини критичного прохідного перерізу крf  повністю відк-

ритого дросельного регулювального клапана (див. рис. 6.18) проводиться в та-

кій послідовності дій [273]. 

1) З формули Вейсбаха (2.7) виражають коефіцієнт мξ  опору магістралі 

«акумулятор – прес», зведений до площі робочих циліндрів 

армк
px

м
V
p

ξ+ξ=
⋅ρ⋅

∆
=ξ

2
max_5,0

,    (6.35) 

де p∆  – перепад тисків між акумулятором ap  і робочим циліндром pp  

при переміщенні рухомої поперечини преса з найбільшою швидкістю max_pxV  

на робочому ході без поковки ( pa ppp −=∆ ); 

кξ  – зведений коефіцієнт опору дросельного регулювального клапа-

на (напірного); 

армξ  – зведений коефіцієнт опору труб і арматури в магістралі «акумуля-

тор – прес». 
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2) Задаються бажаним значенням коефіцієнта якості гідросистеми α  і ви-

значають величину коефіцієнта кξ  за формулою 

мк ξ⋅α=ξ .      (6.36) 

3) Визначають величину коефіцієнта армξ  і проектують магістраль відпо-

відно до його величини 

кмарм ξ−ξ=ξ .     (6.37) 

В ході проектування системи керування при розробці робочих креслень 

розведень трубопроводів визначають фактичне значення армξ , використовуючи 

формулу (2.4) і керуючись довідковою літературою з підрахунку коефіцієнтів 

місцевих гідравлічних опорів. В результаті фактичне значення армξ  не повинно 

перевищувати значення, обчисленого за формулою (6.37). В іншому випадку 

необхідно переглянути доцільність застосування окремих елементів труб і ар-

матури або задатися меншим значенням коефіцієнта α . При цьому перевагу 

слід віддати першому варіанту, тобто зміні компонування та комплектуючих 

трубопроводів магістралі «акумулятор – прес». 

4) Зводять коефіцієнт гідравлічного опору регулювального клапана кζ  до 

прохідного перерізу if  гідролінії, що підводить, за формулою 

2

2

p

i
кк

F

f
ξ=ζ .     (6.38) 

5) Величина критичного прохідного перерізу крf  повністю відкритого ре-

гулювального клапана визначається за формулою, яка встановлює зв'язок між 

коефіцієнтом гідравлічного опору кζ , зведеного до площі плунжера робочого 

циліндра pF  (6.38), і прохідним перерізом трубопроводу if , що підводить, при 

раптовому розширенні струменя робочої рідини 

1+ζ
=

к

i
кp

f
f .     (6.39) 

За наведеними формулами (6.35) – (6.39) для гідравлічних пресів з НАП в 

діапазоні зусиль 30...150 МН розраховані величини критичних прохідних пере-
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різів крf  дросельних регулювальних клапанів I і II ступенів зусиль при різних 

значеннях коефіцієнта якості гідросистеми α . 

Відповідні криві наведені на рисунку 6.20. 

Швидкості max_pxV  переміщення рухомої поперечини на робочому ході 

визначали теоретико-експериментальним шляхом. Перепад тисків p∆  розрахо-

вували за експериментальними діаграмами робочого ходу (див. розділ 4). 

Відповідно до розрахункових кривих (див. рис. 6.20), задаючись необхід-

ним значенням коефіцієнта α , визначають величини критичних прохідних пе-

рерізів крf  дросельних регулювальних клапанів I і II ступенів зусиль. Причому 

зі збільшенням α  величина крf  зменшується, чим досягається перерозподіл гі-

дравлічного опору магістралі на користь регулювального клапана. 

Для побудування конструктивної характеристики дросельного регулюва-

льного клапана здійснюють вибір конструкції його проточною части-

ни (див. розділ 1), відповідно до якої визначають найменший діаметр прохідно-

го отвору в сідлі клапана cd , висоту підйому кh  і інші конструктивні парамет-

ри [272], керуючись при цьому залежністю 

)( ккр hff = .     (6.40) 

Сутність формули (6.40) являє собою взаємозв'язок геометричних пара-

метрів, що відповідають обраній конструкції проточної частини дросельного 

регулювального клапана (робочих циліндрів). 

Конструктивна характеристика )( ккр hff =  є незмінною і повністю зале-

жить від конструктивних параметрів, закладених в регулювальний клапан на 

етапі проектування системи керування. 

Швидкісна характеристика – залежність швидкості переміщення рухомої 

поперечини на робочому ході від висоти підйому регулювального клапана – ви-

значається низкою чинників, а саме: 

• видом конструктивної характеристики (6.40) і показником n ; 

• параметрами магістралі «акумулятор – прес»; 

• коефіцієнтом якості гідросистеми α . 
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Рисунок 6.20 – Криві для визначення критичних прохідних перерізів крf  

регулювальних клапанів I (квадратні маркери) і II (круглі маркери) ступенів зу-

силь при різних значеннях коефіцієнта α  в залежності від зусилля гідравлічно-

го преса з НАП 
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Задаючись вище визначеними параметрами системи гідроліній робочих 

циліндрів, будують швидкісну характеристику обраних регулювальних клапа-

нів, керуючись формулою (1.6) в наступному вигляді [272] 
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V
V .    (6.41) 

Наведена методика дозволяє підбирати під необхідні швидкісні парамет-

ри й вимоги точності гальмування рухомої поперечини на заданому розмірі ре-

гулювальні клапани відповідних характеристик. Однак на практиці при проек-

туванні гідроприводів пресів широкого діапазону номінальних зусиль часто 

складно досягти точного перерозподілу гідравлічного опору між регулюваль-

ним клапаном та іншими компонентами магістралі «акумулятор – прес». У зв'я-

зку з цим виникає необхідність розробити такий критерій, який поєднував би в 

собі параметри насосно-акумуляторного приводу преса, конструктивну й шви-

дкісну характеристики регулювального клапана, а також якість системи керу-

вання в прив'язці до номінального зусилля преса. 

З формули (6.36) виразимо коефіцієнт мξ  опору магістралі «акумулятор – 

прес», зведений до площі робочих циліндрів 

α
ξ

=ξ к
м .      (6.42) 

Прирівняємо між собою формули (6.35) і (6.42), підставивши за-

мість max_pxV  вираз (2.6). В результаті отримаємо рівність 

c
bpк
⋅ρ⋅

⋅∆
=

α
ξ

5,0
.     (6.43) 

Замінимо коефіцієнт b  втрати активної сили преса на подолання гідравлі-

чних опорів магістралі при повністю відкритому регулювальному клапані у фо-

рмулі (6.43) на вираз (2.3) 

c
Fp pкк

⋅ρ⋅

⋅ξ⋅ρ⋅⋅∆
=

α
ξ

5,0
5,0

.    (6.44) 
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Введемо позначення ES
к K
c

=
ξ

 – фактор вагомості клапана, який показує 

фактичну частку зведеного опору регулювального клапана, що припадає на 

одиницю активного зусилля гідравлічного преса. 

Запишемо вираз для визначення зведеного коефіцієнту кξ  опору дросе-

льного регулювального клапана в залежності від фактору ESK  

pESк FKp ⋅⋅∆⋅α=ξ .     (6.45) 

З формули (6.39) виразимо коефіцієнт гідравлічного опору кζ  регулюва-

льного клапана, а з формули (6.38) – коефіцієнта кξ  

2
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;      (6.46) 
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ζ=ξ .      (6.47) 

Підставимо формулу (6.46) в (6.47) 
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−=ξ .     (6.48) 

Виразимо з формули (6.45) фактор ESK  

p

к
ES Fp

K
⋅∆⋅α

ξ
= .     (6.49) 

Підставимо вираз (6.48) для визначення коефіцієнта кξ  в формулу (6.49). 

Остаточно отримаємо [274] 
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= .     (6.50) 

Вираз (6.50) являє собою фактор вагомості клапана. Він характеризує в 

комплексі параметри НАП, характеристики регулювального клапа-

на (конструктивну і швидкісну), а також якість системи керування, що припа-
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дають на одиницю активного зусилля гідравлічного преса. pF  і if  характери-

зують параметри магістралі «акумулятор – прес», кpf  вказує на конструктивну 

характеристику регулювального клапана, p∆  визначає швидкісні параметри гі-

дравлічного преса, α  – показник якості гідросистеми. 

Для гідравлічних пресів з НАП в діапазоні зусиль 30...150 МН за форму-

лою (6.50) розраховані значення фактора вагомості клапана ESK  при роботі на I 

і II ступенях зусиль при різних значеннях коефіцієнта α . Відповідні криві наве-

дені на рисунку 6.21. 

Значення параметрів pF , if  і кpf   взяті з кривих, представлених на рису-

нках 6.19 і 6.20 відповідно. 

Розрахункові криві (див. рис. 6.21) показують, що чим вище зусилля пре-

са, тим в більшій мірі необхідно розвантажувати гідролінії від зайвих гідроопо-

рів для досягнення необхідних швидкісних параметрів систем керування. 

Зі зменшенням значення коефіцієнта α  криві стають більш пологими, що 

свідчить про зниження регулювальних властивостей клапана та ефективності 

роботи гідравлічного преса з НАП. 

Зі збільшенням значення коефіцієнта α  криві (див. рис. 6.21) починають 

мати більшу крутизну, яка показує, що чим менше зусилля преса, тим більш 

компактною повинна бути система керування за рахунок [275]: 

• зосередження регулювальних клапанів і органів керування безпосеред-

ньо біля робочих циліндрів; 

• виконання засобів керування регулювальними клапанами у вигляді ін-

дивідуальних сервоприводів; 

• раціонального проектування розведень трубопроводів високого тиску, 

як по пресу, так і по території ковальсько-пресового цеху, максимально виклю-

чаючи зайві місцеві гідравлічні опори (повороти, підйоми, перехідники, пере-

пади перерізів та ін.); 

• встановлення акумулятора поблизу гідравлічного преса. 
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Рисунок 6.21 – Криві для визначення фактора вагомості клапана ESK  при 

роботі на I (круглі маркери) і II (квадратні маркери) ступенях зусиль при різних 

значеннях коефіцієнта α  в залежності від зусилля преса 
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З ростом зусилля преса розведення трубопроводів стають більш розвине-

ними і частка регулювального клапана в загальному опорі магістралей знижу-

ється, незалежно від величини коефіцієнта α  [276]. У випадку великих і потуж-

них гідравлічних пресів з НАП також необхідно прагнути до підвищення ком-

пактності систем керування, проте реалізувати їх на практиці набагато склад-

ніше, ніж у випадку пресів середніх зусиль. З ростом зусилля збільшуються га-

барити силових гідравлічних органів і металоконструкції гідравлічного преса, 

зростає об’єм робочої рідини в гідросистемі. Норми й правила експлуатації со-

судів високого тиску й загальної техніки безпеки не дозволяють скорочувати 

протяжність гідроліній, вимагаючи розташовувати насосно-акумуляторні стан-

ції на безпечній відстані від преса. Зосередити регулювальні клапани та органи 

керування безпосередньо біля робочих циліндрів у випадку великих і потужних 

гідравлічних пресів не завжди виявляється можливим, так як таке компонуван-

ня призведе до суттєвого збільшення і так чималих висотних габаритів верти-

кальної металоконструкції машини. При цьому слід враховувати зростаючу ме-

талоємність основних компонентів гідросистем великих і потужних пресів, 

особливо клапанних розподільників. Їх розташування біля робочих циліндрів 

може призвести до необхідності посилення несучої конструкції преса, в тому 

числі й для попередження його розгойдування при ексцентричному прикладен-

ні технологічного навантаження. 

Відповідно до даних рисунка 6.21 здійснюють проектування ефективних 

систем керування гідравлічними пресами з НАП. Послідовність дій така [277]: 

1) Задаються необхідним значенням коефіцієнта якості гідросистеми α  і 

визначають відповідну йому криву. 

2) За значенням зусилля необхідної ступені зусиль преса (МН), що проек-

тується, знаходять переріз з кривою обраного коефіцієнта α  і визначають вели-

чину фактору вагомості клапана ESK  як ординату точки перерізу. 

3) Проектують систему керування гідравлічним пресом, визначаючи такі 

параметри за даними кривих: 
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• зведений коефіцієнт кξ  опору дросельного регулювального клапана – 

фактор вагомості клапана ESK  перемножують на зусилля преса; 

• зведений коефіцієнт мξ  гідролінії, в якій встановлено дросельний ре-

гулювальний клапан, – зведений коефіцієнт кξ  ділять на обране значення кое-

фіцієнта якості гідросистеми α ; 

• зведений коефіцієнт армξ  опору труб і арматури – різність між визна-

ченими значеннями мξ  і кξ . 

Таким чином, фактор вагомості клапана ESK  є основою створення систем 

керування гідравлічними пресами з заданим коефіцієнтом якості α . 

Фактор ESK  дозволяє встановити необхідний ступень компактності гід-

росистеми, яка має суттєвий вплив на ефективність роботи пресів середніх зу-

силь (30...63 МН), помірний для великих (63...100 МН) і незначний для потуж-

них гідравлічних пресів (100...150 МН). 

 

 

6.7 Розрахунок параметрів рухомих столів і систем їх керування 
 

Аналіз руху рухомої поперечини преса на робочому ході та в період де-

компресії робочих циліндрів від тиску, виконаний в розділі 4 цієї роботи, пока-

зує, що параметри рухомих столів суттєво впливають на динаміку роботи гід-

равлічних пресів з НАП на робочому ході. Крім цього рухомі столи помітно ро-

зширюють їх технологічні можливості й полегшують експлуатацію [177]. 

Переміщення рухомого столу (див. рис. 1.3) при реалізації технологічних 

процесів гарячої обробки тиском здійснюється за допомогою двох гідравлічних 

циліндрів, розташованих навпроти один одного в подовжених консолях ниж-

ньої нерухомої поперечини преса або при великих ходах – в приямках фунда-

менту на спеціальних стійках. 

Як показали експериментальні дослідження (див. розділ 4), важливим при 

розробці та моделюванні технологічних процесів гарячої обробки тиском є вра-
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хування прогину столу cmS  в залежності від тиску в робочих циліндрах, вели-

чина якого пропорційна технологічному зусиллю преса. Розрахувати значен-

ня cmS  можна з використанням полінома третього ступеня (4.1). 

Для гідравлічних пресів з НАП в діапазоні зусиль 30...150 МН на базі фо-

рмули (4.1) визначені значення коефіцієнтів полінома 1x , 2x , 3x  і 4x  при робо-

ті на III ступені зусиль, тобто з номінальним зусиллям. Відповідні криві наве-

дені на рисунку 6.22. За цими даними для конкретного гідравлічного преса бу-

дують типовий графік залежності величини прогину рухомого стола cmS  від 

тиску в робочих циліндрах pp  з подальшим урахуванням цих значень при ви-

значенні параметрів робочого ходу. 

На рисунках 6.23 – 6.25 наведені основні параметри рухомих столів гід-

равлічних пресів з НАП за даними фірми HBE [58], а саме: 

cmF  – площа робочої поверхні столу в плані; 

cmh  – хід стола в одну сторону; 

cmV  – максимальна швидкість переміщення стола; 

cmP  – максимальне зусилля гідроциліндра стола; 

cmM  – маса столу, поковки та інструменту. 

Проектування систем керування рухомими столами гідравлічних пресів з 

НАП здійснюється з використанням даних наведених графіків (див. рис. 6.23 –

 6.25) в наступній послідовності дій [278, 252]. 

1) Визначають площу плF  і діаметр плD  плунжера циліндра стола 

a

cmтрст
пл p

RP
F _+

= ;    
785,0
пл

пл
F

D = , 

де cmmpR _  – сила тертя в манжетах плунжеру рухомого сто-

ла ( cmmp PR )04,0...03,0(= ). 

2) Із рівняння рівності витрат визначають площу mpf  і внутрішній діа-

метр mpd  трубопроводу, що підводить, циліндра стола 
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а) 

 

б) 

 

в) 

 

г) 

Рисунок 6.22 – Криві для визначення коефіцієнтів поліному (4.1) 1x  (а), 

2x  (б), 3x  (в) і 4x  (г) 
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а) 

 

б) 

 

в) 

  
Рисунок 6.23 – Криві для визначення основних параметрів рухомих столів 

гідравлічних пресів з НАП: cmF  (а), cmh  (б) і cmV  (в) 
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а) 

 

б) 

Рисунок 6.24 – Криві для визначення основних параметрів рухомих столів 

гідравлічних пресів з НАП: cmP  (а) і cmM  (б) 
 

 
Рисунок 6.25 – Графік зміни жорсткості рухомих столів гідравлічних пре-

сів зі станиною: 1 – колонного типу; 2 – проставочного типу 
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mpж

cm
плmp V

V
Ff

][
= ;   

785,0
mp

mp
f

d = , 

де mpжV ][  – припустима швидкість рідини в трубопроводі, що підводить, 

циліндра стола ( ≈mpжV ][ 15…20 м/с). 

3) Розраховують основні параметри регулювальних клапанів (напірного й 

зливного) клапанного розподільника рухомого столу (див. рис. 1.3). Схема гід-

равлічних опорів магістралі «колектор – циліндр стола» та розрахункова схема 

ходу столу показані на рисунках 6.26 і 6.27 відповідно. 

На рисунку 6.26 введені наступні умовні позначення: 1 – колектор; 2 – 

поворот трубопроводу; 3 – запірний вентиль; 4 – клапанний розподільник; 5 – 

дросельний регулювальний клапан; 6 – вхід в циліндр стола. 

Спочатку визначають зведений до плунжеру циліндра столу коефіцієнт 

гідравлічного опору магістралі «колектор – гідроциліндр столу» (див. рис. 6.26) 

без урахування дросельного регулювального клапана за формулою 














ζ+λ=ξ ∑ 22

2/ 11

mp
i

mpmp

cm
плм

ffd
l

F ,    (6.51) 

де cml  – довжина напірної магістралі столу; 

∑ζ i  – сумарний коефіцієнт місцевих опорів напірної магістралі рухомо-

го столу (див. рис. 6.26). 

Потім визначають перепад тисків в магістралі «колектор – гідроциліндр 

столу» під час руху столу з найбільшою швидкістю 

цaм ppp −=∆ ,      (6.52) 

де цp  – тиск робочої рідини в циліндрі столу. 

Значення цp  може бути визначено за виразом 

пл

npцmpмmpн
ц F

RRR
p

++
= ,    (6.53) 

де mpнR  – сила тертя в напрямних столу; 
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Рисунок 6.26 – Схема гідравлічних опорів магістралі «колектор – циліндр 

стола» 

 

 

 
 

Рисунок 6.27 – Розрахункова схема ходу рухомого стола преса 
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mpмR  – сила тертя в манжетах вузла ущільнення плунжера циліндра ру-

хомого столу; 

npцR  – опір протилежного циліндра, з якого рідина зливається в НЗБ. 

Сила тертя в напрямних столу mpнR  визначається, як 

mpcmmpн GR m= , 

де cmG  – вага столу ( gMG cmcm = ); 

mpm  – коефіцієнт тертя столу по напрямних. 

Сила тертя в манжетах mpмR  і опір npцR  з боку протилежного циліндра 

визначаються відповідно 

aплmpм pFR 03,0= ; 

бплnpц pFR = . 

Визначають повний зведений коефіцієнт гідравлічного опору магістралі 

«колектор – гідроциліндр столу», необхідний для забезпечення паспорт-

ної (максимальної) швидкості руху столу 

25,0 cm

м
м

V
p
ρ

∆
=ξ .     (6.54) 

Розраховують необхідний зведений до плунжеру гідроциліндра столу ко-

ефіцієнт опору повністю відкритого регулювального клапана 
/
ммкл ξ−ξ=ξ .     (6.55) 

Зводять коефіцієнт гідравлічного опору регулювального клапана до діа-

метру труби, що підводить, за формулою 

2

2

пл

mp
клкл

F

f
ξ=ζ .     (6.56) 

Визначають величину критичного прохідного перерізу повністю відкри-

того дросельного регулювального клапана 

1+ζ
=

кл

mp
kp

f
f .     (6.57) 
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Будують конструктивну і швидкісну характеристики дросельних регулю-

вальних клапанів керування рухомим столом преса. 

4) Визначають кінематичні та динамічні параметри ходу рухомого стола 

відповідно до розрахункової схеми, представленої на рисунку 6.27. 

Для цього розраховують найбільшу усталену швидкість переміщення ру-

хомого столу та порівнюють її з номінальною (див. рис. 6.23, в) 

cm
cm

cm b
cV = ,     (6.58) 

де cmc  – активна пересувна сила рухомого столу; 

cmb  – зведений коефіцієнт гідравлічного опору магістралі «колектор – гі-

дроциліндр столу». 

Згідно з наведеною розрахунковою схемою (див. рис. 6.27) коефіцієн-

ти cmc  і cmb  визначаються за такими залежностями 

npцmpнmpмaплcm RRRpFc −−−= ; 

плмcm Fb ρξ= 5,0 . 

Розрахована швидкість не повинна відрізнятися від визначеної за даними 

рисунка 6.23 (в) не більше ніж на 10...15%. 

Потім визначають час розгону рухомого стола до найбільшої усталеної 

швидкості за формулою 

cmcm

cm
p bc

a
t 83,1= ,    (6.59) 

де cma  – зведена маса рухомих частин металу та рідини в системі керу-

вання рухомим столом. 

плмcmcm FLMa ρ+= , 

де мL  – зведена до плунжеру столу довжина магістралі «колектор – гід-

роциліндр столу» ( mpcmплм flFL /= ). 

5) Розраховують плунжер гідроциліндра рухомого столу на стиск і стій-

кість при дії осьового навантаження. 
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Напруження стиску, що виникають в плунжері гідроциліндра столу при 

прикладенні номінального навантаження, відповідають значенню 

пл

cm
сж F

P
=σ .     (6.60) 

Величина сжσ  не повинна перевищувати припустимого для матеріалу 

плунжера значення. 

При висуванні плунжера з циліндра й дії на нього номінального наванта-

ження може відбутися втрата стійкості плунжера та його неприпустимий вигин 

під дією цього навантаження. Критична сила кpP , перевищення якої спричиняє 

втрату стійкості плунжера, визначається за формулою Ейлера [278, 252] 

2

2

пл

плcm
кp

l

JE
P

p
= ,     (6.61) 

де cmE  – модуль об'ємної пружності матеріалу плунжера; 

плJ  – момент інерції перерізу плунжера; 

плl  – довжина повністю висунутої частини плунжера (відповідає значен-

ню ходу стола в одну сторону cmh  за даними рис. 6.23 (б)). 

Якщо критична сила кpP  виявиться більше зусилля столу cmP , то умова 

стійкості плунжера витримується. В іншому випадку необхідно збільшити діа-

метр плунжера та повторити наведені етапи проектування. 

Таким чином, проектування приводу рухомого столу гідравлічного преса 

з НАП зводиться до послідовності таких основних етапів: 

• визначення діаметрів плунжера та труби, що підводить, циліндра столу; 

• вибір конструкції та розрахунок основних параметрів дросельних регу-

лювальних клапанів клапанного розподільника рухомого столу; 

• уточнення найбільшою усталеної швидкості переміщення столу та часу 

його розгону до цієї швидкості; 

• перевірка плунжера циліндра столу на стиск і стійкість при дії осьового 

навантаження. 
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Спроектована система керування рухомим столом за своїми параметрами 

повинна задовольняти параметрам загальної системи керування гідравлічним 

пресом, розглянутим раніше. Так час спрацьовування регулювальних клапанів і 

розгону столу повинні відповідати тимчасовим рамкам реалізації технологічних 

процесів гарячої обробки тиском, закладеним в АСК, з тим, щоб забезпечити 

необхідну ефективність роботи гідравлічного преса з НАП на різних етапах 

машинного циклу. 

 
 
6.8 Розрахунок параметрів системи прискореної декомпресії робочих 

циліндрів по закінченні робочого ходу 
 
6.8.1 Розрахунок параметрів зливних дросельних клапанів для 

здійснення прискореної декомпресії робочих циліндрів 
 
Аналізом математичної моделі робочого ходу, виконаним в розділі 4 по-

даної дисертаційної роботи, встановлено, що найбільш ефективним є здійснен-

ня процесу декомпресії робочих циліндрів безпосередньо в наповнювально-

зливний трубопровід, що має низький гідравлічний опір, відкриттям зливних 

клапанів відповідних ступенів зусиль, встановлених безпосередньо біля робо-

чих циліндрів на верхній нерухомій поперечині. У зв'язку з цим необхідно роз-

робити методику проектування системи прискореної декомпресії робочих цилі-

ндрів після закінчення робочого ходу. 

На практиці система прискореної декомпресії робочих циліндрів після за-

кінчення робочого ходу може бути реалізована наступним чином [279]: 

• за базову приймають схему компонування системи керуван-

ня (див. рис. 6.7), що забезпечує прискорене заповнення робочих циліндрів рі-

диною низького тиску на ході наближення; 

• зливні клапани максимально наближають до робочих циліндрів відпо-

відних ступенів зусиль (клапани встановлюють безпосередньо біля робочих ци-

ліндрів на верхній нерухомій поперечині); 
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• з'єднують зливні порожнини клапанів через колектор з основним напо-

внювально-зливним трубопроводом низького тиску; 

• основну частку гідравлічного опору гідролінії «робочий циліндр – зли-

вний клапан – НЗБ» зосереджують на зливному клапані. 

Перерозподіл гідравлічного опору гідролінії «робочий циліндр – зливний 

клапан – НЗБ» досягається за рахунок підбору необхідної площі критичного 

перерізу зливного клапана. У базову формулу (6.39) підставимо параметри ко-

лектора та значення гідравлічного опору клапана, керуючись формулою (6.38) 

1
2

2
+ξ

=

p

i
к

к
кp

F

f

f
f .    (6.62) 

Площа колектора кf  розраховується за формулою (6.6). 

Скористаємося формулою (6.42). Остаточно отримаємо 

1
2

2
+ξ⋅α

=

p

нc
нc

к
кp

F

f

f
f ,    (6.63) 

де нсξ  – зведений коефіцієнт гідравлічного опору магістралі «робочий 

циліндр – зливний клапан – НЗБ». 

Формула (6.63) дозволяє зв'язати критичний переріз зливного клапана ро-

бочих циліндрів з параметрами системи низького тиску – колектора та напов-

нювально-зливного трубопроводу, а також здійснити перерозподіл гідравлічно-

го опору в зливний магістралі, зосередивши основну його частку на зливному 

клапані завдяки введенню коефіцієнта α . 

Для гідравлічних пресів з НАП в діапазоні зусиль 30...150 МН за форму-

лою (6.63) визначені площі критичних перерізів зливних клапанів I і II ступенів 

зусиль при різних значеннях коефіцієнта α . 

Відповідні криві наведені на рисунку 6.28. 

Значення параметрів pF  і нcf  взяті з кривих, представлених на рисун-

ках 6.19 і 6.1 відповідно. 
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Рисунок 6.28 – Криві для визначення критичних прохідних перерізів крf  

зливних клапанів I (круглі маркери) і II (квадратні маркери) ступенів зусиль 

при різних значеннях коефіцієнта α  в залежності від зусилля гідравлічного 

преса з НАП 
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Коефіцієнт нсξ  виражають з формули Вейсбаха (2.7) 

2
max_5,0 д

нс
V
p

⋅ρ⋅

∆
=ξ ,    (6.64) 

де p∆  – перепад тисків між робочими циліндрами та НЗБ в процесі деко-

мпресії; 

max_дV  – максимальна швидкість підйому рухомої поперечини при деко-

мпресії робочих циліндрів. 

Значення швидкостей max_дV  переміщення рухомої поперечини при де-

компресії робочих циліндрів після закінчення робочого ходу визначали теоре-

тико-експериментальним шляхом (див. розділ 2). Перепад тисків p∆  вирахову-

вали за експериментальними діаграмами робочого ходу (див. розділ 4). 

Відповідно до розрахункових кривих (див. рис. 6.28), задаючись необхід-

ним значенням коефіцієнта α , в залежності від зусилля гідравлічного преса з 

НАП визначають величини критичних прохідних перерізів крf  зливних дросе-

льних клапанів I і II ступенів зусиль. Причому зі збільшенням α  величина крf  

зменшується, чим досягається перерозподіл гідравлічного опору магістралі 

«робочий циліндр – зливний клапан – НЗБ» на користь зливного клапана. 

 

 

6.8.2 Розрахунок пристроїв запобігання ударному підвищенню тиску в 

зливній гідролінії при прискореній декомпресії робочих циліндрів 

 

Під час перехідних процесів в гідросистемах керування пресами відбува-

ється зміна швидкості руху робочої рідини внаслідок включення в дію регулю-

вальної апаратури керування, що супроводжується гідроударними явищами рі-

зної інтенсивності [280]. Регулювальні клапани проектують таким чином, щоб 

їх дроселюючі властивості відповідали вимогам безударних розгонів, гальму-

вань і реверсів рухомих мас металу й рідини. 
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Однак в разі декомпресії робочих циліндрів гідравлічного преса з НАП 

після закінчення робочого ходу виникає необхідність інтенсивного здійснення 

процесу дроселювання рідини високого тиску. Це потребує оснащення відпові-

дних зливних магістралей пристроями запобігання ударного підвищення тис-

ку – компенсаторами гідроударів [281]. 

Для забезпечення нормальної роботи компенсатора гідроударів важливим 

є обчислення об’єму його робочої порожнини, яке можна виконати відповідно 

до нижче наведеної послідовності. 

Під час гідравлічного удару ударне підвищення тиску робочої рідини в 

гідролінії визначається за формулою 









⋅

+⋅ρ

⋅ρ
=

sE
d

E

V
p

MP

y
1

0 ,    (6.65) 

де 0V  – початкова швидкість руху робочої рідини; 

d , s  – внутрішній діаметр і товщина стінки труби; 

PE  – об'ємний модуль пружності робочої рідини; 

ME  – модуль пружності матеріалу труби. 

Наведена формула (6.65) дозволяє підрахувати ударне підвищення тиску 

робочої рідини, яка переміщується всередині труби з пружними стінками, тобто 

∞≠ME . Для труби з абсолютно жорсткими стінками, коли ∞=ME , швид-

кість поширення ударної хвилі дорівнює швидкості поширення звуку в задано-

му рідинному середовищі та ударне підвищення тиску робочої рідини підрахо-

вується за такою формулою [136, 147] 

ρ
⋅ρ= ΡE
Vp y 0 .     (6.66) 

У формулах (6.65) і (6.66) множники 









⋅

+⋅ρ
Μ sE
d

EP

1

1  і 
ρ
ΡE

 предста-

вляють собою параметр 3α – швидкість звуку в пружній рідини, яка заповнює 



 306 

трубу з пружними (6.65) і жорсткими (6.66) стінками відповідно. Тобто в зага-

льному випадку ударне підвищення тиску робочої рідини виражається форму-

лою 

30 α⋅⋅ρ= Vp y .      (6.67) 

В залежності від конкретного виконання гідросистеми параметр 3α  обчи-

слюється тим чи іншим способом [147]. 

Перепад тиску на дроселюючому елементі компенсатора гідроударів ви-

значається відповідно до формули Вейсбаха (2.7), з якої виразимо коефіцієнт 

його опору kζ  

2
05,0 V

pk
k

⋅ρ⋅

∆
=ζ .     (6.68) 

Увесь ударний тиск, що перевищує номінальний робочий тиск систе-

ми np , має поглинатися дроселюючим елементом компенсатора гідроударів. З 

цього виходить, що 

nyk ppp −=∆ .     (6.69) 

Підставимо значення yp  з формули (6.67) в формулу (6.68) і отримаємо 

таку залежність 

2
05,0 V

pp ny
k

⋅ρ⋅

−
=ζ .     (6.70) 

Відповідно до величини гідравлічного опору клапана, яка розрахована за 

формулою (6.70), визначаємо величину критичного перерізу дроселюючого 

елемента компенсатора гідроударів 

1+ζ
=

k

нс
kp

f
f .     (6.71) 

Досягнення необхідної величини гідравлічного опору дроселюючого еле-

мента забезпечується спеціальним його профілюванням у відповідності до ві-

домих методик [136, 147]. 

Об’єм робочої порожнини компенсатора гідроударів визначається фор-

мулою 
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p

kc
E

pW
W

∆⋅
=Γ ,      (6.72) 

де cW  – об’єм ділянки трубопроводу, в якому встановлений компенсатор 

гідравлічного удару. 

Значення cW  становить 

ccc fLW ⋅= ,     (6.73) 

де cL , cf  – довжина та площа поперечного перерізу ділянки трубопрово-

ду, що розглядається. 

Значення cL  визначається за наступною формулою 

02 V
tp

L декk
c ⋅ρ⋅

⋅∆
= ,     (6.74) 

де декt  – час відкриття зливного клапана робочих циліндрів для здійснен-

ня їх декомпресії. 

Підставимо значення L  з формули (6.74) в формулу (6.73). Отримаємо 

остаточну залежність для визначення об’єму робочої порожнини компенсатора 

гідравлічного удару 

P

cдекk
EV

ftp
W

⋅⋅ρ⋅
⋅⋅∆

=Γ
0

2

2
.    (6.75) 

Для кожного конкретного виконання гідравлічної системи та особливос-

тей її роботи за формулами (6.65) – (6.75) розраховуються відповідні парамет-

ри, на підставі яких здійснюється захист гідравлічної системи преса від ударно-

го підвищення тиску. 

У таблиці 6.2 наведені вихідні дані та результати розрахунку параметрів 

компенсаторів гідроудару для двох типів робочої рідини – мінерального масти-

ла та водної емульсії – і трьох значень номінального робочого тиску для кожно-

го типу робочої рідини. 
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Таблиця 6.2 – Вихідні дані та результати розрахунку параметрів компен-

сатора гідроударів 

Параметр 
Розмі-
рність 

Тип робочої рідини 
Мінеральне мастило Водна емульсія 

ρ  кг/м3 800 1000 
610⋅PE  Па 1400 2100 

3α  м/с 1323 1450 

0V  м/с 10 15 
610⋅yp  Па 10,584 21,75 
610⋅np  Па 4,0 6,3 10,0 12,5 16,0 20,0 

kζ   164,6 107,1 14,6 82,2 51,1 15,56 

cd  мм 40 40 

cf  мм2 1256 1256 

kpf  мм2 90,82 110,7 260,6 124,73 154,11 253,74 

декt  с 0,1 0,1 

cL  м 41,15 26,78 3,65 30,83 19,17 5,83 

cd  м 0,04 0,04 
610−⋅cf  м2 1256 1256 
610−Γ ⋅W  м3 243,0 103,0 1,9 170,6 66,0 6,1 
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6.9 Розрахунок клапанів керування зворотними циліндрами 

 

Раніше в даному розділі була розглянута методика проектування систем 

гідроліній зворотних і врівноважувальних циліндрів гідравлічного пре-

са (див. рис. 6.14), що передбачає диференціацію гідроліній, які відповідають за 

забезпечення необхідних параметрів окремих етапів машинного циклу. 

Не менш важливим також є розрахунок площі критичних прохідних пере-

різів дросельних регулювальних клапанів керування зворотними циліндрами. 

Від правильного вибору цих перерізів багато в чому буде залежати ефектив-

ність роботи преса на ході наближення та зворотному [251]. 

Швидкість переміщення рухомої поперечини на ході наближення буде 

визначатися параметрами зливного клапана зворотних циліндрів (див. розділ 3), 

а на зворотному ході – параметрами їх впускного клапана (див. розділ 5). 

При завищених прохідних перерізах крf  зливного клапана зворотних ци-

ліндрів буде спостерігатися рідинне голодування робочих циліндрів при їх за-

повненні робочою рідиною низького тиску з НЗБ. 

При занижених прохідних перерізах крf  впускного клапана зворотних 

циліндрів ефективність роботи преса на зворотному ході буде низька через по-

вільний підйом рухомої поперечини в верхнє положення та пов'язані з ним зна-

чні гідравлічні втрати в приводі. 

У підрозділі 6.6 докладно викладена послідовність розрахунку величини 

критичного прохідного перерізу крf  повністю відкритого дросельного регулю-

вального клапана робочих циліндрів. Однак розрахунок клапанів керування 

зворотними циліндрами має ряд особливостей. 

Розрахунок величини критичного прохідного перерізу зливного клапана 

зворотних циліндрів виконується в наступній послідовності дій. 

1) З формули Вейсбаха (2.7) виражають коефіцієнт мξ  гідравлічного 

опору магістралі «зворотний циліндр – НЗБ», зведений до площі зворотних ци-

ліндрів 
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армк
xnn

м
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p
ξ+ξ=

⋅ρ⋅

∆
=ξ

2
max__5,0

,   (6.76) 

де p∆   – перепад тисків між зворотним циліндром cmp  (початковий тиск 

в зворотних циліндрах в момент початку ходу наближення) і НЗБ бp  при пере-

міщенні рухомої поперечини преса з найбільшою швидкістю xnnV max__  на ході 

наближення до поковки ( бcm ppp −=∆ ). 

2) Задаються бажаним значенням коефіцієнта якості гідросистеми α  і ви-

значають величину зведеного коефіцієнта кξ  зливного клапана зворотних цилі-

ндрів за формулою (6.36). 

3) Визначають величину зведеного коефіцієнта армξ  опору труб і армату-

ри в магістралі «зворотний циліндр – НЗБ» за формулою (6.37) і проектують 

магістраль відповідно до його величини (див. підрозділ 6.6). 

4) Зводять коефіцієнт гідравлічного опору регулювального клапана кζ  до 

прохідного перерізу 3f  (6.21) гідролінії «зливний клапан – НЗБ» 

2

2
3

в
кк

F

f
ξ=ζ .     (6.77) 

5) Величина критичного прохідного перерізу крf  повністю відкритого 

зливного клапана зворотних циліндрів визначається за формулою 

1
3

+ζ
=

к
кp

f
f .     (6.78) 

 

Методика розрахунку величини критичного прохідного перерізу впускно-

го клапана зворотних циліндрів наступна. 

1) Коефіцієнт мξ  гідравлічного опору магістралі «акумулятор – зворот-

ний циліндр», зведений до площі зворотних циліндрів, також виражається з фо-

рмули Вейсбаха (2.7) 
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,   (6.79) 
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де p∆  – перепад тисків між акумулятором ap  і зворотним циліндром вp  

при переміщенні рухомої поперечини преса з найбільшою швидкіс-

тю вxnV max__  на зворотному ході ( вa ppp −=∆ ). 

2) Задаються бажаним значенням коефіцієнта якості гідросистеми α  і ви-

значають величину зведеного коефіцієнта кξ  впускного клапана зворотних ци-

ліндрів за формулою (6.36). 

3) Визначають величину зведеного коефіцієнта армξ  опору труб і армату-

ри в магістралі «акумулятор – зворотний циліндр» за формулою (6.37) і проек-

тують магістраль відповідно до його величини (див. підрозділ 6.6). 

4) Зводять коефіцієнт гідравлічного опору дросельного регулювального 

клапана кζ  до прохідного перерізу 21−f  (6.20) гідролінії «акумулятор – впуск-

ний клапан» 

2

2
21

в
кк

F

f −ξ=ζ .     (6.80) 

5) Величина критичного прохідного перерізу крf  повністю відкритого 

впускного клапана зворотних циліндрів визначається за формулою 

1
21

+ζ
= −

к
кp

f
f .     (6.81) 

За наведеними формулами (6.35) – (6.39) для гідравлічних пресів з НАП в 

діапазоні зусиль 30...150 МН розраховані величини критичних прохідних пере-

різів крf  дросельних регулювальних клапанів керування зворотними циліндра-

ми при різних значеннях коефіцієнта якості гідросистеми α . Відповідні криві 

наведені на рисунку 6.29. 

Значення швидкостей xnnV max__  і вxnV max__  переміщення рухомої попе-

речини на ходах наближення і зворотному визначали теоретико-

експериментальним шляхом (див. розділ 2). 

Перепад тисків p∆  вираховували за експериментальними діаграмами хо-

дів наближення (див. розділ 3) і зворотного (див. розділ 5). 
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Рисунок 6.29 – Криві для визначення критичних прохідних перерізів крf  

зливного (круглі маркери) і впускного (квадратні маркери) клапанів керування 

зворотними циліндрами при різних значеннях коефіцієнта α  в залежності від 

зусилля гідравлічного преса з НАП 
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Відповідно до розрахункових кривих (див. рис. 6.29), задавшись необхід-

ним значенням коефіцієнта α , визначають величини критичних прохідних пе-

рерізів крf  зливного та впускного дросельних регулювальних клапанів керу-

вання зворотними циліндрами. Причому зі збільшенням α  величина крf  змен-

шується, чим досягається перерозподіл гідравлічного опору магістралей на ко-

ристь регулювальних клапанів. 

Гальмування рухомої поперечини на зворотному ході здійснюється за-

криттям зливних клапанів робочих циліндрів (див. розділ 5), параметри яких 

визначені в підрозділі 6.8. 

 

 

6.10 Розрахунок параметрів проточної частини дросельних 

регулювальних клапанів керування гідравлічними пресами з НАП 

 

Правильний вибір параметрів дросельних регулювальних клапанів є од-

ним з найбільш важливих і відповідальних етапів при проектуванні систем ке-

рування гідравлічними пресами з НАП [272]. Необхідно застосовувати клапани 

з високими регулювальними властивостями, що забезпечують плавні розгін і 

гальмування рухомих мас, регулювання швидкості їх переміщення на різних 

етапах машинного циклу, а також ефективне поглинання енергії рідини високо-

го тиску. При високому коефіцієнті α  швидкісна характеристика регулюваль-

ного клапана мало спотворюється та наближається за формою до конструктив-

ної, закладеної в конструкцію клапана при його проектуванні. 

З аналізу експериментальних діаграм, проведеного в розділах 3 – 5 пода-

ної роботи, встановлено, що регулювальні клапани сучасних гідравлічних пре-

сів з НАП, що працюють на базі індивідуальних сервоприводів, відрізняються 

коливаннями дроселю вального елемента. Особливо ці коливання проявляються 

в період робочого ходу, коли необхідно дроселювати інтенсивний потік рідини 

високого тиску, що підводиться до робочих циліндрів від акумулятора. При 

цьому період і частота автоколивань штока регулювального клапана така, що 
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навіть при наявності індивідуального сервоприводу спостерігаються коливальні 

явища різної інтенсивності, як рухомої поперечини, так і тиску в відповідних 

гідролініях [282]. 

Аналіз досвіду проектування й експлуатації гідросистем керування пре-

сами (див. підрозділ 1.2) показує, що найбільш ефективним в боротьбі з коли-

ваннями є раціональне проектування проточної частини дросельного регулюва-

льного клапана, зокрема, виконання її у вигляді конфузора (див. рис. 1.7, в). В 

такому дросельному регулювальному клапані вершина конуса острішку плун-

жера спрямована проти руху потоку робочої рідини високого тиску з утворен-

ням критичного перерізу нижче запірної фаски. 

У попередніх підрозділах даного розділу докладно викладено методику 

розрахунку величини критичного прохідного перерізу крf  різних клапанів ке-

рування гідравлічними пресами з НАП, яка зводиться, головним чином, до ра-

ціонального перерозподілу гідроопору у відповідних магістралях і в загальному 

випадку може бути проілюстрована схемою, зображеною на рисунку 6.30. Ви-

значивши величину критичного прохідного перерізу крf  повністю відкритого 

дросельного регулювального клапана, задаються його конструктивними пара-

метрами, керуючись загальною схемою проточної частини (рис. 6.31). 

Проточна частина регулювального клапана з дроселюючим елементом у 

вигляді конфузора (див. рис. 6.31) містить виступ 1 на острішку клапана, сід-

ло 2, критичний прохідний переріз 3 і має такими конструктивні параметри: 

• найменший діаметр прохідного отвору в сідлі 2 клапана cd ; 

• висота підйому клапана кh ; 

• кут конусності β  отвору сідла 2 клапана для течії робочої рідини зі 

швидкістю жV . 

Зв'язок зазначених параметрів з величиною критичного прохідного пере-

різу крf  повністю відкритого клапана виражається наступною формулою, що є 

інтерпретацією залежності (6.40) 

( )β⋅β⋅+β⋅⋅p= cossinsin кcккр hdhf .   (6.82) 
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Рисунок 6.30 – Схема магістралі «акумулятор – прес» 

 

 

 

 

 
Рисунок 6.31 – Схема проточної частини повністю відкритого дросельно-

го регулювального клапана 
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Методом підбору визначають кут конусності отвору сідла β , котрий ба-

жано витримувати в межах 6...18º. Для цього можна варіювати величинами кh  і 

cd  відповідно до практичних рекомендацій, наведених у спеціальній літерату-

рі [134 – 137, 147, 251]. 

 

 

6.11 Обґрунтування наукової новизни розробленого методу 

інженерного аналізу гідравлічних пресів з НАП 

 

Традиційно при розробці гідравлічних пресів з НАП основна увага приді-

лялася проектуванню магістралі «акумулятор – робочі циліндри», а інші скла-

дові – системи низького тиску, зворотних і врівноважувальних циліндрів, керу-

вання рухомим столом, запобігання ударному підвищенню тиску та ін. – носи-

ли допоміжний характер, і їх проектування обмежувалося виконанням узагаль-

нених розрахунків, часто з використанням приблизних й емпіричних залежнос-

тей. У розділі 1 роботи дана проблема детально розглянута. 

Розроблений в дисертаційній роботі метод інженерного аналізу є новим і 

принципово відрізняється від раніше відомих тим, що послідовність проекту-

вання й розрахунку гідравлічних пресів з НАП відповідає послідовності вико-

нання етапів машинного циклу. Причому розробці даного методу передує ком-

плекс експериментальних досліджень і детальний аналіз адекватних математи-

чних моделей всіх етапів машинного циклу преса, що знаходяться в безпосере-

дньому взаємозв'язку. Це дає можливість науково обґрунтувати кожне прийня-

те при проектуванні рішення та розробити систему взаємопов'язаних аналітич-

них залежностей. 

Новий метод інженерного аналізу дозволяє ще на етапі проектування гід-

равлічних пресів з НАП встановити взаємозв'язок систем високого і низького 

тисків, а також гідроліній робочих, зворотних і врівноважувальних циліндрів, 

що забезпечує усунення тихохідності розглянутих машин, підвищення ефекти-

вності їх роботи протягом усього машинного циклу. 
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Практична реалізація створеного в дисертаційній роботі методу інженер-

ного аналізу охоплює гідравлічні преси з НАП ряду зусиль в діапазоні 

30...150 МН, для яких розроблені математичні моделі мають достатню адекват-

ністю. Результати розрахунків відповідно до нового методу зводяться до графі-

чних залежностей, що відрізняються однозначністю, тобто всі параметри, ви-

значені в ході інженерного аналізу, знаходяться в безпосередній залежності від 

номінального зусилля гідравлічного преса. Тому, при створенні нового гідроп-

ресового обладнання досить скористатися відповідними графіками, а при моде-

рнізації діючих гідравлічних пресів з НАП крім графіків необхідним є викорис-

тання й аналітичних залежностей. 
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ВИСНОВКИ 

 

1. Розроблено новий метод інженерного аналізу принципово відрізняється 

від раніше відомих тим, що послідовність проектування й розрахунку гідравлі-

чних пресів з НАП відповідає послідовності виконання етапів машинного цик-

лу. Це дозволяє ще на етапі проектування пресів встановити взаємозв'язок сис-

тем високого та низького тисків, а також гідроліній робочих, зворотних і врів-

новажувальних циліндрів, що забезпечує усунення тихохідності машин, підви-

щення ефективності їх роботи протягом усього машинного циклу. 

2. Розроблений комплекс аналітичних залежностей дозволяє для гідравлі-

чних пресів з НАП ряду зусиль в діапазоні 30...150 МН побудувати графічні за-

лежності, які відрізняються однозначністю, тобто всі параметри, визначені в 

ході інженерного аналізу, знаходяться в безпосередній залежності від номіна-

льного зусилля гідравлічного преса – при створенні нового гідропресового об-

ладнання досить скористатися відповідними графіками, а при модернізації дію-

чих гідравлічних пресів з НАП крім графіків необхідним є використання й ана-

літичних залежностей. 

3. Надано оцінку впливу компонування наповнювально-зливних систем 

на якість заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску. Розроблено 

методику визначення базових параметрів системи низького тиску, при яких в 

системах керування гідравлічними пресами з НАП найкращим чином поєдну-

ються безударна швидкодія та відсутність рідинного голодування. 

4. Оцінкою НДС донної частини робочих циліндрів встановлено, що ви-

конання радіусу заокруглення галтелі величиною менш внd2,0  призводить до 

появи в ній яскраво виражених зон концентрації напружень, а заглиблення гал-

телі в донну частину більш, ніж на стt4,0  призводить до виникнення додатко-

вих радіальних сил, що викликають появу пластичних деформацій та підсилю-

ють розвиток тріщин від утомленості. Побудовано ряд кривих, які дозволяють 

проектувати корпуси робочих циліндрів, гарантуючи раціональне співвідно-

шення відповідних конструктивних параметрів донної частини з урахуванням 
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проточки під НЗК і отвору для підведення рідини високого тиску, а також не-

обхідний запас міцності при заданих умовах експлуатації відповідно до конкре-

тного значення коефіцієнту послаблення днища. 

5. Розроблено метод раціонального проектування системи зворотних і 

врівноважувальних циліндрів, що передбачає диференціацію гідроліній, які 

входять до її складу та відповідають за досягнення необхідних параметрів пе-

реміщення рухомої поперечини на окремих етапах машинного циклу преса. 

6. Вперше науково обґрунтовано та введено в теорію інженерного аналізу 

«фактор вагомості клапана» ESK , що поєднує в собі параметри насосно-

акумуляторного приводу преса, конструктивну й швидкісну характеристики ре-

гулювального клапана, а також якість системи керування в прив'язці до номіна-

льного зусилля преса. Фактор ESK  дозволяє підбирати під необхідні швидкісні 

параметри й вимоги точності гальмування рухомої поперечини на заданому ро-

змірі регулювальні клапани, а також досягти точного перерозподілу гідравліч-

ного опору між регулювальним клапаном та іншими компонентами магістралі 

«акумулятор – прес». 

7. Розроблено методику розрахунку основних параметрів рухомих столів і 

систем їх керування, що забезпечують необхідну ефективність роботи гідравлі-

чного преса з НАП на різних етапах машинного циклу. 

8. Встановлено взаємозв'язок параметрів системи прискореної декомпре-

сії робочих циліндрів після закінчення робочого ходу, що дозволяє поєднати 

критичний переріз зливного клапана робочих циліндрів з параметрами системи 

низького тиску – колектора та наповнювально-зливного трубопроводу, а також 

здійснити перерозподіл гідравлічного опору зливної магістралі, зосередивши 

основну його частку на зливному клапані. 
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7. КОМПЛЕКС ІННОВАЦІЙНИХ ПРИСТРОЇВ З УДОСКОНАЛЕННЯ 

КОНСТРУКЦІЙ ГІДРАВЛІЧНИХ ПРЕСІВ З НАСОСНО-

АКУМУЛЯТОРНИМ ПРИВОДОМ НА БАЗІ ІНДИВІДУАЛЬНОГО 

СЕРВОПРИВОДУ, РЕЖИМІВ ЇХ РОБОТИ ТА ПРАКТИЧНИХ 

РЕКОМЕНДАЦІЙ ДЛЯ РЕАЛІЗАЦІЇ У ВИРОБНИЦТВІ 

 

7.1 Розробка систем і режимів ефективного заповнення робочих 

циліндрів рідиною низького тиску 

 

За результатами проведених в роботі досліджень розроблені пристрої та 

рекомендації з удосконалення конструкцій і режимів роботи гідравлічних пре-

сів з насосно-акумуляторним приводом. Даний комплекс технічних рішень від-

різняється практичною цінністю, відповідає сучасним вимогам виробництва, 

має підвищені експлуатаційні характеристики, ефективний і надійний в роботі, 

всі пристрої компактні й ергономічні, адаптуються під різні вимоги та констру-

ктивні особливості приводів гідравлічних пресів в широкому діапазоні номіна-

льних зусиль. 

Як показують дослідження, для створення ефективної системи прискоре-

ного заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску необхідно вдоско-

налити не тільки конструкцію та режим роботи елементів, що входять до скла-

ду системи наповнення, а й змінити сам принцип її функціонуван-

ня [149, 254, 256, 283]. 

В роботі раніше зазначалося, що НЗК, що застосовуються в сучасних пре-

сах, повинні бути надійними, довговічними, компактними, зручними при підк-

люченні до комунікацій преса, мати високу ремонтопридатність, а в разі їх ви-

ходу з ладу забезпечувати усунення поломки без розгерметизації всієї гідросис-

теми преса [150, 284]. Для забезпечення високої якості керування робота НЗК 

протягом усього машинного циклу преса повинна здійснюватися в примусово-

му режимі індивідуальним сервоприводом [285]. 
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На рисунку 7.1 представлена вдосконалена конструкція наповнювально-

зливного вузла [286], який вміщує корпус 1, а також клапан 2 з сідлом 3, вста-

новлені в виточці днища робочого циліндра 4 преса. Шток 5 клапана 2 жорстко 

з'єднаний з поршнем сервоприводу 6. Канал 7, що сполучає НЗК з наповнюва-

льно-зливним баком, виконаний безпосередньо в донній частині циліндра 4 і 

з'єднаний з надклапанною порожниною клапана 2. Канал 8 підведення робочої 

рідини від клапанного розподільника робочих циліндрів також виконаний в 

донній частині циліндра 4. Надпоршнева порожнина 9 сервоприводу 6 є керо-

ваною, а підпоршнева порожнина 10 постійно знаходиться під тиском. 

Усунення з конструкції наповнювально-зливного вузла пружини дозволяє 

значно підвищити його надійність, а виконання каналу 7 безпосередньо в дон-

ній частини циліндра 4 – знизити масу клапана та габарити всього вузла по ви-

соті. Вузол даної конструкції відрізняється підвищеною компактністю та малою 

металоємністю. За рахунок виконання каналів 7 і 8 в донній частині робочого 

циліндра 4 знижується гідравлічний опір гідроліній, що підводять, низького та 

високого тисків. Примусове відкриття клапана 2 сервоприводом 6 на повний 

хід значно полегшує заповнення робочого циліндра 4 рідиною низького тиску, 

що дозволяє підвищити швидкість ходу наближення рухомої поперечини преса. 

Схему слідкувального керування НЗК [287] наведено на рисунку 7.2. 

Шток тарілчастого клапана 2 жорстко пов'язаний зі штоком сервоцилінд-

ра 1, який має блок слідкувального керування 5. Вузол слідкувального керуван-

ня сервоциліндром 1 НЗК 2 включає: двоклапанний розподільник 3, що працює 

на емульсії під тиском 32 МПа, сервоциліндри 4 клапанів розподільника 3, які 

працюють на мастилі, блок слідкувального керування 5, що містить два розпо-

дільника з пропорційним керуванням і два релейних золотника. Клапани двок-

лапанного розподільника 3 забезпечені датчиками 6 зворотного зв'язку за пере-

міщенням. Тарілчастий клапан 2 також має датчик зворотного зв'язку за поло-

женням. Шток клапана 2 жорстко пов'язаний з штоком сервоціліндра 4. 

Слідкувальне керування положенням НЗК хоча і ускладнює його конс-

трукцію, але дає цілий ряд переваг при керуванні пресом. 
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Рисунок 7.1 – Наповнювально-зливний вузол гідравлічного преса [286] 

 
Рисунок 7.2 – Схема слідкувального керування НЗК [287] 
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Воно дозволяє змінити алгоритм керування клапаном на ходах наближен-

ня та зворотному, особливо при гальмуванні рухомої поперечини у верхньому 

положенні (як це описано у розділі 5 поданої роботи). Крім того, завдяки жорс-

ткому кріпленню 7 штоків НЗК і сервоциліндра вдалося позбутися найменш 

надійного елемента – пружини, що вносить суттєві похибки в роботу наповню-

вально-зливного клапана, а також підвищити його динамічну стійкість. 

В процесі експлуатації НЗК індивідуальний сервопривод повинен керува-

ти його роботою таким чином, щоб клапан примусово перебував в постійно ві-

дкритому стані, а його закриття сервоприводом здійснювалося тільки перед по-

чатком робочого ходу. При цьому рідина високого тиску повинна подаватися в 

робочі циліндри преса тільки після того, як спрацює датчик закриття НЗК [288]. 

Таке керування виключає рідинне голодування робочих циліндрів на ході на-

ближення. Крім того, НЗК інших ступенів зусиль, які не задіяні, постійно пов-

ністю відкриті, чим забезпечується надійне заповнення циліндрів цих ступенів 

рідиною низького тиску з бака. При цьому виключаються зайві спрацьовування 

НЗК робочих циліндрів, які не беруть участі в машинному циклі, а також їх са-

мовільне відкриття й закриття. 

В результаті підвищується надійність, довговічність і якість керування 

робочими циліндрами преса, знижується зношення клапанів. 

Для забезпечення ефективного заповнення робочих циліндрів на ході на-

ближення та відсутності в них рідинного голодування важлива також стабіль-

ність тиску в НЗБ кожного разу, коли з нього забирається значний об'єм рідини 

низького тиску [254, 283]. Виключити можливість зниження тиску в НЗБ можна 

шляхом створення незалежної роботи системи наповнення від коливань тиску 

повітря в цехової магістралі [289] відповідно до нижче запропонованих схем. 

Загальною відмінною рисою даних схем є використання на ході набли-

ження для ефективного заповнення робочих циліндрів відцентрових насосів ни-

зького тиску, пов'язаних з НЗБ [290 – 293]. 

Система низького тиску (рис. 7.3) містить НЗБ 1, що взаємодіє з ресиве-

ром 2, пневматична порожнину якого за допомогою зворотного клапана 3 з'єд-
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нано з цеховою магістраллю подачі стиснутого повітря під тиском 

0,3...0,5 МПа. Бак 1 з'єднаний з ресивером 2 через клапан керування 4 і з цехо-

вої магістраллю через зворотний клапан 6. Рідина нагнітається в ресивер 2 від-

центровим насосом 5, створюючи в ньому тиск вище, ніж в цеховій магістралі. 

На ході наближення рухомої поперечини до поковки сервоприводом відкрива-

ється клапан керування 4, внаслідок чого здійснюється підвищення пневматич-

ного тиску в баку 1 до 0,7...1,0 МПа. Цей тиск не потрапляє до цехової магіст-

ралі внаслідок спрацьовування зворотних клапанів 3 і 6. 

На робочому та зворотному ходах рухомої поперечини преса клапан ке-

рування 4 закритий. Прес працює в звичайному режимі при тиску в НЗБ 1, від-

повідному тиску в цеховій магістралі. 

В системі наповнення з використанням НЗБ (рис. 7.4) встановлюються ві-

дцентровий насос 2, живлення якого здійснюється від НЗБ 1 через регулюваль-

ний клапан 3, і гідропневматичний ресивер 4. Пневматичну порожнину ресиве-

ра 4 через зворотний клапан 5 з'єднано з цеховою магістраллю подачі стиснуто-

го повітря під тиском 0,3...0,5 МПа та через регулювальний клапан керування 6 

з пневматичної порожниною НЗБ 1. Запобіжно-переливна система 7 гідравліч-

ної порожнини ресивера 4 сполучається з НЗБ 1. При цьому відцентровий на-

сос 2 нагнітає рідину під тиском 0,7...1,0 МПа в ресивер 4, де вона акумулюєть-

ся та підвищує тиску в його пневматичній порожнини до того ж рівня. 

При здійсненні рухомою поперечиною преса ходу наближення сервопри-

водом відкривається клапан 6, внаслідок чого тиск у НЗБ 1 підвищується до 

0,7...1,0 МПа. Під час робочого та зворотного ходів клапан 6 закритий і робота 

преса здійснюється в звичайному режимі. 

В потужних гідравлічних пресах використання гідропневматичних реси-

верів (див. рис. 7.3 і рис. 7.4), що підвищують тиск в пневматичній порожнині 

НЗБ, буде недостатньо ефективним внаслідок підвищеної ємності системи ни-

зького тиску. У цьому випадку доцільно підвищувати не стільки пневматичний 

тиск, скільки напір потоку робочої рідини, що надходить в робочі циліндри під 

час здійснення пресом ходу наближення рухомої поперечини до поковки. 
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Рисунок 7.3 – Схема системи низького тиску [290] 

 

 

 
Рисунок 7.4 – Схема системи наповнення з використанням НЗБ [291] 
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В системі наповнення потужного гідравлічного преса (рис. 7.5) НЗБ 1 

з'єднаний з проміжними накопичувачами 2 і 3. Відцентровий насос 4 живиться 

від бака 1 та сполучається з накопичувачами 2 і 3 через клапани керування 5 і 6. 

Порожнини низького тиску НЗК 7 і 8 відповідних ступенів зусиль з'єднані з на-

копичувачами 2 і 3. 

На ході наближення рухомої поперечини відкривають клапан 6 і закри-

вають клапан 5. Відцентровий насос 4 нагнітає в наповнювальну магістраль рі-

дину під тиском вищим, ніж тиск в НЗБ 1, і створює напір рідини низького тис-

ку, достатній для здійснення ходу наближення з високою швидкістю без виник-

нення рідинного голодування в робочих циліндрах. 

Під час робочого та зворотного ходів клапан 6 закритий, а клапан 5 відк-

ритий, не створюючи перешкод для скидання робочої рідини в бак 1. 

Для системи низького тиску потужного преса (рис. 7.6) також характерне 

з’єднання бака 1 з НЗК 5 і 6 відповідних ступенів зусиль за допомогою клапанів 

керування 3 і 4, а також створення відцентровим насосом 2 у наповнювальній 

магістралі тиску рідини більш високого, ніж тиск в НЗБ 1. При цьому під час 

робочого та зворотного ходів клапан 3 закритий, а клапан 4 відкритий. Дана 

схема характерна для пресів з нижнім розташуванням блоку НЗК. 

Таким чином, у всіх наведених схемах (див. рис. 7.3 – 7.6) використання 

відцентрового насосу низького тиску для створення тиску більшого, ніж тиск 

стиснутого повітря в цеховій магістралі, забезпечує незалежність роботи систе-

ми наповнення від коливань тиску повітря в цехової магістралі. При цьому збі-

льшується швидкість опускання рухомої поперечини на ході наближення з га-

рантованою відсутністю рідинного голодування робочих циліндрів. 

Живлення відцентрових насосів від НЗБ (див. рис. 7.4 – 7.6) дозволяє під-

вищити їх к. к. д. і за допомогою регулювальних клапанів встановити необхід-

ний рівень тиску у всмоктувальній магістралі насоса. Гідравлічні та пневматич-

ні з'єднання відповідних елементів розглянутих систем забезпечують створення 

замкненої та збалансованої циркуляції робочої рідини. 
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Рисунок 7.5 – Схема системи наповнення потужного преса [292] 
 

 
Рисунок 7.6 – Схема системи низького тиску потужного преса [293] 
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Слід зазначити, що при розробці системи прискореного заповнення робо-

чих циліндрів рідиною низького тиску не можна не враховувати той факт, що 

на ефективність її роботи істотно впливає система керування зворотними цилі-

ндрами преса. Отже, остання також повинна зазнати певних змін. У розділі 1 

поданої роботи зазначалося, що традиційні системи керування зворотними ци-

ліндрами не дозволяють здійснювати прискорене заповнення робочих цилінд-

рів рідиною низького тиску внаслідок наявності на вході в зворотні циліндри 

нерегульованих дросельних елементів малого прохідного перерізу [294]. Тому, 

для здійснення плавного регулювання швидкості переміщення рухомої попере-

чини в широкому діапазоні необхідно змінити систему керування зворотними 

циліндрами таким чином, щоб усунути ці нерегульовані дроселі. Дослідження 

показують, що дана мета може бути досягнута двома способами: 

• використанням регульованих дросельних елементів на вході в зворотні 

циліндри [295 – 298], як це показано на рисунку 7.7; 

• повним усуненням дроселів із системи керування зворотними цилінд-

рами [299, 300], що відповідає схемі системи на рисунку 7.8. 

У першому випадку (див. рис. 7.7) зворотні циліндри 1 з'єднані гідроліні-

ями з розподільником 2, до складу якого входять напірний 3 і зливний 4 клапа-

ни, оснащені сервоприводомами 5 і 6, а також датчиками 7 і 8 лінійних перемі-

щень. На вході в кожен зворотний циліндр 1 встановлені регульовані дросельні 

елементи 9 [90, 91], пов'язані через пристрій 10 програмного керування з розпо-

дільником 2 і датчиками тиску 12 робочих циліндрів 11. 

На ході наближення зливний клапан 4 відкритий. Сигнали від сервопри-

воду 6 і датчика 8 лінійних переміщень надходять в пристрій 10 програмного 

керування одночасно з сигналами від датчиків тиску 12 робочих циліндрів 11. 

Пристрій 10, зіставляючи отримані сигнали з даними АСК, змінює опір дросе-

льних елементів 9 в діапазоні від мінімально припустимого до максимального. 

При цьому системою керування допускається також і одночасне прикриття зли-

вного клапана 4 в разі, якщо тиск в робочих циліндрах 11 падає до критичного 

по мірі опускання рухомої поперечини. 
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У другому випадку (див. рис. 7.8), тобто при повному усуненні дросель-

них шайб із системи керування, зворотні циліндри 1 з'єднуються з клапанним 

розподільником 2 за допомогою двох гідроліній – зливної 3 і напірної 4. Опір 

гідролінії 3 є регульованим. Клапани 5 і 6 оснащуються індивідуальними сер-

воприводами. Датчики тиску 10 робочих циліндрів 9 через пристрій 11 програ-

много керування пов'язані з датчиком 8 лінійних переміщень і сервоприводом 7 

зливного клапана 6. 

Для здійснення ходу наближення сервоприводом 7 відкривають зливний 

клапан 6. В залежності від необхідної швидкості опускання рухомої поперечи-

ни його піднімають на відповідну висоту, контрольовану датчиком 8 лінійних 

переміщень. Одночасно з цим в пристрій 11 надходить сигнал від датчиків тис-

ку 10 робочих циліндрів 9, в залежності від показань яких сервоприводом 7 

змінюється висота відкриття клапана 6. В результаті цього зменшується або 

збільшується опір гідролінії 3, а з нею і швидкість рухомої поперечини на ході 

наближення до поковки. 

Таким чином, наповнювально-зливна і система зворотних циліндрів гід-

равлічного преса з НАП взаємопов'язані між собою: перша – забезпечує якість 

заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску на ході наближення ру-

хомої поперечини до поковки, а друга – визначає динамічні показники ходу на-

ближення. Їх взаємодія за допомогою програмно з'єднаних засобів керуван-

ня (контролю) клапанами та датчиків тиску забезпечує високі надійність і 

якість керування пресом на ході наближення. 

Такий взаємозв'язок дозволяє розробити заходи контролю й керування 

поточним тиском рідини низького тиску в робочих циліндрах з метою попере-

дження їх рідинного голодування на ході наближення. 

В залежності від конструктивних особливостей конкретного гідравлічно-

го преса з НАП і умов його експлуатації пропонуються наступні способи конт-

ролю та керування поточним тиском рідини низького тиску в робочих цилінд-

рах на ході наближення рухомої поперечини до поковки. 
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Спосіб 1 [301] оснований на зіставленні автоматизованою системою кон-

тролю показників датчиків тиску робочої рідини в НЗБ і поточного тиску ріди-

ни в робочих циліндрах на ході наближення рухомої поперечини до поковки. 

У разі падіння тиску в робочих циліндрах до мінімально припустимого 

рівня підвищують тиск в НЗБ одним з раніше розглянутих способів так, щоб 

виконувалася наступна нерівність 

бp ppp ≤≤min ,      (7.1) 

де minp  – мінімально припустимий тиск в робочих циліндрах, що передує 

початку їх вакуумування, МПа; 

pp  – поточний тиск рідини в робочих циліндрах, МПа; 

бp  – номінальний тиск в НЗБ, МПа. 

Сигнали від датчиків тиску, контролюючих величини pp  і поточного 

значення тиску в НЗБ, надходять в АСК. Номінальний тиск бp  визначається 

параметрами конкретної гідросистеми і приймається в діапазоні 0,4...0,6 МПа. 

АСК постійно здійснює зіставлення відповідних величин на підставі нері-

вності (7.1). При виконанні умов даної нерівності наповнювально-зливна сис-

тема працює в звичайному режимі при номінальному тиску бp  в НЗБ. В іншо-

му випадку вдаються до його підвищення. 

Спосіб 2 [302] на відміну від попереднього способу представляє собою 

пасивний контроль тиску в робочих циліндрах у вигляді звичайного моніторин-

гу без можливості надання активного впливу на його величину. 

Цей спосіб передбачає взаємопов'язану роботу наступних датчиків: 

• тиску в робочих циліндрах; 

• тиску робочої рідини в НЗБ; 

• рівня робочої рідини в НЗБ; 

• швидкості переміщення рухомої поперечини. 

В рамках єдиної АСК програмно з'єднують зазначені датчики із засобами 

регулювання і контролю зливного клапана зворотних циліндрів. 
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В АСК закладають алгоритм, відповідно до якого постійно контролюють 

показання цих датчиків і порівнюють поточне значення тиску в робочих цилін-

драх з розрахунковим значенням, визначеним в кожен конкретний момент часу 

в залежності від пропускної спроможності наповнювально-зливної системи ві-

дповідно до нерівності 

min

2

5,0 phg
f
F

Vpp ур
нс

p
nнсбp ≥∆⋅⋅ρ−








ζ⋅−≥ .  (7.2) 

Значення pp  обчислюється АСК відповідно до показань датчика тиску в 

робочих циліндрах, бp  – датчика тиску робочої рідини в НЗБ, nV  – датчика 

швидкості переміщення рухомої поперечини. Значення урh∆  розраховується як 

різниця між найвищим рівнем рідини в робочому циліндрі та поточним значен-

ням рівня робочої рідини в НЗБ, яке фіксується відповідним датчиком. Решта 

величин визначається за даними та методикам, описаними в попередніх розді-

лах поданої дисертаційної роботи. 

АСК зіставляє величини нерівності (7.2). У разі її невиконання АСК 

впливає на засоби регулювання і контролю зливного клапана зворотних цилін-

дрів, зменшуючи висоту його підйому, а, значить, і швидкість nV . 

Спосіб 3 [303] аналогічний попередньому та передбачає взаємодію робо-

ти наповнювально-зливної та системи зворотних циліндрів. 

Поточна висота кh  відкриття зливного клапана зворотних циліндрів фік-

сується датчиком лінійних переміщень, пов'язаним з АСК, в залежності від 

прийнятого закону відкриття клапана. 

Алгоритм керування ходом наближення рухомої поперечини до поковки 

передбачає виконання наступної нерівності 
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Нерівність (7.3) пов'язує пропускну здатність наповнювально-зливної си-

стеми гідравлічного преса з параметрами системи зворотних циліндрів через 

коефіцієнти рівняння Ріккаті. При цьому враховується коефіцієнт якості гідро-

системи a  і показник n  виду конструктивної характеристики зливно-

го (регулювального) клапана зворотних циліндрів. 

Аналогічно до попереднього способу значення бp  контролюється датчи-

ком тиску робочої рідини в НЗБ, урh∆  розраховується АСК. Решта величин ви-

значається за даними та рекомендаціями, наведеними раніше. 

Виконання нерівності (7.3) забезпечується шляхом впливу АСК на засоби 

регулювання зливного клапана зворотних циліндрів, змінюючи висоту його пі-

дйому та коефіцієнт b  в'язкого гідравлічного опору. 

Всі розглянуті способи передбачають наявність в системах керування гід-

равлічними пресами з НАП автоматизованих систем керування, що взаємоді-

ють з датчиками контролю відповідних параметрів. В залежності від рівня 

оснащеності АСК вибирають один із запропонованих способів контролю пото-

чного тиску рідини в робочих циліндрах на ході наближення. 

В розділі 6 поданої дисертаційної роботи вже було розглянуто систему 

керування ходом наближення гідравлічного преса підвищеної ефективнос-

ті (див. рис. 6.7), яка рекомендується для застосування в гідравлічних пресах з 

НАП широкого діапазону зусиль разом із розглянутими способами контролю та 

керування поточним тиском рідини низького тиску в робочих циліндрах на ході 

наближення рухомої поперечини до поковки. 

Система керування (див. рис. 6.7) забезпечує підвищення надійності, яко-

сті та ефективності керування гідравлічним пресом з НАП, продуктивності його 

роботи внаслідок наступних переваг. 

1) Оснащення системи керування врівноважувальними циліндрами, які 

постійно живляться від джерела високого тиску, забезпечує запобігання гідроу-

дару в момент начала опускання рухомої поперечини та при її гальмуванні пе-

ред зіткненням з поковкою. 
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2) Оснащення зливного клапану зворотних циліндрів індивідуальним сер-

воприводом керування та засобами контролю, програмно з’єднаними з датчи-

ками тиску робочих циліндрів, дозволяє усунути з конструкції системи керу-

вання дросельні елементи, встановлені на вході в зворотні циліндри, та регулю-

вати швидкість переміщення рухомої поперечини на ході наближення до поко-

вки в широкому діапазоні. 

3) З’єднання основного трубопроводу низького тиску з наповнювальними 

клапанами колектором, розміщеним біля робочих циліндрів, забезпечує відсут-

ність рідинного голодування робочих циліндрів. 

4) Зосередження гідравлічних опорів на наповнювальних клапанах та 

зливному клапані зворотних циліндрів дозволяє отримати підвищені значення 

коефіцієнту якості гідросистеми, забезпечуючи високу якість керування гідрав-

лічним пресом з НАП. 

Таким чином в системі керування (див. рис. 6.7) відбувається поєднання 

засобів безударної швидкодії з елементами, що відповідають за відсутність рі-

динного голодування робочих циліндрів, за рахунок чого скорочується час ходу 

наближення та прискорюється початок робочого ходу. 

Швидкодіючі системи низького тиску гідравлічних пресів з НАП можуть 

бути спроектовані наступним чином. 

Теоретично визначають відповідні параметри системи низького тиску гі-

дравлічного преса, на базі яких її проектують. До цих параметрів відносять: 

• сумарний об’єм бака наповнення; 

• величини прохідних перерізів клапанів та трубопроводу наповнення з 

урахуванням активних площ робочих циліндрів преса, припустимих швидкос-

тей течії робочої рідини та середнього значення швидкості переміщення рухо-

мої поперечини на ході вниз; 

• об’єм колектора 

• перепад тисків між баком наповнення та робочими циліндрами; 

• шлях розгону рухомої поперечини преса на ході наближення тощо. 
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Всі ці параметри визначаються за даними підрозділу 6.2 поданої роботи 

на базі креслень розведень трубопроводів, що проектуються, за допомогою від-

повідних теоретичних залежностей. При цьому максимально наближують бак 

наповнення до преса, розвантажують магістраль «бак наповнення – прес» від 

зайвих гідравлічних опорів, зосереджують основну частку загального опору цієї 

магістралі на клапанах наповнення. 

Трубопровід наповнення з’єднують з клапанами наповнення за допомо-

гою колектора, який розташовують у безпосередній близькості від робочих ци-

ліндрів та виконують у вигляді продовження, що розширюється, трубопроводу 

наповнення. Від колектора прокладають відводи до клапанів наповнення відпо-

відних ступенів зусиль. Об’єм колектора визначають за залежністю, що харак-

теризує величину потрібного резервного об’єму рідини низького тиску для 

компенсації рідинного голодування робочих циліндрів на початку ходу набли-

ження рухомої поперечини до поковки. 

Таким чином, до втілення системи низького тиску гідравлічного пресу в 

металі можна точно визначити її конструктивні параметри, а також досягти не-

обхідні швидкісні характеристики з підвищенням ефективності роботи та запо-

біганням рідинному голодуванню робочих циліндрів на ході наближення рухо-

мої поперечини до поковки. 

 

 

7.2 Комплекс рішень з підвищення коефіцієнту якості гідравлічних 

систем керування пресами 

 

Для гнучкого та точного керування положенням і швидкістю рухомої по-

перечини гідравлічного преса на всіх етапах машинного циклу необхідно здійс-

нювати ефективне дроселювання потоку робочої рідини, що можливо тільки за 

допомогою клапанів, які мають високі регулювальні властивості й підвищену 

стійкість проти кавитационной ерозії [304, 271]. При цьому, як зазначалося ра-

ніше, регулювальні властивості дросельного клапана значно поліпшуються при 
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наявності індивідуального сервоприводу, який керує його роботою. Для спро-

щення конструкції та підвищення чутливості керування необхідно, щоб основ-

ний затвор клапана був жорстко з'єднаний з сервоприводом при відсутності 

вбудованого розвантажувального елемента. 

На рисунку 7.9 показані дросельні регулювальні клапани розвантаженої 

конструкції [305, 306]. 

Характерною особливістю даних клапанів є постійне з'єднання надкла-

панної порожнини з підклапанною, а також жорстке з'єднання штока з сервоп-

риводом. Внаслідок цього усувається необхідність розвантаження надклапан-

ного простору, спрощується конструкція клапанів, знижується зусилля відкрит-

тя, підвищується динамічна стійкість. 

В клапані (див. рис. 7.9, а) робоча рідина під тиск підводиться через 

отвір 9 стакана 1. Зусиллям сервоприводу ущільнений плунжер 2 притиснутий 

до запірної фаски 12. Рідина з порожнини 10 через канали 11 і 3 заповнює по-

рожнини 5 і 4. При підйомі штока 6 і відкритті запірної фаски 12 робоча рідина 

надходить в канал 8, проходить між елементом 7 і конічним отвором стакана 1, 

а потім відводиться в порожнину 10 – відбувається процес дроселювання робо-

чої рідини. Закриття запірної фаски 12 здійснюється зусиллям сервоприводу. 

Плунжер 2 і шток 6 з'єднані в єдиний елемент за допомогою гайки. 

Клапан (див. рис. 7.9, б) має схожу з попереднім клапаном конструкцію. 

У стакані 1 виконані отвори 8, що підводять. Надклапанна порожнина з'єднана з 

підклапанною системою каналів в плунжері 2 і проточками в штоці 5. Завдяки 

ущільнювальному вузлу 9 здійснюється герметизація відповідних порожнин 

клапана. При відкритті сервоприводом запірної фаски 4 конічний елемент 3 

дроселює потік робочої рідини. Висота відкриття клапана контролюється дат-

чиком 6 лінійних переміщень, встановленим в осьовому отворі верхньої части-

ни штока 5. Штифт 7 жорстко фіксує плунжер 2 відносно штока 5. 

Розглянуті конструкції клапанів відрізняються простотою конструкції, 

високою технологічністю виготовлення та ремонтопридатністю. 
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При цьому жорстке з'єднання плунжера зі штоком, а штока – із сервопри-

водом забезпечує досягнення будь-якого закону відкриття й закриття клапана, 

робить його керованим і динамічно стійким протягом усього періоду роботи. 

Наявність елементів ущільнення плунжера з високими антифрикційними влас-

тивостями різко знижує його абразивне зношення. 

Проведені в роботі дослідження показали, що на ефективність роботи гід-

равлічних пресів на всіх етапах машинного циклу впливає не тільки правиль-

ний підбір дросельних регулювальних клапанів, але значення коефіцієнта якос-

ті гідросистеми a . Чим більше значення коефіцієнта a , тим вище чутливість 

системи керування гідравлічним пресом з НАП, його продуктивність, точність 

кування (штампування), нижче рівень гідроударів [272]. 

Гідравлічні системи керування пресами з НАП необхідно проектувати та-

ким чином, щоб частка гідравлічного опору регулювального клапана в загаль-

ному опорі магістралі «акумулятор – прес» була якомога вище. При цьому ке-

руються наступними рекомендаціями: 

• насосно-акумуляторний привод необхідно виконувати індивідуальні-

ним, що дозволить суттєво скоротити маневровий об’єм акумулятора та раціо-

нально витрачати рідину високого тиску [307]; 

• гідробалони акумулятора слід максимально наближати до пресу з тим, 

щоб знизити гідравлічні втрати в магістралях і нагрів робочої рідини; 

• магістраль «акумулятор – прес» необхідно розвантажувати від зайвих 

гідравлічних опорів; 

• головний клапанний розподільник рекомендується розділяти на кілька 

окремих розподільників керування групами однорідних циліндрів (робочих, 

зворотних, виштовхуючих, рухомого стола та ін.); 

• клапан-автомат необхідно встановлювати відразу ж на виході з акуму-

лятора та прокладати від нього окремі гідролінії до кожного клапанного розпо-

дільника, виключаючи появу в гідролініях резонансних явищ [308]. 

Наведені рекомендації реалізовані в системі керування, схема якої разом з 

блоком клапана наповнення зображені на рисунках 7.10 – 7.11 [270, 309]. 
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Рисунок 7.10 – Схема системи керування пресом (а) с НАС (б) [307] 
 
 

 
Рисунок 7.11 – Блок клапана наповнення [309] 
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Акумулятор 5 і бак 4 встановлюють біля преса (див. рис. 7.10, а), а дросе-

льний регулювальний клапан 6 з індивідуальним сервоприводом поміщають в 

блок клапана наповнення 3 (наприклад, як це показано на рисунку 7.11), розта-

шований на пресі біля робочого циліндра 1. Клапан 6 з'єднують з акумулято-

ром 5 магістраллю з мінімальним гідравлічним опором. Головний клапанний 

розподільник 7 вміщує напірний 8 і зливний 9 клапани керування зворотними 

циліндрами 2 і розвантажувальний зливний клапан 10 робочого циліндра 1. 

Клапани 8, 9 і 10 також керуються індивідуальними сервоприводами. 

На робочому ході гальмування рухомої поперечини на заданому розмірі 

заготовки здійснюється закриттям дросельного регулювального клапана 6. За-

вдяки мінімальному гідравлічному опору магістралі «акумулятор – прес» за-

безпечується високе значення коефіцієнта a . 

Робоча рідина високого тиску подається до пресу від індивідуальної 

НАС (див. рис. 7.10, б). Акумулятор 1 виконаний поршневим з поділом гідрав-

лічного та пневматичного середовищ, сполучається з балонами 5, а також через 

запірний вентиль 3 і клапан-автомат 4 – з насосною станцією 2 і пресом. 

Поршень 6 акумулятора виконаний з напрямним хвостовиком 7 і оснаще-

ний датчиком 8 лінійних переміщень, встановлення якого повинно виключити 

його контакт з робочими середовищами. Для герметизації внутрішніх порож-

нин акумулятора 1 необхідним є застосування ущільнювальних пристроїв з ни-

зьким коефіцієнтом тертя. При роботі преса здійснюється постійний контроль 

рівня рідини в акумуляторі 1 датчиком 8, відповідно до показань якого зміню-

ється продуктивність насосів станції 2. Таким чином, маючи інформацію про 

поточну величину маневрового об’єму, перешкоджають спорожненню акуму-

лятора 1 і підтримують необхідний темп кування (штампування) [310]. При 

цьому до складу НАС може входити не один, а декілька акумуляторів 1 з поді-

лом середовищ – під час спорожнення одного з балонів його поршень зупиня-

ється в крайньому нижньому положенні, а живлення преса рідиною високого 

тиску здійснюється від інших балонів [311]. 
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Крім того, при роботі преса з використанням одного акумулятора 1 АСК, 

орієнтуючись на показання датчика 8, змінює продуктивність насосів з тим, 

щоб акумулятор 1 не спорожнявся та підтримувався необхідний темп кування. 

Така конструкція НАС (див. рис. 7.10, б) зменшує громіздкість приводу 

та різко скорочує маневрений об'єм акумулятора. Розділення повітряного та рі-

динного середовищ призводить до зниження насичування робочої рідини пові-

трям, що, в свою чергу, призводить до зниження кавітаційного зношенняу еле-

ментів гідросистеми, спрощення конструкції насосно-акумуляторної станції та 

підвищення її безпеки. Оснащення акумулятора датчиком лінійних переміщень, 

встановленим поза контактом з робочими середовищами, дає змогу усунути 

складну та низько надійну система контролю рівня рідини в акумуляторі. 

Блоки клапанів наповнення 3 (див. рис. 7.10) створюються з метою під-

вищення компактності систем керування та досягнення високих значень коефі-

цієнта a . При цьому в них можуть поєднуватися НЗК і дросельні регулювальні 

клапани різних конструктивних виконань. 

На рисунку 7.11 представлена схема блоку клапана наповнення [309], в 

якому НЗК 1 виконаний розвантажувально-зливним із вбудованим всередині 

плунжера 3 розвантажувальним клапаном 4. Дросельний регулювальний кла-

пан 2 має розвантажену конструкцію [306], встановлений в окремому корпусі 

та сполучається за допомогою каналів з надклапанною порожниною 5 клапа-

на 1. Плунжери 3 і 6 клапанів забезпечені дроселюючими елементами у вигляді 

конічних острішків 7 і 8 відповідно. Дроселюючі канали 9 і 10 також виконані 

конічними. Клапани 1 і 2 керуються індивідуальними сервоприводами, мають 

засоби контролю висоти підйому, програмно взаємопов'язані в рамках єдиної 

АСК преса. Клапан 1, крім виконання функції наповнення, також може бути за-

діяним і при декомпресії робочих циліндрів після закінчення робочого ходу за-

вдяки наявності дроселюючого елемента 7. При цьому в процесі підйому роз-

вантажувального клапана 4 відбувається відсікання надклапанної порожнини 5, 

що істотно знижує зусилля індивідуального сервоприводу. 
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У разі потужних багатоциліндрових пресів підвищення компактності сис-

теми керування та високе значення коефіцієнта a  досягаються за рахунок 

установки дросельних регулювальних клапанів безпосередньо на пресі біля 

НЗК відповідного ступеня зусиль, як це показано на рисунку 7.12, із забезпе-

ченням слідкувального керування всіма клапанами (рис. 7.13). 

Згідно зі схемою системи керування гідравлічним пресом з високими ре-

гулювальними властивостями [304, 123] (див. рис. 7.12) біля НЗК 3 кожного 

ступеня зусиль встановлений клапанний розподільник 5 з дросельними регулю-

вальними клапанами 6 і 7 керування робочими циліндрами 1. 

Впускний клапан 6 сполучається з надклапанною порожниною НЗК 3, а 

зливний клапан 7 – з його підклапанною порожниною. Клапанний розподіль-

ник 10 з регулювальними клапанами 8 і 9 керує роботою зворотних циліндрів 2. 

Акумулятор 11 і НЗБ 4 розташовуються в безпосередній близькості до пресу. 

Всі клапани системи керування оснащені індивідуальними сервоприводами. 

При цьому завдяки мінімальному гідравлічному опору магістралі «акумуля-

тор – прес» забезпечується високе значення коефіцієнта a , а отже, і висока чу-

тливість керування рухомою поперечиною преса при відсутності гідроударів. 

Для здійснення ходу наближення сервоприводом відкривається зливний 

клапан 9 зворотних циліндрів 2 та наповнювально-зливні клапани 3. Під дією 

своєї маси рухома поперечина починає рухатися униз, робоча рідина із бака 4 

під дією різниці тисків надходить до робочого циліндра 1. 

Робочий хід на першому ступені зусиль починається з того моменту, коли 
поперечина торкнеться поковки. На робочому ході наповнювально-зливний 
клапан 3 закривається, сервоприводом відкривається напірний клапан 6 і рідина 
під тиском надходить із акумулятора 11 до робочого циліндра 1. Гальмування 
поперечини на заданому розмірі здійснюється закриттям напірного клапана 6. 
Встановлення напірного клапана 6 керування робочим циліндром 1 біля напов-
нювально-зливного клапана 3 безпосередньо на пресі біля робочого циліндра 1 
та акумулятору 11 біля пресу забезпечує отримання значення коефіцієнта a  
близького до 0,7...0,9, чим досягаються високі якість та ефективність гальму-
вання рухомої поперечини на заданому розмірі. 
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Рисунок 7.12 – Система керування гідравлічним пресом з високими регу-

лювальними властивостями [304] 

 
 

 
Рисунок 7.13 – Схема слідкувального керування клапанами [306] 
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При здійсненні робочого ходу на другому чи третьому ступенях зусиль 

відкриваються відповідні напірні клапани 6 розподільників 5. 

Зворотній хід здійснюється відкриттям зливного клапана 7, який забезпе-

чує розвантаження циліндра 1 від тиску. Разом з цим відкривається напірний 

клапан 8 зворотних циліндрів 2. Рідина під тиском надходить до зворотних ци-

ліндрів 2. Після падіння тиску у циліндрі 1 до тиску у баці 4 сервоприводом ві-

дкривається наповнювально-зливний клапан 3 і здійснюється злив рідини до 

баку 4 під час підйому поперечини вгору. 

Схема слідкувального керування клапанами [306] гідравлічного пресу з 

НАП показана на рисунку 7.13. 

У вихідному положенні клапан 1 закритий, його запірні фаски зімкнуті. 

Допоміжний золотник 2 і керуючий електрогідравлічний розподільник (золот-

ник) 3 знаходяться в нейтральних положеннях. При цьому золотник 2 з'єднує 

надпоршневу порожнину сервоциліндра 4 з напором, а підпоршневу – зі зли-

вом. Керуючий золотник 3 навпаки – відсікає сервоциліндр 4 і від напору, і від 

зливу. Завдяки цьому при закритому клапані 1 поршень сервоциліндра 4 з вели-

кою силою (замість пружини) притискає плунжер клапана до сідла, забезпечу-

ючи герметичність запірних фасок. 

При повороті рукоятки 5 керування пресом між задатчиком 6 на рукоятці 

і датчиком 7 ходу клапана виникає сигнал неузгодженості, який надходить на 

пристрій порівняння сигналів 8, а потім через електронний підсилювач 9 на ке-

руючий пристрій 10 слідкувального золотника 4. Золотник рухається вліво і 

з'єднує підпоршневу порожнину сервоциліндра 4 з напором, а надпоршневу – зі 

зливом. Одночасно сигнал подається на допоміжний золотник 2, який зміщу-

ється вліво та відсікає на своїй лінії напірну й зливну магістралі від сервоцилін-

дра 4. Клапан 1 починає відкриватися. При цьому з датчика 7 ходу клапана над-

ходить сигнал зворотного зв'язку, який віднімається від сигналу завдання. Коли 

рукоятка 5 зупиниться, підсумковий сигнал стане рівним нулю, золотник 3 по-

вернеться в нейтральне положення, а клапан 1 також зупиниться, піднявшись 

на задану величину. Аналогічна картина відбувається і при закритті клапана. 

Таким чином, забезпечується слідкувальне керування клапанами. 
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Послідовність спрацьовування клапанів керування гідравлічним пресом з 

НАП програмно задається алгоритмом керування АСК. 

Застосування слідкувального керування впливає не тільки на конструкцію 

регулювальних клапанів і компоновку систем керування, але й на особливості 

розведення гідроліній уздовж металоконструкції преса [312, 313]. Так, для за-

безпечення високого значення коефіцієнта a  напрямні колони слід виконувати 

порожніми з можливістю прокладання всередині них напірних трубопроводів, 

кінці яких через різьбові елементи колон виводяться до фітингів робочих цилі-

ндрів, як це показано на рисунках 7.14 і 7.15 [314 – 317]. 

У разі неможливості встановлення клапанних розподільників на верхній 

нерухомій поперечині біля робочих циліндрів, розподільники 5 (II ступінь зу-

силь) і 6 (I ступінь зусиль) розташовують в приямку біля станини пре-

са (див. рис. 7.14). Розподільник 5 має симетричний підвід 4 для забезпечення 

якісного заповнення бічних робочих циліндрів рідиною високого тиску на ро-

бочому ході. Колони 1 виконані порожніми, всередині них прокладені трубоп-

роводи 2 високого тиску робочих циліндрів всіх ступенів зусиль. Окремо все-

редині однієї з порожнистих колон 1 розміщуються гідролінії 3 керування сер-

воприводами пристроїв, розташованих на верхній нерухомій поперечині. 

Більш прийнятною є система розведення гідроліній, яка представлена на 

рисунку 7.15, де регулювальні (1 і 2) та розвантажувальні зливні (3 і 4) клапани 

встановлюються біля робочих циліндрів 6 відповідних ступенів зусиль з утво-

ренням максимально коротких напірних гідроліній «регулювальний клапан – 

робочий циліндр». Наповнювальні клапани 5, вбудовані в донну частину робо-

чих циліндрів 6, з'єднані з основним трубопроводом 7 низького тиску через по-

руч розташований колектор 8. До останнього своїми зливними порожнинами 

примикають розвантажувальні клапани 3 і 4. 

Таким чином, досягнення високого значення коефіцієнта a  є результатом 

впровадження комплексу заходів, спрямованих на спрощення конструкцій сис-

тем керування шляхом раціонального проектування та взаємного розташування 

таких базових компонентів [318]: 



 346 

 

 
 
Рисунок 7.14 – Схема гидролиний підводу робочих циліндрів [314] 
 
 
 

 
 
Рисунок 7.15 – Розведення гідроліній робочих циліндрів [315] 
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• сосудів високого тиску – акумуляторів і наповнювальних баків; 

• дросельних регулювальних і наповнювально-зливних клапанів з інди-

відуальним слідкувальним керуванням; 

• трубопроводів і гідроліній різного призначення. 

Кожен зі згаданих компонентів потребує вдосконалення конструкції та 

принципу дії для забезпечення узгодженої роботи зі сполученими з ними еле-

ментами системи керування пресом. При цьому досягнення підвищеної компак-

тності можливо тільки при виключенні з гідросистем пресів зайвих локальних 

гідроопорів і зменшенні загальної протяжності напірних і зливних гідроліній. 

 

 

7.3 Розробка заходів із запобігання ударному підвищенню тиску в 

гідравлічній системі при декомпресії робочих циліндрів від високого тиску 

по закінченні робочого ходу 

 

При декомпресії робочих циліндрів гідравлічних пресів з НАП для попе-

редження негативного впливу ударного підвищення тиску на елементи гідроп-

риводу, базові деталі машини та її фундамент в гідравлічній системі передбача-

ється установка компенсаторів гідравлічного удару [280]. 

Компенсатори гідроудару доцільно виконувати у вигляді сосудів перева-

жно невеликих розмірів з поділом рідинного та газового середовищ. Також 

компенсатори можуть бути виконані у вигляді запобіжних клапанів, що встано-

влюються на трубопроводі. У другому випадку їх ефективність досягається 

тільки в системах з невеликими витратами робочої рідини. При підвищенні ви-

трати габарити запобіжного клапана збільшуються, а з ними і маса його рухо-

мих частин, що негативно позначається на точності спрацьовування клапана та 

його чутливості до коливань тиску. В якості демпфувальних або елементів, які 

повертають рухомі частини компенсатора в початкове положення, можуть ви-

користовуватися регульовані або нерегульовані пружини кручення. Однак, як 

показує досвід, наявність пружин робить роботу пристрою нестабільною та з 



 348 

різкими ударами під час його спрацьовування. При цьому автоколивання пру-

жин в результаті дії ударних хвиль або коливань тиску в системі призводять до 

посилення ударної хвилі замість її гасіння. 

Крім того, бажано в компенсатори гідроударів передбачити можливість 

дроселювання робочої рідини в їх внутрішній порожнині для підвищення ефек-

тивності гасіння коливань тиску. 

Основні принципи розрахунку пристроїв запобігання ударному підви-

щенню тиску в зливній гідролінії при прискореній декомпресії робочих цилінд-

рів викладені в розділі 6 поданої роботи. При цьому в процесі розробки компе-

нсатора гідроударів для кожної конкретної гідросистеми необхідно керуватися 

вимогою забезпечення їх підвищених надійності, швидкодії, чутливості, ефек-

тивності та плавності роботи. 

Всім раніше перерахованим вимогам відповідає компенсатор гідравлічно-

го удару [319], представлений на рисунку 7.16. 

Корпус 1 компенсатора встановлюється в необхідному місці гідролінії. 

Робоча рідина через канал 4 заповнює порожнину над клапаном 3, а через кана-

ли 6 і 13 – порожнину над плунжером10. Тиск в цих порожнинах компенсатора 

вирівнюється з тиском в гідролінії. При цьому поршнева порожнина циліндра 7 

взаємодіє з пневматичної порожниною ресивера 8, а канал 2 з'єднаний з гідрав-

лічною порожниною ресивера 8. 

При виникненні гідравлічного удару ударне підвищення тиску передаєть-

ся на клапан 3, який, рухаючись вгору, витісняє рідину зі своєї надклапанної 

порожнини, впливаючи тим самим на плунжер 10 клапана 5. Плунжер 10, виті-

сняючи рідину через канал 13, піднімається вгору всередині стакана 11, перепу-

скаючи робочу рідину з порожнини над клапаном 3 через дроселюючий еле-

мент 12 в зливний канал 2, а із нього – в ресивер 8. Підвищений тиск в гідролі-

нії падає та вирівнюється з номінальним робочим. Клапан 3 зусиллям пневма-

тичного циліндра 7, переданим через шток 9, притискається до своєї ущільню-

вальної фаски. Клапан 5 також закривається під дією тиску рідини, що надхо-

дить через канал 13. 



 349 

 

 

 

 
 

Рисунок 7.16 – Компенсатор гідравлічних ударів з вбудованим в робочу 

порожнину дросельним клапаном [319] 
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Таким чином, поглинання енергії ударних хвиль здійснюється шляхом 

дроселювання робочої рідини клапаном 5, встановленим в робочій порожнині 

компенсатора гідроударів. Оснащання плунжера 10 клапана 5 дроселюючим 

елементом у вигляді конічного острішку 12 забезпечує ефективне дроселюван-

ня робочої рідини всередині компенсатора, а значить і ефективне поглинання 

енергії ударної хвилі, а також робить конструкцію компенсатора динамічно 

більш стійкою при підвищеній швидкодії. Використання пневматичного цилін-

дра 7, що взаємодіє з пневматичною порожниною ресивера 8, дозволяє виклю-

чити з конструкції пристрою такий ненадійний елемент, як пружину, та зробити 

роботу компенсатора плавною й безшумною. 

 

 

7.4 Пристрої та рекомендації для швидкого та безударного 

гальмування рухомої поперечини у верхньому положенні 

 

При слідкувальному керуванні з'являється можливість здійснювати плав-

не та безударне гальмування рухомої поперечини преса у верхньому положен-

ні. Дослідження показують, що найбільш ефективним є використання гальму-

вальних пристроїв, встановлених на виході з силових циліндрів [188, 320]. Від-

повідно до цього гальмування рухомої поперечини в верхньому положенні до-

цільно здійснювати одним з таких способів: 

• плавним прикриттям НЗК [309]; 

• використанням вузлів тертя, встановлених на виході із зворотних цилі-

ндрів і програмно пов'язаних з їх клапанним розподільником [321, 322]; 

• комбінацією обох способів. 

Перший спосіб неважко здійснити за допомогою НЗК [161], який керу-

ється сервоприводом (див. рис. 7.2) і має в своїй конструкції дроселюючий еле-

мент (наприклад, як у клапана наповнення, показаного на рисунку 7.11). При 

цьому наявність дроселюючого елемента в клапані є обов'язковою з показником 

конструктивної характеристики n  не менше 1,0. 
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НЗК, представлений на рисунку 7.1, не застосовують для такого способу 

гальмування в силу його релейної конструктивної характеристики. Навіть при 

плавному закритті сервоприводом коливальні й гідроударні явища в момент 

змикання його запірних фасок неминучі. 

Для успішної реалізації першого способу гальмування рухомих мас гідра-

влічного преса з НАП систему робочих циліндрів доцільно виконувати відпові-

дно до конструкції, зображеної на рисунку 7.17 [324]. 

Тут бічні циліндри 3 і 4 мають по дві порожнини – робочу 5 і зворотну 6. 

Сумарна активна площа робочих порожнин бічних циліндрів 3 і 4 менше акти-

вної площі центрального циліндра 2. Всі три циліндра спираються фланцями на 

верхню нерухому поперечину 1. Для гальмування рухомої поперечини в верх-

ньому положенні закривають НЗК бічних циліндрів (3 і 4) і відсікають подачу 

тиску в зворотні порожнини 6 закриттям впускного клапана їх розподільника. 

Слід також зазначити, що розглянута конструкція (див. рис. 7.17) дозво-

ляє усунути зворотні циліндри гідравлічного преса без внесення змін до систе-

ми керування, а з ними усувається і вплив гарячої заготовки на гідравлічні еле-

менти металоконструкції преса. При цьому перерозподіл ступенів зусиль відбу-

вається наступним чином: 

I ступінь – робочі порожнини 5 бічних циліндрів 3 і 4; 

II ступінь – центральний циліндр 2; 

III ступінь – центральний циліндр 2 і робочі порожнини 5 бічних цилінд-

рів 3 і 4. 

Зосередження II ступені зусиль на центральному циліндрі 2 дозволяє за-

побігти перекосу рухомої поперечини та створити умови для швидкого й безу-

дарного її гальмування в верхньому положенні по закінченні зворотного ходу 

гідравлічного преса с НАП. 

Для реалізації другого способу гальмування рухомої поперечини в верх-

ньому положенні необхідно використання спеціальних пристроїв змінного тер-

тя, які встановлюються на виході із зворотних циліндрів [294] (рис. 7.18). 
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Рисунок 7.17 – Система робочих циліндрів зі зворотними порожнина-

ми [324] 

 
 

 
Рисунок 7.18 – Система керування зворотними циліндрами [325] 
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Найбільш задовільні режими гальмування будуть створені вузлами тертя 

на базі пружних елементів [323] з гідравлічним керуванням, програмно пов'яза-

них з клапанним розподільником зворотних циліндрів. 

На рисунку 7.18 наведено систему керування зворотними циліндра-

ми [325, 326], в якій використанням вузлів тертя 9, встановлених на виході із 

зворотних циліндрів 1 і програмно пов'язаних з їх клапанним розподільником 2, 

реалізується другий спосіб гальмування рухомої поперечини в верхньому по-

ложенні. Клапани (3 і 4) розподільника 2 оснащені засобами регулюван-

ня (сервоціліндри 5 і 6) і контролю (датчики переміщень 7 і 8), які програмно 

пов'язані з вузлами змінного тертя 9 і датчиками тиску 12 робочих циліндрів 11 

через пристрій керування 10. 

Для гальмування рухомої поперечини в верхньому положенні сервоцілін-

дром 5 закривають напірний клапан 3. Одночасно з цим в залежності від пока-

зань датчика 7 пристроєм програмного контролю 10 впливають на вузол 9, збі-

льшуючи в ньому тертя. Таким чином, гарантується швидке гальмування рухо-

мої поперечини в верхньому положенні без коливань і гідроударів. 

Розглянута система (див. рис. 7.18) також ефективна при роботі на ході 

наближення для обмеження швидкості опускання рухомої поперечини преса 

шляхом взаємозв'язку пристроїв клапанного розподільника 2, вузлів тертя 9 і 

датчиків тиску 12 через пристрій програмного контролю 10. 

Гідравлічні пристрої змінного тертя (рис. 7.19, а) можуть встановлювати-

ся всередині корпусу 1 зворотного циліндра у вигляді регульованих елементів 3 

ущільнювального вузла плунжера 2 або зовні корпусу 1 у вигляді окремих га-

льмівних пристроїв 4, виконаних на базі пружних елементів. 

Регульовані ущільнення (див. рис. 7.19, б), що вбудовуються всередину 

корпусу зворотного циліндра, представляють собою набір кілець 1 і 2, проточка 

між якими за допомогою каналу 3 з'єднана з регульованим тиском [327]. Регу-

лювання швидкості переміщення рухомої поперечини відбувається шляхом 

зміни тиску в проточці 3 – чим він вище, тим вище ступінь деформації ущіль-

нень вузла тертя та вище опір руху плунжера зворотного циліндра. 
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Рисунок 7.19 – Зворот-

ний циліндр (а) з гідравліч-

ними пристроями змінного 

тертя, встановленими: всере-

дині (б) [327] та зовні (в –

 д) [328 – 330] 
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На рисунку 7.19 (в) показано пристрій змінного тертя у вигляді пружних 

вставок 2, встановлених в корпусах 3 сепаратора 4 [328]. Швидкість перемі-

щення плунжера 1 регулюється шляхом зміни тиску системою 5 всередині кор-

пусів 3, внаслідок чого вставки 2 деформуються та притискаються до плунже-

ру 1. При цьому зношення вставок 2 не впливає на роботу всього пристрою. 

При подачі тиску, навіть мінімального, всередину корпусів 3 вставки 2 будуть 

притиснутими до плунжеру 1. Цей пристрій має високу ремонтопридатність – 

корпус 3 легко виймається із сепаратора 4, а вставка 2 випресовується із вве-

денням пуансона в отвір підведення робочої рідини в корпусі 3. 

Пристрій змінного тертя (див. рис. 7.19, г) у вигляді пружної порожнистої 

трубки 2, укладеної в корпусі 3, змінює швидкість рухомої поперечини в зале-

жності від ступеня деформації трубки 2 і її охоплення плунжера 1 [329]. Дефо-

рмування трубки 2 відбувається під дією регульованого тиску, що подається в її 

внутрішню порожнину. 

На рисунку 7.19 (д) показано пристрій змінного тертя, який відрізняється 

наявністю гофрованої вставки 2, встановленої в корпусі 3 з поршнем 4 [330]. 

При цьому корпус 3 встановлений зовні зворотного циліндра, а між вста-

вкою 2 і плунжером 1 є невеликий зазор. Регульований тиск надходить в поро-

жнину під поршнем 4, переміщаючи його та деформуючи гофровану вставку 2. 

Ступенем її деформації визначається величина площі охоплення вставкою 2 

плунжера 1, а значить і зусилля тертя на поверхні їх контакту. 

Ремонтопридатність останніх двох пристроїв буде високою за умови, що 

стійкість порожнистої трубки та гофрованої вставки не менше стійкості манжет 

вузла ущільнення плунжера зворотного циліндра. 

Всі розглянуті пристрої змінного тертя (див. рис. 7.19, б – г) відрізняють-

ся значною компактністю – їх габарити повністю визначаються механічними та 

фізичними властивостями матеріалу пружних фрикційних елементів, а також 

параметрами та діапазоном регулювання швидкості переміщення рухомої по-

перечини. Підведення робочої рідини регульованого тиску доцільно здійснюва-

ти за допомогою гнучких шлангів. 
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У разі великих і потужних пресів використання пристроїв змінного тер-

тя (див. рис. 7.19, б – г) не рекомендується на ході наближення рухомої попере-

чини до поковки внаслідок підвищеного зношення пружних елементів і направ-

ляючих колон. У цьому випадку ці пристрої будуть найбільш ефективні при га-

льмуванні рухомої поперечини в верхньому положенні після закриття регулю-

вального клапана для плавної зупинки рухомих мас. 

 

 

7.5 Рекомендації із загального компонування та підвищення 

компактності систем керування гідравлічними пресами 

 

Гідравлічні преси виділяються в особливий клас машин обробки тиском 

завдяки своїй унікальній здатності поєднувати універсальні й спеціальні функ-

ціональні можливості, ефективно експлуатуючи ресурси гідравлічного приводу. 

Незважаючи на величезну різноманітність конструкцій, у сучасних виробників 

простежується загальна тенденція створення конструкцій гідравлічних пресів і 

систем їх керування підвищеної компактності. Це продиктовано не тільки праг-

ненням успішно поєднувати закони ергономіки, технічного дизайну й естетики, 

створюючи оригінальні промислові зразки, а й досить раціонально з точки зору 

ефективності їх експлуатації. 

У випадку гідравлічних пресів компактність передбачає: 

• суттєве зменшення втрат номінальних параметрів енергоносія системи 

керування – рідини високого тиску; 

• зниження перегріву робочої рідини та збільшення терміну її служби за 

рахунок зменшення інтенсивності окислювальних, сегрегаційних, а також про-

цесів старіння й інших структурних змін; 

• зменшення металоємності конструкції самого гідравлічного преса та 

розгалуженості розведень його трубопроводів і арматури; 

• полегшення обслуговування та підвищення зручності експлуатації. 
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Розглянуті раніше переважні особливості гідравлічних пресів з НАП є, 

перш за все, результатом виключення з гідросистем пресів зайвих локальних 

гідроопорів (дроселів, засувок, поворотів і ін.) та зменшення загальної протяж-

ності напірних і зливних магістралей [313]. 

На базі проведених в даній роботі досліджень і розробленої методики ін-

женерного аналізу гідравлічних пресів з НАП пропонуються рекомендації з за-

гального компонування та підвищення компактності систем керування [312]. 

Вони передбачають розробку заходів щодо створення компактних гідросистем 

керування пресами на базі впровадження в ковальсько-пресове виробництво 

принципово нових технічних рішень, спрямованих на вдосконалення конструк-

ції та принципу дії наступних основних компонентів систем керування гідрав-

лічними пресами з НАП, що працюють на базі індивідуальних сервоприводів. 

1) Сосуди, що знаходяться під тиском. 

Акумулятори, ресивери, баки та інші сосуди, що перебувають під висо-

ким і низьким тиском, мають бути розташовані як можна ближче до робочих 

циліндрів гідравлічного преса, що створює умови для: 

• підвищення коефіцієнта якості гідросистеми, збільшуючи частку регу-

лювальних клапанів в загальному гідравлічному опорі відповідних магістралей 

і покращуючи якість керування гідравлічним пресом; 

• зниження гідроударних і коливальних явищ в трубопроводах; 

• усунення рідинного голодування робочих циліндрів і розриву струменя 

робочої рідини при їх заповненні на ходах наближення і робочому; 

• зменшення втрат рідини високого тиску при деформації заготовки, під-

вищення ефективності реалізації технологічного процесу та к. к. д. насосно-

акумуляторного приводу; 

• економії об’єму робочої рідини високого та низького тиску, в тому чи-

слі і при перемиканні з ходу наближення на робочий; 

• забезпечення прискореної декомпресії робочих циліндрів після закін-

чення деформування заготовки та скорочення часу зворотного ходу. 
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В цьому разі наближення сосудів, що знаходяться під тиском, до пресу не 

повинно суперечити вимогам охорони праці та техніки безпеки при експлуата-

ції обладнання з гідравлічним приводом, а також порушувати прийняту органі-

зацію технологічного процесу в межах автоматизованого кувального комплек-

су. Також необхідно передбачити для зазначених сосудів надійні системи – ко-

нтролю та регулювання рівня робочої рідини, аварійну та запобіжно-

переливну – з оснащенням їх швидкодіючою електронною контрольно-

вимірювальною апаратурою. 

Крім цього, з більшою відповідальністю необхідно підійти до вибору ти-

пу самого сосуду, особливо акумулятора, віддаючи перевагу конструкціям з 

поділом газового та рідинного середовищ, що відрізняються підвищеною без-

пекою та високими експлуатаційними властивостями. 

2) Трубопроводи та гідролінії. 

Розведення трубопроводів по цеху та протяжність окремих гідроліній іс-

тотно скорочуються внаслідок раніше розглянутого наближення сосудів висо-

кого тиску до робочих циліндрів преса. При цьому для підвищення компактно-

сті гідросистеми відмовляються від громіздких і ненадійних фланцевих підк-

лючень, замінюючи їх штуцерами, які вварюють в базове тіло, наприклад, блок 

клапанного розподільника, а трубопроводи приварюються до штуцерів. При 

необхідності демонтажу розподільника або трубопроводів вони акуратно відрі-

заються. Завдяки цьому виключаються протікання робочої рідини і розмивання 

трубних з'єднань в розведеннях трубопроводів систем керування. 

Одночасно з цим спостерігається тенденція вбудовування гідроліній в 

елементи станини преса, не приводячи до втрати її міцності. Конструктивно це 

може бути реалізовано наступними основними способами [314 – 317]: 

• напрямні колони преса виконують порожнистими з можливістю про-

кладання всередині них напірних трубопроводів, кінці яких через різьбові еле-

менти колон виводяться до фітингів робочих циліндрів; 
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• колони поєднують в собі функції напрямних елементів і магістралей 

шляхом підведення робочої рідини безпосередньо через осьові отвори всереди-

ні колон. 

3) Регулювальна апаратура з індивідуальним сервоприводом. 

Для досягнення максимальної компактності гідросистеми регулювальну 

апаратуру – клапани з сервоприводами керування – вбудовують в донну части-

ну силових циліндрів або розміщують в безпосередній близькості до них для 

забезпечення підвищених швидкісних характеристик приводу та значень коефі-

цієнта якості гідросистеми, зосереджуючи основний опір відповідних гідролі-

ній на дросельному регулювальному клапані. 

Найчастіше доцільно клапани різного функціонального призначення об'є-

днувати в окремі блоки керування силовими циліндрами [304] з можливістю їх 

монтажу в безпосередній близькості до виконавчих органів преса, наприклад, 

мати у своєму розпорядженні клапанні розподільники на верхній нерухомій по-

перечині гідравлічного преса. У ряді випадків бажаним є перетворення напов-

нювально-зливного клапана в розвантажувально-зливний, який здійснює функ-

ції наповнення, зливу та декомпресії робочих циліндрів після робочого ходу. 

При цьому можлива різна комбінація клапанів в межах конкретного блоку в за-

лежності від особливостей конструкції системи керування та технологічного 

призначення конкретного преса. Будь-яка з отриманих конструкцій буде мати 

високу компактність завдяки створенню єдиних блоків наповнення, зливу, роз-

вантаження, гальмування та керування в складі клапанів двох типів – розванта-

жувально-зливного та дросельно-регулювального. 

Однак при компонуванні в одному блоці клапанів різного функціонально-

го призначення слід прагнути до спрощення їх конструкції, віддаючи перевагу 

клапанам розвантаженого типу, коли тиск над клапаном відповідає тиску під 

клапаном [305, 306, 309]. Це передбачає відмову від застосування розвантажу-

вального клапана, що вносить неоднозначність у визначення реального поло-

ження плунжера основного клапана в межах ходу розвантаження і призводить 

до виникнення його крутильних коливань [121, 270]. 
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Для підвищення ефективності експлуатації індивідуального сервоприводу 

в системах керування гідравлічними пресами з НАП необхідним є перехід на 

клапанні розподільники блочного типу з навісним монтажем регулювальних 

клапанів [122]. Під кожним з них встановлюють індивідуальний сервопривод, 

що допускає зручність доступу та установки засобів керування й контролю від-

повідних параметрів системи керування – датчиків лінійного переміщення, пе-

ретворювачів тиску, вимикачів і ін. 

Використання індивідуального сервоприводу клапанів, з одного боку, пі-

двищує гнучкість керування, знижує рівень гідроударів, підвищує продуктив-

ність і точність виконання технологічних процесів. З іншого боку – суттєво під-

вищуються вимоги до культури виробництва та кваліфікації обслуговуючого 

персоналу. Особливо необхідно сказати про підвищені вимоги до очищення ма-

стила, що є робочою рідиною сервоприводів керування клапанами. В сучасних 

системах керування використовуються компактні високочутливі підсилювачі 

типу сопло-заслінка, що вимагають очищення масла до 3...5 мікрон. При появі 

забруднень великого розміру вони виходять з ладу. Тому в системах керування 

гідравлічними пресами необхідно передбачити спеціальне обладнання та роз-

робити заходи щодо підготовки, очищення та регенерації мастил. 

При проектуванні гідравлічних систем з індивідуальним слідкувальним 

керуванням відмовляються від громіздких групових насосно-акумуляторних 

станцій і віддають перевагу індивідуальному насосно-акумуляторному приво-

ду, в якому балони акумуляторів максимально наближені до машин для зни-

ження гідравлічних втрат в магістралях і нагріву робочої рідини. Для забезпе-

чення безударної роботи та високої чутливості керування машинами магістралі 

підведення рідини високого тиску від акумулятора розвантажують від зайвих 

гідравлічних опорів, а клапани керування мають високі регулювальні властиво-

сті та підвищену стійкість проти кавітаційної ерозії, як це зазначалося раніше. 

Слід також приділяти велику увагу питанню приготування водної емуль-

сії – основної робочої рідини гідравлічного преса з НАП – з тим, щоб підвищи-
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ти її змащувальну здатність і подовжити термін служби, підвищуючи надій-

ність фільтрації та охолодження в межах системи керування. 

Компактність систем керування є результатом впровадження комплексу 

заходів, спрямованих на спрощення їх конструкцій шляхом раціоналізації взає-

много розташування базових компонентів – сосудів високого тиску, трубопро-

водів і гідроліній, дросельних регулювальних і наповнювально-зливних клапа-

нів, регулювальної апаратури з індивідуальним сервоприводом. При цьому ко-

жен із згаданих компонентів потребує удосконалення конструкції та принципу 

дії для забезпечення їх узгодженої роботи з іншими елементами металоконст-

рукції гідравлічного преса з НАП. 

Розглянуті заходи та запропоновані в даному розділі принципово нові те-

хнічні рішення дозволяють створювати компактні гідросистеми керування пре-

сами різного технологічного призначення, гарантуючи стабільність забезпечен-

ня заданих робочих характеристик та точність реалізації процесів обробки ма-

теріалів тиском. При цьому з підвищенням компактності збільшується і коефі-

цієнт щільності потужності гідроприводу за рахунок істотного зменшення його 

маси, а, отже, і ефективність роботи гідравлічного преса з НАП. 

 

 

7.6 Створення корпусів робочих циліндрів раціональної конструкції 

 

Проведені в дисертаційній роботі дослідження показали, що для забезпе-

чення ефективної роботи системи керування необхідним є вбудовування НЗК 

вертикальної конструкції в донну частину робочого циліндра з виконанням в 

ній проточки під клапан і отвори для підведення рідини високого тиску. Відпо-

відна методика розрахунку і проектування робочого циліндра (рис. 7.20) зазна-

ченої конструкції викладена в розділі 6 цієї роботи, де встановлено, що най-

більш напруженими є внутрішні волокна донної частини 2 в області галтелі 4 і 

найбільшого діаметра проточки 3 під установку НЗК. 
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Рисунок 7.20 – Корпус робочого циліндра [333] 
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При цьому величина радіусу R  заокруглення галтелі 4 залежить від внут-

рішнього внd  діаметра циліндричної частини 1, а заглиблення 3h  галтелі 4 в 

донну частину 2 визначається товщиною стінки 3h  циліндричної частини 1. 

Створення корпусу робочого циліндра раціональної конструкції передба-

чає гарантування необхідного співвідношення відповідних конструктивних па-

раметрів, особливо донної частини з урахуванням проточки під НЗК і отвору 

для підведення рідини високого тиску, а також необхідний запас міцності при 

заданих умовах експлуатації. 

Проектування корпусу робочого циліндра (див. рис. 7.20) гідравлічного 

преса можна звести до наступної послідовності дій [331 – 333]. 

1) Задаючись значеннями номінального зусилля преса nP  і тиску робочої 

рідини високого тиску ap , визначають активну площу та діаметр плунжера ро-

бочого циліндра за формулами 

a

mpn
пл p

RP
F

+
= ;      (7.4) 

785,0
пл

пл
F

D = .      (7.5) 

Величина сили тертя mpR  розраховується за формулою (2.5) відповідно 

до методики, викладеної в розділі 2 цієї роботи. 

Отримане значення плD  узгоджують з даними ущільнювальних елементів 

і в разі необхідності коригують. 

2) Для визначення внутрішнього діаметра внd  циліндричної частини 1 ос-

таточний розмір плD  збільшують на 15...30 мм, забезпечуючи гарантований за-

зор між плунжером і циліндричної частиною 1 корпусу циліндра. 

3) Розраховують зовнішній діаметр корпусу за формулою 

[ ]
[ ] a

внн p
dd

3−σ
σ

= .     (7.6) 

4) Визначають величину товщини стінки стt  за формулою (6.17). 



 364 

5) Висоту днища днh  розраховують за формулою (6.18), задавшись зна-

ченням коефіцієнта ϕ  ослаблення днища (див. рис. 6.13, а). 

Отримане співвідношення днh / cmt  повинно відповідати даним графі-

ка (див. рис. 6.13, б) для заданого номінального зусилля nP  преса. 

6) Бурт робочого циліндра проектують традиційним способом, керуючись 

спеціалізованою літературою [252]. З огляду на можливості кріплення робочого 

циліндра до верхньої нерухомої поперечини за допомогою пропущених через 

неї шпильок, які вкручуються безпосередньо в бурт, пружне подовження робо-

чого циліндра на кожному робочому ході ніяк не впливає на механізм кріплен-

ня. Таким чином, корпус робочого циліндра залишається притягнутим своїм 

буртом до виточення у верхній нерухомій поперечині [249]. В цьому випадку 

бурт не відчуває динамічних навантажень, а його висота бh  становить 

( ) cmб th ⋅= 2,1...1,1 .    (7.7) 

7) В залежності від номінального зусилля nP  гідравлічного преса по кри-

вим (див. рис. 6.10, б) визначають найбільший діаметр центральної проточки 

під НЗК і діаметр отвору для підведення рідини високого тиску. 

8) Здійснюють профілювання внутрішніх і зовнішніх поверхонь корпусу 

робочого циліндра. 

Сполучення відповідних внутрішніх і зовнішніх поверхонь виконують з 

утворенням виточок, галтелей, вибірок і інших конструктивних елементів про-

філювання, що сприяють зменшенню коефіцієнтів концентрації напружень і мі-

сцевих напружень в перехідних зонах, а також полегшують монтаж робочих 

циліндрів гідравлічних пресів, забезпечуючи необхідне взаємне положення 

сполучених вузлів і зручність їх обслуговування. 

При профілюванні донної частини корпусу робочого цилінд-

ра (див. рис. 7.20) необхідно передбачити наступне: 

• виконання радіусу R  заокруглення галтелі 4 величиною менше внd2,0  

призводить до появи в ній яскраво виражених зон концентрації напружень; 
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• заглиблення 3h  галтелі 4 в донну частину більш ніж на стt4,0  призво-

дить до виникнення додаткових радіальних сил, що викликають появу пластич-

них деформацій та підсилюють розвиток тріщин від втомленості. 

В процесі роботи гідравлічного преса для попередження накопичення в 

порожнині галтелі 4 повітря, в донній частини (див. рис. 7.20) доцільно викону-

вати канал 5, що з'єднує отвір 3 з найбільш глибоким місцем галтелі 4. При 

цьому конструктивно необхідно забезпечити відсутність можливості перетікан-

ня рідини високого тиску з порожнини робочого циліндра в систему низького 

тиску, тобто канал 5 повинен бути розташований нижче запірної фаски НЗК. 

Якісна робота вузла робочого циліндра неможлива без правильного спо-

лучення його корпусу з плунжером. Тому, та частина плунжера, яка постійно 

знаходиться в робочому циліндрі, також профілюється відповідно до внутріш-

ньої порожнини донної частини з утворенням зазору між ними при досягненні 

рухомою поперечиною преса крайнього верхнього положення. Це дозволяє при 

кожному ході преса в достатній мірі вибирати об’єм галтелі, не допускаючи 

утворення порожнин скупчення повітря, а також економити рідину високого та 

низького тиску на кожному ході. 

При цьому величина мінімального зазору minz  між найбільш глибокою 

точкою галтелі та найвищою точкою плунжера визначається з умови відсутнос-

ті перетискання робочої рідини в зоні галтелі. Дана умова може бути виражена 

наступною нерівністю [332] 

( )Rd
Rz
вн −⋅

≥
4

2

min .     (7.8) 

9. Сконструйований корпус робочого циліндра піддають скінчено-

елементному моделюванню для оцінки його НДС. При необхідності в констру-

кцію корпусу вносять корективи. 
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7.7 Алгоритм ефективного керування гідравлічними пресами з НАП 

на базі індивідуального сервоприводу в межах автоматизованих технологі-

чних комплексів 

 

Система керування гідравлічним пресом з НАП на базі індивідуального 

сервоприводу являє собою багатофункціональний комплекс, в якому здійсню-

ється прийом, обробка вхідної інформації та видача впливів, які керують робо-

тою всіх пристроїв і механізмів преса. 

Сучасний рівень ковальсько-пресового виробництва дозволяє створювати 

високотехнологічні автоматизовані комплекси на базі гідравлічних пресів різ-

них зусиль, які працюють від насосно-акумуляторним приводу. Процес обробки 

тиском в таких комплексах відбувається в технологічному взаємозв'язку з на-

грівальним, термічним і підйомно-транспортним устаткуванням під керуванням 

автоматизованих систем (АСК) [236]. 

Реалізацію закладених в АСК алгоритмів виконує виконавча складова ав-

томатизованого комплексу – раціонально спроектована гідравлічна система ке-

рування пресом, яка в умовах сучасного виробництва повинна забезпечувати: 

• гнучке та точне керування обладнанням протягом усіх етапів машинно-

го циклу; 

• виконання робочого ходу із заданою швидкістю деформування та не-

обхідним робочим зусиллям відповідно до закладених в АСК параметрів техно-

логічного процесу; 

• максимальну швидкохідність преса при відсутності гідравлічних ударів 

в системі керування; 

• економне використання робочої рідини високого і низького тиску; 

• малі зусилля на органах керування обладнанням при ергономічно спро-

ектованому пульті керування; 

• швидке перемикання режимів роботи та ступенів зусиль; 

• автоматизацію керування при повторюваних робочих ходах; 

• зручну та зрозумілу індикацію основних параметрів преса; 
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• високу надійність роботи всіх основних вузлів тощо. 

При реалізації технологічного процесу режими роботи гідравлічного пре-

са повинні бути повністю узгоджені з режимами роботи інших пристроїв і ме-

ханізмів, безпосередньо задіяних в процесі. Внаслідок того, що саме гідравліч-

ний прес здійснює деформування заготовки, то його режими роботи прийма-

ються за базові. Для їх забезпечення індивідуальні сервоприводи повинні нада-

вати заданий АСК вплив на органи керування пресом – дросельні регулювальні 

і наповнювально-зливні клапани. 

Керуючись отриманими в даній роботі результатами досліджень, ефекти-

вне керування гідравлічними пресами з НАП на базі індивідуального сервопри-

воду в межах автоматизованих технологічних комплексів досягається при наяв-

ності таких елементів, як: 

• врівноважувальних циліндрів, постійно пов'язаних з акумулятором; 

• датчиків переміщення та швидкості руху рухомої поперечини; 

• датчиків контролю положення клапанів; 

• датчиків тиску робочої рідини в основних напірних і зливних гідроліні-

ях робочих і зворотних циліндрів; 

• контрольно-вимірювальної апаратуру. 

В АСК закладаються математичні моделі всіх етапів машинного циклу гі-

дравлічного преса з НАП для прогнозування відповідних динамічних парамет-

рів перехідних процесів, особливо при реверсі рухомих мас, і здійснення безпе-

рервного контролю та керування поточними параметрами машини в межах 

конкретного етапу машинного циклу. 

Алгоритм ефективного керування гідравлічними пресами з НАП розроб-

лений за результатами проведених в роботі досліджень і передбачає виконання 

наступних основних етапів. 

 

1) Вихідне положення: 

• НЗК I і II ступенів зусиль відкриті; 

• впускні клапани робочих циліндрів I і II ступенів зусиль закриті; 
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• зливні клапани робочих циліндрів I і II ступенів зусиль відкриті; 

• впускний і зливний клапани зворотних циліндрів закриті. 

2) Хід наближення рухомої поперечини до поковки. 

2.1) Відкривають зливний клапан зворотних циліндрів – за час відкриття 

клапана рухома поперечина повинна розігнатися до усталеної швидкості при 

відсутності рідинного голодування робочих циліндрів, яке контролюється від-

повідними датчиками тиску. 

2.2) Зливний клапан зворотних циліндрів повністю відкритий – рухома 

поперечина плавно опускається вниз з максимальною швидкістю. 

2.3) Закривають зливний клапан зворотних циліндрів – за час закриття 

клапана рухома поперечина гальмується перед зіткненням з поковкою, шлях 

гальмування розраховується АСК. 

2.4) Закривають НЗК і зливні клапани робочих циліндрів I і II ступенів 

зусиль, відкривають зливний клапан зворотних циліндрів. 

3) Робочий хід. 

Технологічна операція «Осадження» 

3.1) Відкривають впускні клапани робочих циліндрів I і II ступенів зу-

силь – за час відкриття клапанів рухома поперечина повинна розігнатися до ма-

ксимальної усталеної швидкості. 

3.2) Впускні клапани робочих циліндрів I і II ступенів зусиль повністю 

відкриті – йде деформування заготовки з максимальною швидкістю. 

3.3) Закривають впускні клапани робочих циліндрів I і II ступенів зу-

силь – до моменту закриття клапанів рухома поперечина повинна повністю зу-

пинитися на заданому розмірі поковки. 

3.4) Закривають зливний клапан зворотних циліндрів. 

Технологічна операція «Кування» 

3.1) Відкривають впускний клапан робочих циліндрів II ступені зусиль – 

за час відкриття клапана рухома поперечина повинна розігнатися до максима-

льної усталеної швидкості. 
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3.2) Впускний клапан робочих циліндрів II ступені зусиль повністю відк-

ритий – йде деформування заготовки з максимальною швидкістю. 

3.3) Закривають впускний клапан робочих циліндрів II ступені зусиль – 

до моменту закриття клапана рухома поперечина повинна повністю зупинитися 

на заданому розмірі поковки. 

3.4) Закривають зливний клапан зворотних циліндрів. 

Технологічна операція «Шліхтування» 

3.1) Закривають зливний клапан зворотних циліндрів. 

3.2) Відкривають впускний клапан зворотних циліндрів і підвищують в 

них тиск до рівня статичного. 

3.3) Закривають впускний клапан зворотних циліндрів. 

3.4) Відкривають впускний клапан робочих циліндрів I ступені зусиль і 

відразу ж закривають його – висота відкриття клапана і час його спрацьовуван-

ня визначають необхідну величину обтискання (прогладжування). 

3.5) Дії, описані в п. 3.4 неодноразово повторюють до досягнення необ-

хідних розмірів поковки. 

4) Декомпресія робочих циліндрів. 

4.1) Відкривають зливні клапани робочих циліндрів I і II ступенів зусиль і 

впускний клапан зворотних циліндрів – відбувається дроселювання робочої рі-

дини високого тиску з робочих циліндрів з одночасним підвищенням тиску в 

зворотних циліндрах, рухома поперечина піднімається вгору на величину про-

гину рухомого столу преса. 

4.2) Відкривають НЗК I і II ступенів зусиль при досягненні рівня тиску 

рідини в робочих циліндрах 3,0...2,5 МПа – рухома поперечина розганяється до 

максимальної усталеної на ході вгору швидкості. 

5) Зворотний хід. 

5.1) Впускний клапан зворотних циліндрів повністю відкритий – рухома 

поперечина рухається вгору з усталеною швидкістю, витісняючи рідину з робо-

чих циліндрів на злив у НЗБ. 

5.2) Закривають НЗК I і II ступенів зусиль. 
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5.3) Закривають зливні клапани робочих циліндрів I і II ступенів зусиль – 

відбувається гальмування рухомої поперечини в верхньому положенні. 

5.4) Закривають впускний клапан зворотних циліндрів. 

5.5) Відкривають НЗК і зливні клапани робочих циліндрів I і II ступенів 

зусиль – прес готовий для здійснення наступного машинного циклу. 

Реалізація даного алгоритму може здійснюється як в автоматичному, так і 

в режимі ручної обробки. Величини ходів розгону та гальмування рухомої по-

перечини, а також час спрацьовування дросельних регулювальних клапанів і 

НЗК визначаються відповідно до методики, викладеної в розділі 6 роботи. Там 

же наведені графіки та аналітичні залежності для розрахунку конструктивних 

параметрів органів керування (клапанів) і елементів гідроприводу преса. Всі за-

значені дані закладаються в АСК і на їх базі здійснюється розрахунок динаміч-

них параметрів переміщення рухомої поперечини з використанням розроблених 

в дисертаційній роботі математичних моделей. Перед виконанням команд алго-

ритму АСК перевіряється готовність системи керування до включення клапана-

автомата. При цьому для забезпечення необхідного рівня безпеки роботи преса 

необхідно включати клапан-автомат тільки після повної перевірки системою 

діагностики готовності органів керування та індивідуальних сервоприводів. У 

разі, якщо в процесі виконання розробленого алгоритму відбудеться збій хоч в 

одному з елементів системи керування, клапан-автомат автоматично вимкнеть-

ся, тобто відбудеться відсікання гідравлічного преса від джерела рідини висо-

кого тиску – насосно-акумуляторної станції. 

 

 

7.8 Комплекс заходів зі створення станин гідравлічних пресів 

підвищеної жорсткості та запобігання відхиленню направляючих колон від 

геометричної осі 

 

Станини гідравлічних пресів з НАП являють собою єдину жорстку раму, 

утворену з'єднаними за допомогою напрямних колон верхньою та нижньою не-
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рухомими поперечинами [334]. Потреба у створенні більш потужних гідравліч-

них пресів викликає збільшення габаритів їх елементів, особливо нижніх неру-

хомих поперечин, які також є і робочими столами. У цих випадках габарити 

цих поперечин нерідко перевищують розміри, встановлені стандартами та пра-

вилами перевезення вантажів наземним і водним транспортом, що значно 

ускладнює процес створення потужних гідравлічних пресів. У зв'язку з цим фа-

ктом можна виділити наступні основні тенденції конструювання станин гідрав-

лічних пресів колонного типу. 

1) Великогабаритні вузли станин виконуються складеними для здійснен-

ня їх транспортування на монтаж. 

2) Після монтажу зібрана конструкція повинна забезпечувати необхідне 

жорстке сполучення складових вузлів з іншими елементами преса та підвищену 

жорсткість станини в цілому для мінімізації зазорів. Це викликано необхідніс-

тю попередити розкриття стиків при експлуатації преса, особливо в умовах ек-

сцентричного навантаження [335], яке, як правило, викликає значне розгойду-

вання металоконструкції преса. 

3) Під час монтажу спосіб затягування напрямних колон станини преса 

повинен забезпечувати її тривалу та надійну експлуатацію. Послідовність мон-

тажних робіт при цьому пропонується наступна [190, 336]: 

• кріплять колони в поперечинах і виставляють розмір між ними; 

• виконують попередню затяжку напрямних колон – східчасто наванта-

жують прес шляхом натискання бойка на бойок без заготовки від мі-

мінімального зусилля до максимального робочого із затягуванням пружно роз-

тягнутих колон після кожного навантаження преса до вибірки зазору з подаль-

шими багаторазовими переміщеннями рухомої поперечини уздовж колон; 

• додатково затягують гайки при частотному навантаженні преса в пуль-

суючому режимі від максимального робочого зусилля до гранично припусти-

мого з одночасним остаточним затягуванням гайок до повної вибірки зазору. 

Застосування плоских бойків і їх натискання один на одний дозволяє 

уникнути ексцентриситету під час навантаження та зробити конструкцію преса 
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більш жорсткою. При цьому немає необхідності виконувати в кожній колоні 

центральних отворів для розміщення в них електронагрівачів, що забезпечують 

термічне затягування гайок. Внаслідок цього процес монтажу спрощується та 

здійснюється зі зниженням трудомісткості й термінів. 

Станину гідравлічного преса слід оснащувати засобами регулювання вза-

ємного розташування складових елементів, які забезпечують необхідне з'єд-

нання вузлів преса при складанні [337, 338]. До таких засобів можна віднести 

дистанційні та ексцентричні втулки, проставки й кільця, набори прокладок, па-

ри «гвинт – гайка» і ін. Наприклад, відстань між верхньою та нижньою нерухо-

мими поперечинами може утворюватися висотою порожніх проставок, що охо-

плюють напрямні колони та встановлених поверх них. У нижній нерухомій по-

перечини розміщуються ексцентричні втулки, які взаємодіють з поперечиною 

та порожніми проставками. Відповідні геометричні осі при монтажі станини 

виставляють шляхом повороту ексцентричних втулок. Після остаточного затя-

гування напрямних колон порожнисті проставки знаходяться в напруженому 

стислому стані, що попереджає розкриття стиків і підвищує жорсткість станини 

під час експлуатації преса. Іншим прикладом може бути використання фіксую-

чих втулок, пов'язаних з направляючими колонами конічної посадкою [339]. В 

цьому випадку складові елементи станин стають більш технологічними, а її 

конструкція значно спрощується, забезпечуючи можливість виконання швидко-

го та ефективного монтажу. Розглянемо таку станину докладніше (рис. 7.21). 

Порожні втулки 5 встановлені в наскрізних отворах поперечин 1 і 2. Вка-

зані отвори виконані безступінчастими. Втулки 5 є фіксуючими, оснащаються 

засобами фіксації та з'єднуються з напрямними колонами 3 за допомогою коні-

чних посадок 6. Між кожної втулкою 5 і гайкою 4 встановлюється дистанційне 

кільце 7. При монтажі станини встановлюють втулки 5 в отвори поперечин 1 і 2 

з натягом, заводять колони 3 в отвори втулок 5, вставляють дистанційні кіль-

ця 7 і з'єднують гайки 4 (як правило, їх виконують роз'ємними з упорним різьб-

ленням) з різьбовими кінцями напрямних колон 3. Здійснюють стягування по-

перечин 1 і 2 гайками 4. 
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З'єднання з натягом втулок 5 і отворів в поперечинах 1 і 2 при монтажі 

станини здійснюється за такою методикою [340], яка ілюструється схемою 

складання, показаною на рисунку 7.22. 

В об'єктах запресовування (див. рис. 7.22, а) – порожнистій втулці 1 і не-

рухомій поперечині 2 – виконують західний конус і елементи для виходу повіт-

ря (в разі запресовування порожнистої втулки 1 в глухий отвір), очищають кон-

тактні поверхні втулки 1 і поперечини 2 від задирок і забруднень. Позиціону-

ють втулку 1 в отворі поперечини 2 і сполучають їх шляхом натискання травер-

си 3 гідравлічного преса на втулку 1 до отримання необхідного взаємного роз-

ташування об'єктів запресовування. 

Робочий рух траверси 3 преса визначається вимірювальним перетворюва-
чем (див. рис. 7.22, б), блоки датчиків 4 якого встановлюються в чотирьох точ-
ках по периметру контактної площі порожнистої втулки 1 з траверсою 3 в двох 
взаємно перпендикулярних напрямках. При цьому попередньо втулку 1 орієн-
тують відносно отвору поперечини 2 без високої точності позиціонування, а 
при прикладенні зусилля пресування на контактній поверхні втулки 1 і травер-
си 3 в чотирьох точках виникають напруги, пропорційні сигналам блоків дат-
чиків 4. Сигнали (див. рис. 7.22, в) обробляються аналогово-цифровим перетво-
рювачем (АЦП) і набувають цифрові значення, що надходять потім в блок об-
числення, чисельні результати з якого спрямовуються в АСК преса, де автома-
тично здійснюється вирівнювання траверси 3 до тих пір, поки не будуть досяг-
нуті однакові значення показань зусиль на всіх блоках датчиків 4. 

За допомогою постійного контролю зусилля запресовування, в залежності 

від якого здійснюється: 

• вирівнювання траверси 3 гідравлічного преса; 

• забезпечуються рівномірність запресовування та висока якість з'єднан-

ня з натягом втулок 5 і отворів в поперечинах 1 і 2 при монтажі станини гідрав-

лічного преса колонного типу. 

Слід зазначити, що якість монтажних робіт станин може бути істотно по-

кращена використанням платформ для монтажу, які розміщують на підлозі це-

ху біля місця під монтаж обладнання [341]. 
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Рисунок 7.22 – Схема складання з'єднань з натягом (а) з блоками датчи-

ків (б) і системою керування (в) процесом запресування [340] 
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На платформах встановлюють і налаштовують контрольно-вимірювальні 

прилади і засоби збирання, розміщують об'єкти збирання. В якості таких плат-

форм можуть застосовуватися спеціальні майданчики для монтажу із захистом 

від зовнішніх впливів [342 – 344]. Перевага їх використання в порівнянні з тра-

диційним збиранням обладнання безпосередньо на підлозі цеху полягає в усу-

ненні впливу на якість складальних і монтажних робіт зовнішніх чинників – ві-

брацій і коливань, що йдуть від працюючого поруч з монтажною площею обла-

днання; пилу і бруду, що з'являються в результаті реалізації в цеху технологіч-

них процесів; властивостей самої підлоги цеху (нерівності, ухил) тощо. 

У загальному випадку технологічне призначення та умови транспорту-

вання замовнику визначають конструктивне виконання кожної конкретної ста-

нини преса, а, значить, і технологію її монтажу. Однак існують загальні реко-

мендації проектування станин гідравлічних пресів колонного типу [334]. До ос-

новних з них можна віднести наступні: 

• досягнення простоти конструкції шляхом використання якомога мен-

шої кількості складових елементів і вузлів; 

• підвищення технологічності та зниження трудомісткості виготовлення 

складових елементів; 

• спрощення монтажу та контролю його якості; 

• відсутність після монтажу та під час експлуатації преса на стикових 

поверхнях станини напружень, здатних викликати швидкий зношення і руйну-

вання елементів конструкції; 

• досягнення високих жорсткості та стійкості конструкції, запобігаючих 

виникненню пластичних деформацій, здатних викликати порушення паралель-

ності й перпендикулярності осей відповідних елементів; 

• відсутність технічних і технологічних труднощів для виготовлення 

елементів станини відомими прийомами металообробки. 

Комплексна реалізація розглянутих технічних рішень і заходів спрямова-

на на створення надійних і довговічних станин гідравлічних пресів колонного 

типу та забезпечення їх швидкого й ефективного монтажу. 
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Крім того працездатність конструкцій станин гідравлічних пресів з НАП 

в основному залежить від жорсткості та надійності роботи колон, які служать 

для з'єднання верхньої і нижньої нерухомих поперечин в єдину жорстку раму, а 

також виконують функцію напрямних для рухомої поперечини [335]. Тому не-

обхідність тривалої й надійної експлуатації пресів визначає актуальність розро-

бки та впровадження технічних рішень, спрямованих на вдосконалення систем 

автоматичного контролю процесу експлуатації цих машин для попередження 

руйнування базових деталей, до яких відносяться й напрямні колони. 

Розробка заходів постійного автоматичного контролю та попередження 

наближення роботи преса до аварійного межі є вирішальним фактором забезпе-

чення його надійної та безвідмовної роботи за умови правильної експлуатації 

даного обладнання. В процесі експлуатації гідравлічних пресів максимально 

припустимий ексцентриситет e  прикладення технологічного навантаження ви-

значається, виходячи з умови міцності колон 4, розрахункове значення яко-

го (максимально припустимого) перевищувати не можна (рис. 7.23). 

Однак при ексцентричному прикладенні навантаження, навіть в межах 

допустимих значень ексцентриситету, відбувається відхилення l∆  колон і вер-

хньої нерухомої поперечини 1 від вертикальної геометричної осі преса. Пружна 

деформація колон 4 з гайками 5 і 6 під впливом моменту, що вигинає, призво-

дить до перекосу рухомої поперечини 3 і інструменту на кут a , знижуючи тим 

самим точність виготовлення заготовки та викликаючи появу небезпечного на-

пруження в колонах. Тому, важливим є розробка системи діагностики відхи-

лення колон від їх геометричної осі [337]. 

Для запобігання аварійних ситуацій преси оснащають безконтактними 

датчиками переміщення рухомої поперечини. При стиканні робочого інструме-

нта з заготовкою тиск в робочих циліндрах збільшується, а колони при наявно-

сті ексцентриситету деформуються, викликаючи перекіс рухомої поперечини. 

Щоб цей процес не перейшов межі режиму аварійності, датчик перемі-

щення за допомогою відповідних елементів АСК перетворює отриманий сигнал 

і постійно порівнює поточну величину відхилення колон від геометричної осі з 
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Рисунок 7.23 – Деформація конструкції преса при ексцентричному прик-

ладенні технологічного навантаження 
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розрахунковою критичною, попередньо внесеною в програму обробки сигналу. 

При перевищенні поточним значенням відхилення критичного АСК забезпечує 

відкриття відповідних зливних клапанів в головному клапанному розподільни-

ку, що забезпечує падіння тиску в робочих циліндрах і зменшення небезпечних 

напружень в колонах [345]. 

Відхилення колон від геометричної осі (див. рис. 7.23) необхідно вимірю-

вати безконтактними датчиками 7 переміщення, встановленими безпосередньо 

на одній з діагоналей рухомої поперечини 3 ближче до її краю і вимірюючими 

поточні значення відстаней між рухомою 3 і нижньою нерухомою 2 поперечи-

нами [346, 347]. При цьому кут β  відхилення направляючих колон від геомет-

ричної осі визначається з залежністю 

L
h∆

=β arcsin ,     (7.9) 

де h∆  – різниця показань діагонально встановлених датчиків; 

L  – відстань від центру рухомою поперечини до датчика, виміряна 

вздовж її діагоналі. 

Поточне значення ексцентриситету прикладення технологічного зусилля 

запишеться у вигляді 

2

2
1

L
hLe ∆

−= .     (7.10) 

Параметри, що входять до виразів (7.9) і (7.10), визначаються в залежнос-

ті від конструктивних особливостей конкретного гідравлічного преса та зано-

сяться в програму обробки сигналу АСК. При такому розташуванні датчиків 

безпосередньо на рухомій поперечини виключається непряме вимірювання та 

вплив вібрацій, що підвищує точність вимірювань, а також надійність і довгові-

чність роботи гідравлічного преса. 

Слід зазначити, що крім цього конструкція рухомої поперечини та її на-

прямних під колони повинні бути такими, щоб під час перекосів рухомої попе-

речини внаслідок ексцентриситету прикладення технологічного навантаження 

забезпечувалася необхідна жорсткість металоконструкції преса. Надійна робота 
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системи автоматичного контролю відхилення напрямних колон гідравлічного 

преса від геометричної осі визначається комплексним вирішуванням: 

• завдань автоматизації,пов'язаних, головним чином, з правильним ви-

бором елементів АСК, місць установки та взаємного розташування відповідних 

датчиків і способів їх застосування; 

• забезпеченням якості монтажу, як основної умови створення надійної 

металевої основи для точного розміщення засобів автоматизації; 

• створенням міцних базових деталей раціональної конструкції. 

Безвідмовна робота надійної АСК дозволяє значно продовжити термін 

служби гідравлічних пресів з НАП. 

Тому в загальному випадку виготовлення та подальша експлуатація мета-

локонструкції пресу зводиться до виконання наступних заходів. 

1) При проектуванні металоконструкції преса визначають максимально 

припустимий ексцентриситет прикладення технологічного зусилля із умови мі-

цності базових елементів при ексцентричному прикладенні максимального ро-

бочого навантаження. 

2) Під час виготовленні металоконструкції преса встановлюють і позиці-

онують відносно один одного та сполучають до отримання необхідного взаєм-

ного розташування базові елементи. 

3) Підключають засоби контролю до виконавчих органів базових елемен-

тів металоконструкції гідравлічного пресу та вимірюють поточні значення ос-

новних показників їх роботи. 

4) Системою автоматичного керування здійснюють безперервне діагнос-

тування технічного стану металоконструкції. 

5) Проводять випробування і тестування металоконструкції відповідно до 

графіків технологічного навантаження та аналізують вихідні дані діагностуван-

ня. За результатами їх аналізу уточнюють норми точності реалізації технологі-

чного процесу, визначають ступінь фізичного зношення металоконструкції та 

перерозподіляють робоче навантаження між її базовими елементами до досяг-

нення їх рівноміцності. 
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Недоліки та невідповідності, виявлені під час випробувань і тестувань, 

можуть мати більш глобальні наслідки та потребувати уточнення результатів 

проектування і виготовлення, додаткового аналізу вихідних даних діагносту-

вання, уточнення вимог до готової продукції та розробки технологічних проце-

сів обробки тиском. Вартість металоконструкції складає не менше 75-80% усієї 

машини. Тому подовження терміну її служби має важливе значення для еконо-

мії витрат на експлуатацію та ремонт. Таким чином забезпечується зменшення 

ступеня фізичного зношення металоконструкції, подовження терміну її експлу-

атації та чіткого визначення параметрів рівноміцності з підвищенням наванта-

жувальної здатності. Як результат цього – підвищується надійність, довговіч-

ність та ефективність роботи гідравлічних пресів з НАП. 

 

 

7.9 Використання інноваційних технологій при створенні та модерні-

зації гідравлічних пресів з НАП 

 

Сучасний рівень розвитку ковальсько-пресового виробництва передбачає 

впровадження новітніх розробок при створенні та модернізації гідропресового 

устаткування [84, 85, 253]. У дисертаційній роботі розроблено комплекс інно-

ваційних пристроїв і рекомендацій з удосконалення конструкцій і режимів ро-

боти гідравлічних пресів з НАП на базі індивідуального сервоприводу. Всі 

представлені розробки запатентовані в Україні. 

Згідно з висновком ТОВ «НВП «Укртехексперт» (див. Додаток Д) розг-

лянутий комплекс технічних рішень відрізняється практичною цінністю, відпо-

відає сучасним вимогам виробництва, а самі технічні рішення мають підвищені 

експлуатаційні характеристики, ефективні та надійні в роботі, компактні, ерго-

номічні, адаптуються під різні вимоги й конструктивні особливості конкретно-

го гідравлічного обладнання. Зокрема: 

• дросельні регулювальні клапани керування пресами у відповідності до 

патентів України 79289, 69050, 65642, 32123, 31398 забезпечують підвищені 
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точнісні та швидкісні режими виконання технологічних операцій на гідравліч-

них пресах; 

• вбудовані клапани наповнення відповідно до патентів України 79284, 

79283, 79282, 70738, 31434, 32574 підвищують продуктивність гідравлічних 

пресів за рахунок суттєвого скорочення часу холостого та зворотного ходів; 

• гідравлічні системи керування пресами з індивідуальним сервоприво-

дом клапанів відповідно патентам України 91505, 91504, 79840, 79295, 79294, 

79281, 69056, 65320, 64956, 61408, 59319, 59250, 59247, 58132, 37639 мають ви-

сокі ефективність і надійність роботи. 

Використання інноваційних технологій при модернізації діючого гідроп-

ресового устаткування дозволяє розширити його технічні та технологічні мож-

ливості, підвищити ефективність, надійність і довговічність експлуатації. Так 

впровадження на ПАТ «НКМЗ» (див. Додаток Д) розроблених в дисертації 

швидкодіючих режимів роботи систем керування дозволили зменшити час ма-

шинного циклу кувальних пресів з НАП, підвищуючи продуктивність процесів 

кування на 18-20% і зменшуючи витрати енергоносіїв на 16-19%. За рахунок 

цього собівартість виготовлення поковок знизилася на 16-20%. 

Впровадження комплексу інноваційних пристроїв і рекомендацій з удо-

сконалення конструкцій і режимів роботи гідравлічних пресів з НАП на базі ін-

дивідуального сервоприводу можливо тільки з використанням розробленого в 

дисертації методу інженерного аналізу (розділ6), що дозволяє раціонально 

спроектувати елементи гідроприводу та обґрунтувати доцільність прийнятих 

при проектуванні технічних рішень. 

У загальному випадку модернізація діючих гідравлічних пресів з НАП на 

базі інноваційних технологій зводиться до виконання наступних етапів. 

1) Зношені елементи металоконструкції преса замінюють новими, що від-

повідають більш високим сучасним технічним вимогам. 

2) У несучу конструкцію машини закладають більш тривалий термін екс-

плуатації в порівнянні з деталями та вузлами гідроприводу. 

3) Передбачають в конструкції преса додаткові резервні елементи для по-

дальшого впровадження нових технічних рішень в процесі роботи машини без 
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її істотного переоснащення. Резервні елементи виконують у вигляді додаткових 

майданчиків під майбутній монтаж додаткових засобів, які розширюють техні-

чні та технологічні можливості преса і складових його вузлів. Також можуть 

передбачатися додаткові місця для монтажу портативних і пристроїв накладно-

го типу, а також кронштейни й інші елементи для кріплення базових поверхонь 

під нові пристрої. 

4) Забезпечують можливість збереження міцності базових деталей маши-

ни та їх відновлення після тривалої експлуатації. 

5) Оцінюють потенційну можливість, період і напрямок модернізації на 

перспективу з урахуванням тенденцій розвитку галузі гідропресобудування. Це 

дозволить використовувати інноваційні технології для ефективного розширен-

ня можливостей діючого обладнання. 

Закладанням в несучу конструкцію машини більш тривалого терміну екс-

плуатації в порівнянні з деталями та вузлами гідроприводу, а також забезпе-

ченням можливості збереження міцності базових деталей і їх відновлення після 

тривалої експлуатації, досягається наступне: 

• істотно знижується ступінь фізичного зношення преса; 

• зменшуються витрати на ремонт і подальшу експлуатацію; 

• скорочується час, відведений на проектувальні роботи; 

• скорочується машинний час виготовлення нових деталей і вузлів; 

• скорочується термін виконання робіт з модернізації обладнання. 

Слід зазначити, що використання інноваційних технологій є безперерв-

ним процесом, так як подальша експлуатація впроваджених технічних рішень з 

часом потребує їх наступного удосконалення з подальшим отриманням прав на 

більш досконалі технічні рішення. Також з часом можуть бути виявлені нові 

властивості експлуатованих об'єктів або розширена сфера їх використання. 

Ефективність впровадження інноваційних технологій при створенні й мо-

дернізації гідравлічних пресів з НАП передбачає постійний моніторинг резуль-

татів впровадження нових технічних рішень, а також завбачення підприємством 

плану перспективного розвитку галузі гідропресобудування для формування в 

ній власних тенденцій. 
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ВИСНОВКИ 

 

1. Розроблено комплекс інноваційних пристроїв і рекомендацій з удоско-

налення конструкцій і режимів роботи гідравлічних пресів з НАП на базі інди-

відуального сервоприводу, а саме пристрої та рекомендації: 

• ефективного заповнення робочих циліндрів рідиною низького тиску: 

вузли НЗК зі схемами слідкувального керування, що забезпечують роботу кла-

панів в слідкувальному режимі; наповнювально-зливні системи з використан-

ням НЗБ, що виключають можливість зниження тиску в баці, а також компен-

сують це падіння для гарантованого усунення рідинного голодування робочих 

циліндрів на ходи наближення рухомої поперечини до поковки; системи керу-

вання зворотними циліндрами, взаємопов'язаними в межах АСК з робочими 

циліндрами; системи контролю та керування поточним тиском рідини низького 

тиску в робочих циліндрах на ході наближення; 

• підвищення коефіцієнта якості гідросистем керування пресами: регу-

лювальні клапани розвантаженої конструкції з високими регулювальними влас-

тивостями та підвищеною стійкістю проти кавітаційної ерозії для гнучкого й 

точного керування положенням і швидкістю рухомої поперечини гідравлічного 

преса на всіх етапах машинного циклу; блоки клапанів, що мають комбінацію 

різних функцій; системи керування на базі індивідуальних насосно-

акумуляторних станцій та супутні їм заходи щодо забезпечення високого кое-

фіцієнта якості гідросистеми; нові схеми компонування та раціонального роз-

ведення гідроліній високого та низького тиску; 

• запобігання ударного підвищення тиску в гідравлічній системі при реа-

лізації декомпресії робочих циліндрів високої інтенсивності після закінчення 

робочого ходу гідравлічного преса; 

• швидкого та безударного гальмування рухомої поперечини в верхньо-

му положенні на базі елементів з індивідуальним сервоприводом для узгодже-

ної в рамках єдиної АСК роботи систем високого та низького тисків, зворотних 

і робочих циліндрів; 
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• загального компонування та підвищення компактності систем керуван-

ня гідравлічними пресами, що дозволяють успішно поєднувати закони ергоно-

міки, технічного дизайну й естетики, створюючи оригінальні промислові зраз-

ки, а також дозволяють підвищити ефективність їх експлуатації; 

• створення корпусу робочого циліндра раціональної конструкції, що пе-

редбачає гарантування необхідного співвідношення її конструктивних парамет-

рів, особливо донної частини з урахуванням проточки під НЗК і отвору для під-

ведення рідини високого тиску, а також необхідний запас міцності при заданих 

умовах експлуатації; 

• створення станин гідравлічних пресів підвищеної жорсткості та попе-

редження відхилення напрямних колон від геометричної осі, що дозволяє під-

вищити точність реалізації технологічних процесів. 

2. Розроблено алгоритм ефективного керування гідравлічними пресами з 

НАП на базі індивідуального сервоприводу в межах автоматизованих техноло-

гічних комплексів, що забезпечує реалізацію швидких і безударних режимів 

роботи протягом усього машинного циклу. 

3. Впровадженням розробленого комплексу технічних рішень у виробни-

цтво на ПАТ «НКМЗ» встановлено, що нові швидкодіючі режими роботи сис-

тем керування дозволили зменшити час машинного циклу кувальних пресів з 

НАП, підвищуючи продуктивність процесів кування на 18–20% і зменшуючи 

витрати енергоносіїв на 16–19%. За рахунок цього собівартість виготовлення 

поковок знизилася на 16–20%. За результатами експертної оцінки 

ТОВ «НВП «Укртехексперт» розроблений комплекс технічних рішень відрізня-

ється практичною цінністю, відповідає сучасним вимогам виробництва, має пі-

двищені експлуатаційні характеристики, ефективний і надійний в роботі, а тех-

нічні рішення рекомендовані для використання у виробництві. 
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ЗАГАЛЬНІ ВИСНОВКИ 

 

В дисертаційній роботі розв’язана важлива науково-технічна проблема 

підвищення ефективності роботи гідравлічних пресів з НАП та індивідуальним 

сервоприводом на основі розвитку наукових основ їх проектування та розробки 

нових пристроїв і практичних рекомендацій для реалізації у виробництві, що 

забезпечує підвищення ступеня наукової обґрунтованості технічних рішень, які 

приймаються при створенні нових і модернізації діючих гідравлічних пресів з 

насосно-акумуляторним приводом. 

1. Аналіз сучасного стану науки й техніки в галузі гідропресобудування 

показав, що ефективність роботи гідравлічних пресів з НАП широкого діапазо-

ну зусиль може бути значно збільшена шляхом раціонального проектування їх 

приводів і правильного підбору регулювальних пристроїв. Встановлено, що з 

появою індивідуального сервоприводу та усуненням з конструкції регулюваль-

них клапанів розвантажувальної частини виникає необхідність створення сис-

тем керування гідравлічними пресами з НАП, в яких можливості індивідуаль-

ного сервоприводу використовувалися б в найбільшій мірі. 

2. Новий розроблений метод теоретико-експериментального визначення 

базових параметрів гідравлічних пресів з НАП, в основу якого покладено вра-

хування показників перехідних процесів на різних ділянках гідроприводу, до-

зволяє знизити трудомісткість визначення відповідних параметрів на всіх ета-

пах машинного циклу, а також підвищити точність отриманих результатів. 

3. Встановлено, що на динаміку переміщення рухомої поперечини преса 

на ході наближення суттєво впливає система зворотних і врівноважувальних 

циліндрів. Дослідженнями встановлено, що раціональні за швидкодією режими 

здійснення ходу наближення реалізуються при наявності в конструкції преса 

системи врівноважувальних циліндрів, використанні зливних клапанів зворот-

них циліндрів з показником виду конструктивної характеристики 1,0 та коефі-

цієнті якості гідросистеми не менше 0,8. Незалежно від параметрів системи 

зворотних циліндрів при відсутності врівноважувальних циліндрів виникає рі-
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динне голодування робочих циліндрів, а також гідроударні явища різних інтен-

сивностей при розгоні та гальмуванні рухомої поперечини на ході наближення 

до поковки неминучі. На етапі розгону мінімальний час відкриття зливного 

клапана зворотних циліндрів складає 0,15 с, величина падіння тиску в робочих 

циліндрах скорочується вдвічі, а час розгону зменшується на 25%. На етапі га-

льмування рухомої поперечини перед зіткненням з поковкою час закриття кла-

пана складає не менше 0,1 с, впродовж якого відбувається зниження швидкості 

опускання рухомої поперечини на 60%. При цьому тривалість ходу наближення 

скорочується на 50%, значення прискорень в 2–2,5 рази нижче гранично припу-

стимих, а шлях розгону та гальмування скорочується вдвічі. 

4. Експериментальними дослідженнями робочого ходу гідравлічних пре-

сів з НАП в реальних виробничих умовах при реалізації технологічних процесів 

«Осадження» та «Кування» встановлено взаємозв’язок одночасно протікаючих 

процесів декомпресії робочих циліндрів від високого тиску, знеміцнення мета-

лу поковки після закриття впускного клапана робочих циліндрів, заповнення 

зворотних циліндрів рідиною високого тиску із акумулятора та випрямлення 

стола преса. Швидкість перебігу цих процесів, які знаходяться в безпосеред-

ньому взаємозв’язку, визначає динаміку гідравлічного преса з НАП. 

5. Аналіз розробленої математичної моделі, яка характеризує переміщен-

ня рухомої поперечини з одночасною зміною активного зусилля преса з ураху-

ванням інтенсивностей декомпресії робочих циліндрів і нагнітання високого 

тиску в зворотні циліндри, параметрів гідролінії «акумулятор – врівноважува-

льні циліндри», інтенсивності знеміцнення металу поковки й випрямлення сто-

ла преса, показує, що: 

• декомпресія робочих циліндрів з інтенсивністю, що випереджає проце-

си знеміцнення металу поковки та випрямлення стола преса, досягається вста-

новленням зливного клапана відповідного ступеню зусиль біля робочих цилін-

дрів зі здійсненням їх декомпресії безпосередньо в наповнювально-зливну гід-

ролінію; 
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• раціональні зі швидкодії режими здійснення декомпресії робочих цилі-

ндрів по закінченні робочого ходу реалізуються при наявності в конструкції 

преса системи врівноважувальних циліндрів, використанні зливних клапанів 

робочих циліндрів і впускного клапана зворотних циліндрів з показником виду 

конструктивної характеристики 1,0 та коефіцієнті якості гідросистеми не мен-

ше 0,8; 

• одночасне відкриття клапанів зливних робочих циліндрів і впускного 

клапана зворотних циліндрів при наявності в конструкції преса системи врівно-

важувальних циліндрів забезпечує відсутність інерційних вибігів рухомої попе-

речини під дією поковки, що знеміцнюється, та прискорює роз’єднання інстру-

менту з гарячою заготовкою. 

Процес декомпресії робочих циліндрів по закінченні робочого ходу ско-

рочується в середньому у 2,0…2,5 рази, а при наявності в конструкції преса си-

стеми врівноважувальних циліндрів інтенсивність декомпресії підвищується на 

75%, значення прискорень у 2–2,5 рази нижче гранично припустимих, а трива-

лість робочого ходу з подальшою декомпресією скорочується на 25%. 

6. Виявлено, що при гальмуванні рухомої поперечини у верхньому поло-

женні закриттям впускного клапана зворотних циліндрів неминуче має місце 

вибіг, який супроводжується тривалими коливаннями й гідроударами в систе-

мах робочих і зворотних циліндрів, що суттєво знижує продуктивність преса та 

ускладнює його роботу в режимі автоматичних ходів. Числовим аналізом мате-

матичної моделі затухаючих коливань рухомої поперечини на зворотному ході 

встановлено, що при наявності в конструкції преса врівноважувальних цилінд-

рів період коливань збільшується на 75% зі зменшенням амплітуди як мінімум 

у 2 рази. При цьому повне затухання коливань наступає на 0,25…0,5 с раніше, 

ніж у випадку відсутності системи врівноважувальних циліндрів. 

7. Числовим аналізом математичної моделі встановлено, що виключення 

гідроударних й коливальних явищ, а також підвищення продуктивності преса 

можна досягти шляхом гальмування рухомої поперечини у відповідності до та-

кого алгоритму: 
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• при підході рухомої поперечини до верхнього положення закривають 

НЗК всіх ступенів зусиль; 

• закривають зливний клапан робочих циліндрів, встановлений у безпо-

середній близькості до них, з показником виду конструктивної характеристики 

не нижче 1,0, коефіцієнтом якості гідросистеми не менше 0,8 та мінімальним 

часом закриття 0,2 с при умові наявності в конструкції преса врівноважуваль-

них циліндрів; 

• після зупинки рухомої поперечини у верхньому положенні закривають 

впускний клапан зворотних циліндрів. 

Час гальмування скорочується більш, ніж на 80%, а вибіг рухомої попе-

речини у верхньому положенні відсутній. 

8. Новий розроблений в роботі метод інженерного аналізу принципово ві-

дрізняється від раніш відомих тим, що послідовність проектування й розрахун-

ку гідравлічних пресів з НАП відповідає послідовності здійснення етапів ма-

шинного циклу. Це дозволяє ще на етапі проектування гідравлічних пресів з 

НАП встановити взаємозв’язок систем високого та низького тисків, а також гі-

дроліній робочих, зворотних і врівноважувальних циліндрів, забезпечуючи під-

вищення швидкісних параметрів машин, що розглядаються, та ефективності їх 

роботи на протязі всього машинного циклу. 

9. Вперше введено в теорію інженерного аналізу та науково обґрунтовано 

«фактор вагомості клапана» ESK , який поєднує в собі параметри насосно-

акумуляторного приводу преса, конструктивну та швидкісну характеристики 

регулювального клапана, а також коефіцієнт якості системи керування у 

прив’язці до номінального зусилля преса, та дозволяє підбирати параметри ре-

гулювальних клапанів під необхідні вимоги швидкодії та точності гальмування 

рухомої поперечини на заданому розмірі, а також досягати точного перерозпо-

ділу гідравлічного опору між регулювальним клапаном і компонентами магіст-

ралі «акумулятор – прес». 

10. Розроблено комплекс інноваційних пристроїв і рекомендацій з удо-

сконалення конструкцій та режимів роботи гідравлічних пресів з НАП на базі 
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індивідуального сервоприводу. Згідно висновку ТОВ «НПП «Укртехексперт» 

даний комплекс технічних рішень відрізняється практичною цінністю, відпові-

дає сучасним вимогам виробництва, має підвищенні експлуатаційні характери-

стики, ефективний та надійний в роботе, всі пристрої компактні та ергономічні, 

адаптуються під різні вимоги та конструктивні особливості приводів гідравліч-

них пресів в широкому діапазоні номінальних зусиль. Нові швидкодіючі режи-

ми роботи систем керування дозволили зменшити час машинного циклу ко-

вальських пресів з НАП, підвищити продуктивність кування на 18–20% та зме-

ншити витрату енергоносіїв на 16–19%. За рахунок цього собівартість виготов-

лення поковок знизилася на 16–20%. Результати дисертації у вигляді нових 

удосконалених конструкцій гідравлічних пресів з НАП, режимів роботи їх сис-

тем керування, створених на основі розроблених математичних моделей всіх 

етапів машинного циклу, а також практичних рекомендацій та комплексу інно-

ваційних розробок впроваджені на ПрАТ «НКМЗ», ПАТ «Енергомаш-

спецсталь» та в навчальний процес ДДМА. 
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ного преса / Корчак О.С., Скрипник А.С. ; заявник та патентовласник Донбась-

ка державна машинобудівна академія. – №u201012110 ; заявл. 13.10.2010; 

опубл. 10.05.2011, Бюл. №9. 

107. Пат. 59250 України, МПК B21J09/02. Спосіб регулювання швидкості 

переміщення рухомої поперечини гідравлічного преса / Корчак О.С., Лі-

тош К.М. ; заявник та патентовласник Донбаська державна машинобудівна ака-

демія. – №u201012119; заявл. 13.10.2010; опубл. 10.05.2011, Бюл. №9. 

108. Пат. 61520 України, МПК B30B1/00. Станина преса колонної конс-

трукції швидкого монтажу / Корчак О.С., Биковський В.М.; заявник та патенто-

власник Донбаська державна машинобудівна академія. – №u201014731; за-

явл. 08.12.2010; опубл. 25.07.2011, Бюл. №14. 

109. Пат. 61521 України, МПК B30B1/00. Гідравлічний прес / Кор-

чак О.С., Биковський В.М.; заявник та патентовласник Донбаська державна 

машинобудівна академія. – №u201014732; заявл. 08.12.2010; опубл. 25.07.2011, 

Бюл. №14. 

110. Пат. 64921 України, МПК B21B15/00. Спосіб збирання ковальсько-

пресового обладнання / Корчак О.С., Биковський В.М.; заявник та патентовлас-

ник Донбаська державна машинобудівна академія. – №u201104398; за-

явл. 11.04.2011; опубл. 25.11.2011, Бюл. №22. 

111. Пат. 64933 України, МПК F16F15/04, F16F13/00, B30B15/00, 

B21J13/00. Площадка для монтажу із захистом від зовнішніх впливів / Кор-

чак О.С., Биковський В.М.; заявник та патентовласник Донбаська державна 

машинобудівна академія. – №u201104517; заявл. 13.04.2011; опубл. 25.11.2011, 

Бюл. №22. 
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112. Пат. 64956 України, МПК B21J09/12. Система керування гідравліч-

ним пресом з насосно-акумуляторним приводом / Шинкаренко О.М., Кор-

чак О.С.; заявник та патентовласник Донбаська державна машинобудівна ака-

демія. – №u201104703; заявл. 18.04.2011; опубл. 25.11.2011, Бюл. №22. 

113. Пат. 64960 України, МПК B21B15/00. Спосіб запобігання перенаван-

таженню направляючих колон гідравлічного преса при їх відхиленні від геоме-

тричної осі / Корчак О.С., Биковський В.М.; заявник та патентовласник Донба-

ська державна машинобудівна академія. – №u201104721; заявл. 18.04.2011; 

опубл. 25.11.2011, Бюл. №22. 

114. Пат. 64962 України, МПК F16F15/04, F16F13/00, B30B15/00. Площа-

дка для монтажу із захистом від зовнішніх впливів / Корчак О.С., Биковсь-

кий В.М.; заявник та патентовласник Донбаська державна машинобудівна ака-

демія. – №u201104726; заявл. 18.04.2011; опубл. 25.11.2011, Бюл. №22. 

115. Пат. 65407 України, МПК B30B15/00. Спосіб збирання з’єднань з на-

тягом при монтажі ковальсько-пресового обладнання / Корчак О.С., Биковсь-

кий В.М.; заявник та патентовласник Донбаська державна машинобудівна ака-

демія. – №u201104407; заявл. 11.04.2011; опубл. 12.12.2011, Бюл. №23. 

116. Пат. 65417 України, МПК F16F15/04, F16F13/00, B30B15/00, 

B21J13/00. Площадка для монтажу із захистом від зовнішніх впливів / Кор-

чак О.С., Биковський В.М.; заявник та патентовласник Донбаська державна 

машинобудівна академія. – №u201104519; заявл. 13.04.2011; опубл. 12.12.2011, 

Бюл. №23. 

117. Пат. 65642 України, МПК F16K17/00, F16K47/00. Спосіб визначення 

величини критичного перетину дросельно-регулювального клапана гідравліч-

ного преса / Шинкаренко О.М., Корчак О.С.; заявник та патентовласник Донба-

ська державна машинобудівна академія. – №u201106425; заявл. 23.05.2011; 

опубл. 12.12.2011, Бюл. №23. 

118. Пат. 69050 України, МПК F16K17/00. Спосіб створення систем керу-

вання гідравлічними пресами з необхідними швидкісними параметрами / Шин-

каренко О.М., Корчак О.С.; заявник та патентовласник Донбаська державна 



 445 

машинобудівна академія. – №u201109273; заявл. 25.07.2011; опубл. 25.04.2012, 

Бюл. №8. 

119. Пат. 69056 України, МПК B21J09/12. Блок керування робочими ци-

ліндрами гідравлічного преса / Шинкаренко О.М., Корчак О.С.; заявник та па-

тентовласник Донбаська державна машинобудівна академія. – №u201109296; 

заявл. 25.07.2011; опубл. 25.04.2013, Бюл. №8. 

120. Пат. 70738 України, МПК B30B15/00. Спосіб створення корпусу ро-

бочого циліндра гідравлічного преса раціональної конструкції / Корчак О.С., 

Діденко Г.О.; заявник та патентовласник Донбаська державна машинобудівна 

академія. – №u201114211; заявл. 01.12.2011; опубл. 25.06.2012, Бюл. №12. 

121. Пат. 79282 України, МПК B30B15/04. Спосіб проектування робочого 

циліндра гідравлічного преса / Корчак О.С., Діденко Г.О.; заявник та патентов-

ласник Донбаська державна машинобудівна академія. – №u201201499; за-

явл. 13.02.2012; опубл. 25.04.2013, Бюл. №8. 

122. Пат. 79283 України, МПК B30B15/04. Корпус робочого циліндра гід-

равлічного преса / Корчак О.С., Діденко Г.О.; заявник та патентовласник Дон-

баська державна машинобудівна академія. – №u201201506; заявл. 13.02.2012; 

опубл. 25.04.2013, Бюл. №8. 

123. Пат. 79284 України, МПК B30B15/00. Наповнювально-зливний вузол 

для гідравлічного преса / Шинкаренко О.М., Корчак О.С.; заявник та патентов-

ласник Донбаська державна машинобудівна академія. – №u201201509; за-

явл. 13.02.2012; опубл. 25.04.2013, Бюл. №8. 

124. Пат. 79289 України, МПК F16K17/00, F16K47/02. Розвантажений 

дросельно-регулюючий клапан / Шинкаренко О.М., Корчак О.С.; заявник та па-

тентовласник Донбаська державна машинобудівна академія. – №u201204047; 

заявл. 02.04.2012; опубл. 25.04.2013, Бюл. №8. 

125. Пат. 79295 України, МПК B30B15/00. Спосіб запобігання рідинному 

голодуванню робочих циліндрів гідравлічного преса на ході наближення / Кор-

чак О.С., Клочкова Н.А.; заявник та патентовласник Донбаська державна ма-

шинобудівна академія. – №u201205281; заявл. 27.04.2012; опубл. 25.04.2013, 

Бюл. №8. 
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126. Пат. 88583 України, МПК B30B15/00. Гідравлічний кувальний прес / 

Шинкаренко О.М., Корчак О.С.; заявник та патентовласник Донбаська держав-

на машинобудівна академія. – №u201310966; заявл. 13.09.2013; 

опубл. 25.03.2014, Бюл. №6. 

127. Пат. 91504 України, МПК B30B15/00. Система низького тиску поту-

жного ковальського гідравлічного преса / Корчак О.С., Дейнека Д.В. ; заявник 

та патентовласник Донбаська державна машинобудівна академія. – 

№u2014100216; заявл. 13.01.2014; опубл. 10.07.2014, Бюл. №13. 

128. Пат. 91505 України, МПК B30B15/00, F16K17/00. Спосіб створення 

систем низького тиску потужних ковальських гідравлічних пресів з необхідни-

ми швидкісними параметрами / Корчак О.С., Дейнека Д.В. ; заявник та патен-

товласник Донбаська державна машинобудівна академія. – №u2014100218; за-

явл. 13.01.2014; опубл. 10.07.2014, Бюл. №13. 

129. Пат. 94656 України, МПК B30B1/00. Спосіб створення станин ко-

вальських гідравлічних пресів чотириколонної конструкції / Корчак О.С., Кова-

льова О.О. ; заявник та патентовласник Донбаська державна машинобудівна 

академія. – №u201405969 ; заявл. 02.06.2014 ; опубл. 25.11.2014, Бюл. №22. 

130. Пат. 94657 України, МПК B30B1/00. Гідравлічний прес з чотирико-

лонною станиною / Корчак О.С., Ковальова О.О. ; заявник та патентовласник 

Донбаська державна машинобудівна академія. – №u2014105971 ; за-

явл. 02.06.2014 ; опубл. 25.11.2014, Бюл. №22. 
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ДОДАТОК Б 
 

Особистий внесок здобувачки у роботах, опублікованих у 
співавторстві1 

 

[1, 2] – розробка комплексного підходу та напрямків удосконалення гід-

равлічних приводів пресів; [6] – встановлення взаємозв’язку інтенсивностей 

знеміцнення металу та декомпресії робочих циліндрів; [7, 59] – розробка ком-

плексу заходів зі спрощення конструкцій систем керування та раціоналізації 

взаємного розташування базових компонентів; [8, 60] – розробка заходів ефек-

тивного використання інноваційних технологій при оновленні парку технологі-

чного обладнання; [10, 49] – розробка сучасної технології проектування корпу-

сів робочих циліндрів потужних гідравлічних пресів; [11] – розробка методики 

розрахунку сервоприводів; [12] – розробка методики проектування приводу ру-

хомого столу; [13] – розробка методики експериментальних досліджень; [14 –

16, 44] – проведення теоретичних й експериментальних досліджень дросельних 

регулювальних клапанів; [17 –19] – теоретичне дослідження ходу наближення 

та системи низького тиску, побудування математичних моделей; [23 –25] – оці-

нка перспектив розвитку насосно-акумуляторних приводів і тенденцій їх удо-

сконалення; [27] – аналіз математичних моделей робочого ходу; [30, 31] – роз-

робка та аналіз математичних моделей; [36] – обґрунтування напряму та розро-

бка шляхів удосконалення наповнювально-зливних клапанів; [64, 65] – аналіти-

чні та теоретичні дослідження, математичне моделювання, методики проекту-

вання й розрахунку гідравлічних пресів та їх приводів; [66] – методики правової 

охорони розробок у галузі гідравлічних пресів та їх приводів; [95 – 130] – осно-

вні ідеї корисних моделей, обґрунтування новизни та промислової придатності. 

 

Результати спільних робіт використані тільки в даній дисертації. 

Дисертацій співавторів немає. 

1 Розглядати сумісно з Додатком А 
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ДОДАТОК В 

Відомості про апробацію результатів дисертації 

 

№ Назва конференції, конгресу, семінару тощо Місце та дата 
проведення 

Форма 
участі 

1 2 3 4 

2008 рік 

1 

XXX Науково-технічна конференція профе-
сорсько-викладацького складу, науково-
технічних працівників, аспірантів і студен-
тів 

м. Краматорськ, 
ДДМА1 

18 – 25 квітня 
очна 

2 
Міжнародна науково-технічна конференція 
з проблем дослідження й удосконалення 
технологій та обладнання обробки тиском 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

21 – 24 квітня 
очна 

3 
V Міжнародна науково-технічна конферен-
ція «Математическое моделирование и кра-
евые задачи» 

м. Самара, 
СамГТУ2 

29 – 30 травня 
заочна 

4 
8th International Conference «Research and 
Development in Mechanical Industry» 
RaDMI – 2008 

Uzice, Serbia 
14 – 17 

September 
заочна 

5 
V Міжнародна науково-технічна конферен-
ція «Перспективи розвитку гірничо-
металургійного комплексу» 

м. Краматорськ, 
ПрАТ «НКМЗ»3, 

14 – 15 
листопада 

очна 

2009 рік 

6 

XXXІ Науково-технічна конференція профе-
сорсько-викладацького складу, науково-
технічних працівників, аспірантів і студен-
тів 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

16 – 23 квітня 
очна 

7 
Міжнародна науково-технічна конференція 
з проблем дослідження й удосконалення 
технологій та обладнання обробки тиском 

м. Краматорськ,  
ДДМА 

27 – 30 квітня 
очна 

8 
9th International Conference «Research and 
Development in Mechanical Industry» 
RaDMI – 2009 

Vrnjacka Banja, 
Serbia 
16 – 19 

September 

заочна 

1 ДДМА – Донбаська державна машинобудівна академія 
2 СамГТУ – Самарский государственный технический университет 
3 ПрАТ «НКМЗ» – Приватне акціонерне товариство «Новокраматорський машинобудівний завод» 
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1 2 3 4 

2010 рік 

9 

XXXІІ Науково-технічна конференція профе-
сорсько-викладацького складу, науково-
технічних працівників, аспірантів і студен-
тів 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

15 – 22 квітня 
очна 

10 
Міжнародна науково-технічна конференція 
з проблем дослідження й удосконалення 
технологій та обладнання обробки тиском 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

26 – 29 квітня 
очна 

11 
10th International Conference «Research and 
Development in Mechanical Industry» 
RaDMI – 2010 

Donji Milanovac, 
Serbia, 
16 – 19 

September 

заочна 

12 
VІ Міжнародна науково-технічна конфере-
нція «Перспективи розвитку гірничо-
металургійного комплексу» 

м. Краматорськ, 
ПрАТ «НКМЗ», 

13 – 16 
листопада 

очна 

2011 рік 

13 

XXXІІІ Науково-технічна конференція про-
фесорсько-викладацького складу, науково-
технічних працівників, аспірантів і студен-
тів 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

18 – 25 квітня 
очна 

14 
Міжнародна науково-технічна конференція 
з проблем дослідження й удосконалення 
технологій та обладнання обробки тиском 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

25 – 28 квітня 
очна 

15 
IX Міжнародна науково-технічна конфере-
нція «Важке машинобудування. Проблеми 
та перспективи розвитку» 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

31 травня –
 3 червня 

очна 

16 
11th International Conference «Research and 
Development in Mechanical Industry» 
RaDMI – 2011 

Sokobanja, 
Serbia, 
15 – 18 

September 

заочна 

2012 рік 

17 

XXXІV Науково-технічна конференція про-
фесорсько-викладацького складу, науково-
технічних працівників, аспірантів і студен-
тів 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

13 – 20 квітня 
очна 

18 
XV Міжнародна науково-технічна конфе-
ренція «Досягнення і проблеми розвитку 
технологій і машин обробки тиском» 

м. Краматорськ,  
ДДМА 

20 – 23 квітня 
очна 
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1 2 3 4 

19 
12th International Conference «Research and 
Development in Mechanical Industry» 
RaDMI – 2012 

Vrnjacka Banja, 
Serbia 
13 – 17 

September 

заочна 

20 
VII Міжнародна науково-технічна конфере-
нція молодих вчених та спеціаліс-
тів «Інтелект молодих – виробництву 2012» 

м. Краматорськ, 
ПрАТ «НКМЗ», 
27 листопада – 

1 грудня 

очна 

2013 рік 

21 

XXXV Науково-технічна конференція про-
фесорсько-викладацького складу, науково-
технічних працівників, аспірантів і студен-
тів 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

15 – 22 квітня 
очна 

22 
XVI Міжнародна науково-технічна конфе-
ренція «Досягнення і проблеми розвитку 
технологій і машин обробки тиском» 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

22 – 25 квітня 
очна 

23 ІІІ Міжнародна науково-технічна конфере-
нція «Азовмаш – 2013» 

м. Маріуполь, 
«Азовмаш» 
25 травня – 

1 червня 

очна 

2014 рік 

24 

XXXVІ Науково-технічна конференція про-
фесорсько-викладацького складу, науково-
технічних працівників, аспірантів і студен-
тів 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

14 – 18 квітня 
очна 

25 
XVII Міжнародна науково-технічна конфе-
ренція «Досягнення і проблеми розвитку 
технологій і машин обробки тиском» 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

22 – 25 квітня 
очна 

26 
14th International Conference «Research and 
Development in Mechanical Industry» 
RaDMI – 2014 

Topola, 
Serbia, 
18 – 21 

September 

заочна 

27 

VI Міжнародна науково-технічна конфере-
нція «Ресурсозбереження та енергоефекти-
вність процесів і обладнання обробки тис-
ком в машинобудуванні та металургії»  

м. Харків, 
НТУУ «ХПІ»4 

19 – 21 
листопада 

очна 

4 НТУУ «ХПІ» – Національний технічний університет України «Харківський політехнічний інститут» 
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2015 рік 

28 

XXXVІІ Науково-технічна конференція про-
фесорсько-викладацького складу, науково-
технічних працівників, аспірантів і студен-
тів 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

14 – 17 квітня 
очна 

29 
XVІІI Міжнародна науково-технічна кон-
ференція «Досягнення  і проблеми розвит-
ку технологій і машин обробки тиском» 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

21 – 24 квітня 
очна 

30 

XVI International scientific conference «New 
technologies and achievements in metallurgy, 
material engineering and production engineer-
ing» 

Czestochowa, 
Poland, 
CUT5 

28 – 29 May 

заочна 

31 
XIII Міжнародна науково-технічна конфе-
ренція «Важке машинобудування. Пробле-
ми та перспективи розвитку» 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

2 – 4 червня 
очна 

32 
XVI Міжнародна науково-технічна конфе-
ренція «Прогресивна техніка, технологія та 
інженерна освіта» 

м. Одеса, 
ОНПУ6 

22 – 25 червня 
заочна 

33 
III Міжнародна науково-технічна конфере-
нція «Машини та пластична деформація 
металів» 

м. Запорожжя, 
ЗНТУ7 

19 – 22 жовтня 
очна 

34 

VII Міжнародна науково-технічна конфе-
ренція «Ресурсозбереження та енергоефек-
тивність процесів і обладнання обробки ти-
ском в машинобудуванні та металургії» 

м. Харків, 
НТУУ «ХПІ» 

18 – 20 
листопада 

очна 

35 

VI Міжнародна науково-технічна конфере-
нція «Теоретичні та практичні проблеми в 
обробці матеріалів тиском і якості фахової 
освіти» 

м. Київ, 
НТУУ «КПІ»8 
14 – 18 грудня 

заочна 

2016 рік 

36 

XXXVІІІ Науково-технічна конференція 
професорсько-викладацького складу, науко-
во-технічних працівників, аспірантів і сту-
дентів 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

18 – 22 квітня 
очна 

5 CUT – Czestochowa University of Technology 
6 ОНПУ – Одеський національний політехнічний університет 
7 ЗНТУ – Запорізький національний технічний університет 
8 НТУУ «КПІ» – Національний технічний університет України «Київський політехнічний інститут ім. Ігоря Сі-

корського» 
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37 
XIХ Міжнародна науково-технічна конфе-
ренція «Досягнення і проблеми розвитку 
технологій і машин обробки тиском» 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

26 – 28 квітня 
очна 

38 

XVII International scientific conference «New 
technologies and achievements in metallurgy, 
material engineering and production engineer-
ing» 

Czestochowa, 
Poland, 

CUT 
19 – 20 May 

заочна 

39 

VII Міжнародна науково-технічна конфе-
ренція «Теоретичні та практичні проблеми 
в обробці матеріалів тиском і якості фахо-
вої освіти» 

м. Залізний Порт 
Херсонська обл.,  
НТУУ «КПІ» та 

ХНТУ9 
30 травня – 
03 червня 

заочна 

40 
XVIІ Міжнародна науково-технічна конфе-
ренція «Прогресивна техніка, технологія та 
інженерна освіта» 

м. Одеса, 
ОНПУ 

21 – 24 червня 
заочна 

2017 рік 

41 
Розширений науковий семінар при спеціалі-
зованій вченій раді Д 12.105.01 Донбаської 
державної машинобудівної академії 

м. Краматорськ, 
ДДМА 

14 червня 
очна 

42 

Розширений науковий семінар кафедри «Ме-
ханіки пластичності матеріалів та ресурсо-
зберігаючих процесів» Національного тех-
нічного університету України «Київський 
політехнічний інститут ім. Ігоря Сікорсько-
го» 

м. Київ, 
НТУУ «КПІ» 

26 вересня 
очна 

 

9 ХНТУ – Херсонський національний технічний університет 
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ДОДАТОК Г 

 

 

Діаграми 

визначення базових параметрів гідравлічних пресів з 

насосно-акумуляторним приводом та 

індивідуальним сервоприводом 
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а) 

 

б) 

 

Діаграма Г.1 – Криві для визначення прохідного перетину наповнюваль-

но-зливного трубопроводу в залежності від зусилля гідравлічного преса 
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а) 

 

б) 

 

Діаграма Г.2 – Криві для визначення прохідного перетину НЗК 

I (пунктир) і II (суцільні лінії) ступенів залежно від зусилля гідравлічного преса 



 456 

 

 

а) 

 

б) 

 

Діаграма Г.3 – Криві для визначення об’єму колектора в залежності від 

зусилля гідравлічного преса 
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а) 

 

б) 

 

Діаграма Г.4 – Криві для визначення параметрів маневрового (а) і загаль-

ного (б) об’ємів НЗБ в залежності від зусилля гідравлічного преса 
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а) 

 

б) 

 

в) 

 

Діаграма Г.5 – Криві для визначення максимальних значень шля-

ху max_nS  (а), швидкості max_nV  (б) та прискорення max_nJ  (в) при розгоні 

рухомої поперечини на ході вниз в залежності від зусилля гідравлічного преса 
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а) 

 

б) 

 

в) 

 

Діаграма Г.6 – Криві для визначення часу відкриття і закриття клапа-

на (а), шляху nS  (б) та прискорення nJ  (в) при гальмуванні рухомої поперечи-

ни на ході вниз в залежності від зусилля гідравлічного преса 
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Діаграма Г.7 – Криві для визначення найбільшого діаметру 1d  централь-

ної проточки та діаметру 2d  отвору робочого циліндра в залежності від зусилля 

гідравлічного преса 
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а) 

 

б) 

 

Діаграма Г.8 – Криві для визначення значень коефіцієнта ϕ  і співвідно-

шення днh / cmt  в залежності від зусилля гідравлічного преса 
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а) 

 

б) 

 

Діаграма Г.9 – Криві для визначення активних площ зворотних і врівно-

важуючих циліндрів (а) і площ прохідних перетинів if  гідроліній 1 – 4 (б) в за-

лежності від зусилля гідравлічного преса 
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а) 

 

б) 

 

Діаграма Г.10 – Криві для визначення активних площ робочих циліндрів 

при роботі преса на різних ступенях зусиль (а) і площ прохідних перетинів if  

гідроліній 1 – 3 (б) в залежності від зусилля преса 
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•  

 
 

Діаграма Г.11 – Криві для визначення критичних прохідних перети-

нів крf  регулюючих клапанів I (квадратні маркери) і II (круглі маркери) ступе-

нів зусиль при різних значеннях коефіцієнта α  в залежності від зусилля гідрав-

лічного преса з НАП 
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Діаграма Г.12 – Криві для визначення фактора вагомості клапана ESK  

при роботі на I (круглі маркери) і II (квадратні маркери) ступенях зусиль при 

різних значеннях коефіцієнта α  в залежності від зусилля преса 
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а) 

 

б) 

 

в) 

 

г) 

Діаграма Г.13 – Криві для визначення коефіцієнтів поліному (4.1) 1x  (а), 

2x  (б), 3x  (в) і 4x  (г) 
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а) 

 

б) 

 

в) 

  
Діаграма Г.14 – Криві для визначення основних параметрів рухомих сто-

лів гідравлічних пресів з НАП: cmF  (а), cmh  (б) і cmV  (в) 
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а) 

 

б) 

Діаграма Г.15 – Криві для визначення основних параметрів рухомих сто-

лів гідравлічних пресів з НАП: cmP  (а) і cmM  (б) 
 

 
Діаграма Г.16 – Графік зміни жорсткості рухомих столів гідравлічних 

пресів зі станиною: 1 – колонного типу; 2 – проставочного типу 
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Діаграма Г.17 – Криві для визначення критичних прохідних перети-

нів крf  зливних клапанів I (круглі маркери) і II (квадратні маркери) ступенів 

зусиль при різних значеннях коефіцієнта α  в залежності від зусилля гідравліч-

ного преса з НАП 
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Діаграма Г.18 – Криві для визначення критичних прохідних перети-

нів крf  зливного (круглі маркери) і впускного (квадратні маркери) клапанів ке-

рування зворотними циліндрами при різних значеннях коефіцієнта α  в залеж-

ності від зусилля гідравлічного преса з НАП 
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ДОДАТОК Д 

 

Акти та довідки 

впровадження результатів 

дисертації 











 

 

 



 

 














	titulka-ukr
	КОРЧАК ОЛЕНА СЕРГІЇВНА
	УДК 621.979:621.73.06:62-822
	Спеціальність 05.03.05 – Процеси та машини обробки тиском
	Лаптєв Олександр Михайлович


	annotacia-ukr-corrected
	soderzanie-corrected
	ВСТУП 30

	vveden-ukr-corrected
	part_1-ukr-corrected
	part_2-ukr-corrected
	part_3-ukr-corrected
	part_4-ukr-corrected
	part_5-ukr-corrected
	part_6-ukr-corrected
	Па

	part_7-ukr-corrected
	vivody-ukr-corrected
	literatura-ukr-corrected
	Appendix-A
	appendix-B
	appendix-V
	appendix-G
	appendix-D
	MPF.pdf
	Page 1

	nis.pdf
	Page 1

	nkmz-1.pdf
	Page 1

	nkmz-2.pdf
	Page 1

	Satonin-2009-2012.pdf
	Page 1
	1.pdf
	Page 1


	Satonin-Turchanin.pdf
	Page 1

	EMSS-act-Aliev.pdf
	Page 1
	Scan0004.pdf
	Page 1


	Ukr-tech-expert.pdf
	Page 1



