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Dynamiske forhold i hydrauliske systemer

1 Introduktion

Hydrauliske systemer udmerker sig ved at have en meget hoj energitethed.(kW/kg)
Netop denne faktor er ofte afgerende for valget af hydraulik som styringsform.

Men denne hgje energitethed gor ogsa de hydrauliske systemer meget stive, hvorfor der i
systemerne ofte opstér f.eks. ganske store tryksvingninger som folge af start og stop af
aktuatorer ved dbning og lukning af ventiler.

I dette afsnit redegores for forskellige metoder til analyse af de dynamiske forhold, og der
vises konkrete eksempler.

Metoderne er henholdsvis :

*Stivhedsbetragtninger
*Energibetragtninger

*Matematisk fysisk modelopstilling
*Lineariserede overforingsfunktioner

I hele afsnittet gives der praktiske anvisninger pa hvorledes forskellige koefficienter be-
regnes. Imidlertid er det uoverskueligt at angive formeltegn og enheder ved hver eneste
formel. Derfor er 1 det folgende en komplet liste over de anvendte formeltegn og de en-
heder, der skal anvendes for opnéelse af korrekte regneresultater.
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1.1 Formeltegn og enheder

A =areal [m?]
e
B = summen af lineer hastighedsathengig friktion m/sec
c = lydens hastighed [m/sec]
C  =stivhed [N/m] el. [Nm/rad]
C, = kontraktionskoefficient --
C, = lekagekoefficient i 3/8620]
N/m
E = oliens kompressionsmodul (Bulk Modulus) [N/m?]
F = kraft [N]
g = tyngdeaccellerationen [m/sec?]
I = masseinertimoment [kgm?]
K = forsterkningsfaktor [forskelligt]
K, = mengdeforsterkning m\zslfc
K, = mengde-trykforsterkning m /s
N/m?
m = masse [kg]
N = motorens omdrejningstal [rad/sec]
p = trykkets forste afledte (dp/dt) NS/::2
p = trykket [N/m?]
Ap = trykdifference [N/m’]
q = volumenstrom [m*/sec]
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S = Laplaceoperatoren --
V  =volumen [m’]
AV = volumendifference [m’]
D = pumpe eller motorfortreengning [m*/rad]
X = accelleration [m/sec’]
X = hastighed [m/sec]
X = position [m]
¢ = vinkelaccelleration [rad/sec?]
¢ = vinkelhastighed [rad/sec]
¢  =vinkel [rad]
u = friktionskoefficient --
®, =udempet egenfrekvens [rad/sec]
C = dempningsforhold --
p = massefylde [kg/m’]
T = tidskonstant [sec]
Ay
a = arealforhold N --

a
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2 Stivhedsbetragtninger

Ved en stivhedsbetragtning forstds, at oliesgjlen under kompression i et ror, en cylinder
eller i en motor betragtes som en fjeder, der inden for et givet omrade kan sammenlignes

med f.eks en skruefjeder.

J F

IBE

T

Figur 1 Enkeltvirkende hydraulisk cylinder, og et ®kvivalent fjeder-masse system.

Pé fig. 1 er vist en enkeltvirkende cylinder, som er lukket helt af, og hvor der ingen friktion
er mellem stempelstang og pakdése. For er sddant system gelder relationen :

AV _ Ap
\Y% E
Trykstigningen er

Ap = % E [N/m?]

eller
dp E
—LY==3
dt V Q

og ved substitution i 1 findes kraften

2
AF:AE

AX [N]

(M

2

3)
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5

Det kan séledes konstateres, at der er ligefrem proportionalitet mellem forskydningen Ax af
cylinderen, og kraften AF.

Denne proportionalitet modsvarer helt det &kvivalente fjeder-massesystem.

2
og udtrykket A

[N/m] kaldes da ogsé for cylinderens stivhed, eller C.

Den udempede egenfrekvens for systemet i fig. 1 kan beregnes som

o = JE = ATE [rad/s]
m Vm 4)

Heraf ses, hvorledes Bulk modulus indgér i det hydrauliske systems dynamiske egenska-
ber.

(x102)
e 0% Air  Bulk Modulus = 13-8 x10” MN/m?2
__—__x;-_——_x"—_—x/:_;—“:x————
12V X x/x
0-5% ///—_
ok 2:0% N

Bulk Modulus (MN/nt)
[¢2]
x \

L 1 1 A i

0 20 L0 60 80 100
Pressure (bar)

Figur 2 Bulk Modulus som funktion af arbejdstrykket.

Af fig. 2 ses, hvorledes E for en mineralolie varierer med henholdsvis arbejdstryk og oplest
luftmengde. Disse verdier er geldende for den del af olien som befinder sig 1 ventiler, ror
og aktuatorer, hvor den trykafthangige materialeudvidelse er minimal. For figur 2's gyldig-
hed gelder desuden, at betydeligt lavere vaerdier kan forekomme, hvis systemet ikke er
konstrueret séledes, at en optagen luftmangde ikke kan frigeres fra olien, nér den passerer
gennem tanken. Til dette forméal kan der i tanken placeres et luftudskillelelsesfilter.
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Slanger anvendes ofte i hydrauliske systemer som en nem og sikker made til optagelse af
bevagelser, stgj og vibrationer. Imidlertid pavirker disse slanger stivheden af den olie der
befinder sig i slangerne.

56
& EFFECT. BULK MODULUS
€ 6.4 mm SAE R2 HOSE
'E_; 48+ ey
»
[72] -
2 40 o o °
3 rEa
8 [0} 8 o]
s 2L
X
-}
D
[aa] 24—
-
(&)
w
w
w 16+
(1]
8 | l l 1 1
0 4 8 12 16 20

INTERNAL PRESSURE, mPa

Figur 3 Bulk Modulus som funktion af arbejdstrykket for en slange med 2 stalindlaeg.

I fig. 3 er resultatet af et praktisk forseg med en SAE R2 slange vist, og her ses en klar
athengighed af trykket. Praktiske verdier for en konkret slange gives normalt ikke af le-
veranderen, men kan beregnes ud fra oplysninger om slangens volumetriske udvidelse.

For en raekke almindeligt foreckommende hydrauliske systemer kan beregning af stivhed og
egenfrekvens foretages som anvist i det felgende.
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2.1 Pumpe og motor i lukket kredsleb

VI1

D 01 D02
V|2

Figur 4 Hydraulisk transmission med pumpe og motor.

Stivheden kan i en vilkarlig vinkel findes som

. 4 Dy,” E Nm
"2 7 (D,, D) +V, +V, |rad )
Den udempede egenfrekvens er
C (6)

os|— s
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2.2 Motor

Figur 5 Motor med sparrede tilgange.

Stivheden kan i en vilkarlig vinkel findes som

_4D’E
* 21 D+V,

Nm
rad

(7

Den udempede egenfrekvens er

)]
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2.3 Enkeltvirkende cylinder

Figur 6 Enkeltvirkende cylinder med sparret port.

Stivheden kan i en vilkarlig position findes som

AL+,

i I

Den laveste stivhed findes 1 positionen

L=L [m]

max

Den laveste stivhed er

A2 E

= /m
’ A Lmax+vl [N ]

Den udempede egenfrekvens er

(z)—JﬁE [s 1
m

€))

(10)

(11)

(12)
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2.4 Cylinder med gennemgiende stempelstang

L, + L, =S

< > < >
| |
| M
v.‘ Al A ‘M
7 | N 2
T T

Figur 7 Cylinder med gennemgdende stempelstang og sparrede porte.

Stivheden kan i en vilkarlig position findes som

A2 E A% E [N}
1

m

Den laveste stivhed findes 1 den position hvor
Vi Vi
A Ll +7:A L2+? [m]

Den laveste stivhed er, nar tilledningsvolumnerne er lige store

4 A’ E
C=———"F— /
‘ A Lmax+vl [N m]

Den udempede egenfrekvens er

(D—JE [s 1]
m

10

(13)

(14)

(15)

(16)
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2.5 Cylinder med differensareal

L,+L =S
< > < D>
|
M
Vi ‘ A Az Vi
||
[
Figur 8 Cylinder med differensareal og sp&rrede porte.
9Stivheden kan i en vilkarlig position findes som
A’ E A’ E [N} (17)
= + —_
Ap LtV Ay L+, |m

Den laveste stivhed findes 1 positionen

(18)
[m]
Den laveste stivhed er
E (JA, + /A N
vV, V m (19)
L1 + L2 w2

A

1 2

Den udempede egenfrekvens er

N I OO
@J:l [s ] (20)
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3 Energibetragtninger

Safremt det forudsattes at virkningsgraden for et bevageligt fysisk system er 100%, ma
det forholde sig saledes, at den energi der er til radighed er konstant, og blot transformeres
fra den ene form til en anden. I hydraulisk-mekaniske systemer overfores energien fra det
hydrauliske til det mekaniske system under accelleration, og vise versa under deceleration.
Da det er relativt nemt at kontrollere sterrelsen af den energi som tilfores et fysisk system
fra et hydraulisk (f.eks. indstilligen af en trykbegransningsventil), skal vi her koncentrere
os om deceleration af aktuatorer.

Der anfores en metode til beregning at trykstigninger ved pludselig lukning af ordinzre
magnetventiler (lukketider mindre end 5 ms). Udtrykkene har sdledes ingen gyldighed i
forbindelse med skiftetidsdempede ventiler eller proportionalventiler.

3.1 Linizere systemer

Et legeme 1 linier bevagelse besidder energiindholdet
1
2 (21)

Denne energimengde afsattes under afbremsning af cylinderen i fig. 9 i form af en tryk-
stigning 1 cylinderen. Idet det for en oliesgjle galder at

E-— C x* [J] (22)

Figur 9 Enkeltvirkende cylinder med magnetventil.
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Ved at kombinere (21),(22) og (1), fas et udtryk for tilvaeksten i tryk ved en pludselig luk-
ning af ventilen.

2
Ap= mx”~E [N/m 2] (23)
VtOt

Dette udtryk giver regneresultater der erfaringsmaessigt er i overensstemmelse med virke-
ligheden, safremt friktionskrefterne mellem cylinder og system er moderate. Er dette ikke
tilfeeldet vil udtrykket give for heje vaerdier, idet en del af energien omsattes til friktions-
varme.

3.2 Roterende systemer

En roterende masse besidder energiindholdet

.
E—2 | 0) [J] (24)

Nar magnetventilen i fig. 10 pludselig lukkes, resulterer det i en trykstigning mellem motor
og magnetventil.

\Z

Figur 10 Motor med svinghjul og magnetventil.

Denne trykstigning kan, idet der geelder folgende for oliesgjlen mellem motor og ventil

1
Erot:a C0 (p2 [J] (25)
findes som
(26)
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Neavneren i (26) reprasenterer det volumen der er under kompression, og der gaes her,
som i alle andre motoreksempler, ud fra at halvdelen af motorens kamre er forbundet til
hver port. Dette er en tilnermelse, som normalt kan aksepteres, men en korrekt beregning
kraever naturligvis indsattelse af det korekte volumen.

Det ma paregnes at den beregnede trykstigning bliver noget storre end den virkelig fore-
kommende, idet en del af energien afsettes i trykathaengig lekage i motoren. Motorer med
en darlig volumetrisk virkningsgrad vil sdledes forarsage mindre trykspidser end motorer
med gode.

For drejeaktuatorer gelder det, at bremsetrykket beregnes ved brug af ligning (23) eller
(26), alt efter aktuatorens konstruktion. Sdfremt der i systemet indgér savel roterende som
lineert bevaegede masser, findes den a&kvivalente masse eller inertimoment ved at satte
(21)=(24).

3.3 Rorsystemer
Dynamiske @&ndringer i trykket finder ogsa sted i rerledninger som folge af pludselige

ventillukninger. Trykstedet affades af oliesgjlens inerti og forplanter sig i oliesgjlen med
lydens hastighed. Sterrelsen af trykstedet findes ved brug af formel 23, men da

m
=— Ko/m?3
Py [Kg/m"~]

(27)
reduceres udtrykket til
Ap=x J/p E [N/m?]

(28)

Imidlertid reduceres trykstadets storrelse, sdfremt ventilens lukketid t,,, er l&ngere end den
tid t,;, som gér fra trykbelgen startes, og til den returnerer. Denne beregnes for en given
rerlengde 1 som

g =——  [sec] 9
c
Reduktionen 1 trykstedets storrelse svarer til forholdstallet
t, .
B: krit 30
tluk ( )

4 Aktuatorafbremsning

Safremt en cylinder eller drejeaktuator har en indbygget bremseanordning som giver en
tilnermelsesvis konstant bremsekraft, kan den maksimalt tilladelige masse forbundet til
aktuatoren i fig.11 beregnes som

PWRhydraulik 30/1-2008
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2 X Ap A
M==22P 2 kgl

X €2))

idet

Ap er den tilladelige tilvaekst i tryk

x er bremselengden

A er bremsearealet

x er cylinderens hastighed nar den kerer ind 1 bremsen

T
» [ ’

A AP

Figur 11 Cylinder med bremse.

Pé tilsvarende made kan afbremsningen af det roterende system i fig.12 bestemmes, nér
bremsemomentet er tilnermelsesvis konstant.

ot G (D

¢,

Ty

X

- Ap

Figur 12 Motor under afbremsning.
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Her gelder det at bremsevinkelen for et givet inertimoment kan bestemmes som

I

2
- L d
¢=3 Dy Ap [rad] (32)

idet
@ er motorens vinkelhastighed, nir afbremsningen pabegyndes.

I er det til motoren koblede inertimoment.

V, er motorens fortrengning.

Ap er den maksimalt tilladelige tilveekst i tryk i motoren under afbremsning.

Beregninger 1 henhold til (31) og (32) giver sikkerhed for at visse maksimaltryk ikke over-
skrides. Hvorvidt det under afbremsningen kommer til uhensigtsmassige oversving 1
hastighed eller andre tilstande, giver den anvendte metode ingen oplysninger om.

For at skaffe total klarhed over dette, er det nedvendigt med en dynamisk analyse.

PWRhydraulik 30/1-2008
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5 Matematisk fysisk modelopstilling

Et hydraulisk system er en sammensatning at et stift mekanisk bevegelsessystem, en eller
flere oliesojler, samt forskellige styreventiler. Hver is@r har disse tre komponenter deres
eget bidrag til dynamikken i systemet. Der gives ingen standardformler som giver mulig-
hed for en eksakt beregning af alle typer af komponentkombinationer, men det er muligt at
beskrive en metode, ved hjelp af hvilken et givet system kan analyseres.

I det folgende gennemgas to forskellige og hyppigt foreckommende systemer. I det forste
system er der ingen masser involveret udover oliens, som der i gvrigt ses bort fra, og i det
andet er der tale om en komplet beskrivelse af et system.

5.1 Modelopstilling for et volumen under kompression
Systemet i fig.13 er en vaeskefyldt beholder, forbundet via en skarpkantet blende til et

konstanttryksystem. Et sddant system optraeder f.eks. i pilotledningen til en bremseventil,
eller i en cylinder med lille masselast forbundet med en servoventil.

o Q ing Q
\/ p2 V

/N

figur 13 Volumen og blende forbundet til et konstanttryksystem.

For at undersoge den tidsathangige @&ndring i p, ved et spring i p,, seges overforingsfunk-
tionen

b,
F = —
(s) > (33)

Forst beskrives volumenstrommen over blenden efter Bernoulli som

q,-C, A % (0,-D,) (34)
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Da ventilens dbningsareal A er konstant, vil volumenstemmen variere som funktion af
trykfaldet. Trykopbygningen i systemet bestemmes efter ligning 2 som

27+ (@)
p2 vV qv,ind qv,ud (35)

Denne 1. ordens differentialligning Laplace transformeres, idet begyndelsesbetingelserne
settes lig nul. Det giver

Av,ud

Figur 14 Blokdiagram der beskriver det ulinezre system.

Bl
p2 vV qv,ind qV,ud S (36)

For det uliniere system kan nu tegnes blokdiagrammet i fig.14.

Denne beskrivelse er imidlertid ikke egnet for videre behandling idet det ulineare forhold
mellem trykfald og gennestremning ikke kan Laplacetransformeres. Udtrykket ma derfor
lineariseres (se 6.5). Dette gores ved differentiation af (34), hvorved der fremkommer et
udtryk for haeldningskoefficienten til ligningen 1 det aktuelle driftspunkt.

C, A |2 y
Ko™ : = Sz 37
2 p,~Dp, N/m
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Herefter kan volumenstremmen findes i driftspunktet som

q,7k (0, -p,)  [ms] (38)

Det betyder, at blokdiagrammet reduceres som vist i fig.15.

Av,ud

P4 + - p2

Figur 15 Lineariseret blokdiagram.

Idet q, 4 settes lig nul, og ligninger (36) & (38) kombineres, fés

E K ]
_ qp _
P (P, ~P,) S (39)
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E K
Koefficienten qu 1(39) erstattes med l, hvorefter (39) omskrives til
T

b 1
p, T8+l

Hyvilket er en 1. ordens overferingsfunktion med tidskonstanten

T= [sec]

E K,

Det normerede springresponse for et sidant system fremgar af fig. 16.

Figur 16 Springresponse for et 1. ordens system.

20

(40)

(41)

PWRhydraulik
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5.2 Modelopstilling og analyse af et almindeligt forekommende hydraulisk system

I fig. 17 er vist et diagram for et almindeligt foreckommende hydraulisk system.

A XXX

| M Fy

a Frik

Figur 17 Komplet system.

For at analysere dette systems dynamiske egenskaber kan man med fordel @endre systemet
som vist i fig. 18. Herved reduceres antallet af voluminer, der skal beskrives. Fejlen, dette

A XXX

M Fy

|

Frik

Figur 18 Simplificeret system beregnet for lineariseret analyse.

afstedkommer, er til at overse, idet kraftbidraget fra den frit stremmende returolie er mini-
mal og blot kan henferes under systemets samlede viscose friktion. Ligeledes er magnet-
ventilen fjernet. Derfor kan et spring i volumenstrom beregnes som et spring i pumpens
vinkelhastighed.

Idet der soges overforingsfunktionen mellem pumpens omdrejningstal, og cylinderens
position,

X
F = —
O (42)
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kan der med udgangspunkt i det reducerede system opskrives folgende fysiske relationer :

Volumenstrom

Pumpen afgiver den effektive volumenstrom

q,~D, n-p C, (43)
Tryk
I cylinderen opbygges trykket

: E .

=— (q,-X A
P (V,+A x) @, ) (44)
Kraft
Newton's 2. lov anvendt pé cylinderen giver
.1 X :

=— (p A-m ——-B x

e g Y ) (45)

P4 basis heraf kan blokdiagrammet i fig.19 tegnes.

Figur 19 Blokdiagram der beskriver det ulinesre system.

Af de naturlige tilbagekoblinger fremgar det, at dempningen i systemet er en funktion af:
- cylinderens areal

- pumpens lekagekoefficient

- den viscose friktion

- friktionen mellem last og underlag
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Dette st af differentialligninger kan loses pa flere forskellige mider. De mest anvendelige
er:

1. Anvendelse af et computerbaseret program, der indeholder rutiner til sékaldt numerisk
integration, eller

2. Liniarisering af ligningsudtrykkene, Laplacetransformation og efterfolgende frekven-
sanalyse.

Den komplette numeriske analyse giver naturligvis de bedste resultater, men lineariserin-
gen giver som oftest et mere operativt overblik, nar det skal afgeres hvilke parametre der
skal forseges optimeret.

Her vil vi koncentrere os om pkt. 2.
Bade(44) & (45) kraever linearisering. For det forste mé& voluminet under kompression

regnes som en konstant V, og dernast md udtrykket

X

m g p

| x|

som er en diskontinuert funktion lineariseres til en ydre kraft, med konstant og negativt
fortegn : F.
Herefter kan (44) og (45) Laplacetransformeres til :

£

-A X s
Vs(qv )

p= (46)

1
A-F -B
me? D ATREXS (47)

X =

For at komme frem til den enskede overferingsfunktion sattes ligning (43) ind i ligning
(46), og p isoleres. Herefter indsattes i (47) og der fremkommer :

D, F, (VsiC, B

A E A2
X= (48)
Vm , mC E+VB A?E+C E +B
S S+ S+
A’ E A’ E A’ E
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Da systemet kun enskes undersegt for en variation i n, settes F, til nul, og der divideres
igennem med konstantledet i n&evnerpolynomiet. Det giver

DO

A 49
m C_E+V B (49)
+ P

E:
n S V m S2
E (A%+C, B) E (A%+C, B)

s+1

Som det fremgér, er der tale om et andenordens system i serie med en integration.
Anden ordens systemet beskriver relationen mellem omdrejningstallet n og hastigheden x.

Integrationen relationen mellem hastighed og position.

Andenordens polynomiet i n&evneren har den pricipielle form

_S2 + 2_2;5 + 1 (50)
o’ ®
Systemer der kan beskrives i henhold til dette polynomium, har et normeret springresponse

som det fremgar af fig. 20.
207

w t

Figur 20 Normeret springresponse for et 2. ordens system.
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De karakteristiske storrrelser 1 polynomiet (50), er egenfrekvensen o og dempningen C.

I det aktuelle eksempel kan de to sterrelser beregnes som

E (A*+C, B
J EANGB -
V m
¢ ( m C E+V B
=0
" 2 E (A+C, B) (52)
Da leekagekoeficienten C, kun giver et ringe bidrag, kan udtrykkene reduceres til
E A’ q
0 = s 53
B \Y%
“2A\Em 4

Anvendelse af disse to udtryk kraever omtanke, idet lineariseringen fjernede alle stick-slip
effekter. Det betyder, at ligningerne (53) & (54) forteller noget om, hvorledes en hast-
ighedsindsvingning vil arte sig, men ikke 100% hvorledes en atbremsning vil forega, idet
F, skifter fortegn ved et evt. hastighedsoversving. Er der derfor tale om et system med
ringe viscos friktion, vil det ulineere dempningsbidrag fra Coulomb kraften vere domi-
nerende, men ikke medtaget i beregningen!

Af de anvendte konstanter er kun den viscose friktion B vanskelig at finde frem til, og man
er oftest henvist til at foretage et skon over dens storrelse.
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6 Modeller og overferingsfunktioner for systemer med proportional eller servoven-
tiler

P& samme mdde som den dynamiske model, der blev opstillet og gennemregnet tidlige-
re(5.2) , er der her summarisk opstillet modeller for fire af de hyppigst forekommende
kombinationer af aktuatorer og proportional- eller servoventiler.

I tilslutning til hver model er opstillet en lineariseret overforingsfunktion idet der er line-
ariseret efter metoderne anfort 1 6.5. Alle overforinsfunktioner er opstillet som relationen
mellem en ventiludstyring, og en position, eller vinkel. Sdfremt disse enskes @ndret til en
relation mellem ventiludstyring og hastighed eller omdrejningstal, skal det frie s 1 hvert
polynomium fjernes.

Hvad angar modellernes gyldighed, er det naturligvis nedvendigt at gere nogle forudset-
ninger. Disse er i hovedtraekkene:

Ventil eller pumpedynamik er ikke medtaget.

- Aktuatoren er stift fastgjort.

- Der er ingen fjedring mellem aktuator og last.

- Koblingen til omgivelserne anses for stiv, og uden indflydelse.

Modellerne er primert egnede for losning ved anvendelse af softwarepakker, der direkte
kan lgse differentialligninger.

Om modellen for det lukkede kredsleb skal endvidere anfores, at der ikke er taget hensyn
til efterfyldepumpen og skylleventilens indflydelse, men at modellen dog alligevel giver et
anvendeligt resultat.

Endelig skal det navnes, at der er anvendt en simplificeret friktionsmodel, idet det antages
at friktionen er en funktion sammensat af to faktorer. For det forste en ren hastigheds-
afhaengig kraft/moment og for det andet en konstant kraft der altid er modsat rettet be-
vaegelsesretningen (Coulumb). Dette er naturligvis en tilnermelse i forhold til de virkeligt
forekommende friktionsforhold. Alternativet vil vere at generere et hgjere ordens polyno-
mium, der praecis folger den faktiske friktions forleb, men da denne kun sjeldent er kendt,
og er en funktion af flere variable, er det ikke en realistisk farbar vej, medmindre man har
opmalt friktionen pa et kerende system.
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Figur 21 Pumpe/motor transmission med inertilast og ydre moment.
6.1 Lukket kredsleb - pumpe/motor transmission
Volumenstrem

qazU Vm n

Tryk

: E .
P @Dy 0P, (C°C)

Dy, (i)_pb (€, +Cp)-q,)

Moment

-1 . '
7 (Dg, (P,7Py) B @-M~Mgy %)
¢
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(55)
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0Den lineariserede overforingsfunktion er

D, n
D
F(s):%: 02
s | L 228 S+1]
o’ ©

o findes af ligning (5) og (6), mens dempningen findes som

B v +C11+C12+ I E

tot

4D, VEI 2D, \V

G

tot

28

(59)

(60)
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6.2 Motor med inertibelastning

l’ Vi Qo

Ps P

Figur 22 Motor med inertilast og ydre moment.

Volumenstrom

q,=U K 4/p,-p, (61)

q,=U K /p,-p, (62)

hvor

K= Qnominel
Umax Ap nominel

Tryk

pa: (qa_D (i)_pa Cl) 63
v, 2 (63)

2

N 3 _ _ C

Py 5 (¢-q,-p, C) (64)
Vlb+?
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Moment

| . '
== (D (7P "M, "B ¢-My, %)

Den lineariserede overferingsfunktion er

K
Fo)=4- D
S is2+§s+1]
o’ @

o findes af ligning (7) og (8), mens dempningen findes som

(= B Viot . C1+qu IE
4D \EI D Vit
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6.3 Cylinder med gennemgéende stempelstang

A

Vlab Qaﬂ pa T El/

i Vips Qs Py

ps pt

Figur 23 Cylinder med gennemgaende stempelstang, masselast og ydre kraft.

Volumenstrem

q,=U K y/p;-p,

9,=U K y/p,-p,

Tryk

b (6,% A=(p, Py C)

pa V1a+A X qa pa pb |

) E )

Py = (x A-q,+(p,7p,) C)

Vlb A (Xmax _X)

Kraft
%= (A (p,-p,)-F,-B x-F, —)
m a b y frik ‘X|
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Den lineariserede overforingsfunktion er

32

K
73
F(s):%: A (73)
s |2 sz+—Cs+1]
0) (O]
o findes af ligning (15) og (16), mens dempningen findes som
\Y C,+K
C: B tot 1t ap m E (74)
4 AN\NEm A Vit
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6.3 Cylinder med differensareal

A, A, b X XK

M |4——- Fy s ank
W

C
Vies o> Q, T Nt lvlbspbaQb

‘ Q,
o

o SOAE I

ps pl

Figur 24 Cylinder med differensareal, masselast og ydre kraft.

Volumenstrem
q,74,.=U K 4/p,-p,

Galdende
4,-q,,=U K \/p,p, for U>0
9;=9, =U K /p,-Dpy,

Geldende
q,=9, =U K /p,p, forU<0

Tryk

: E

—E qxA-p-p)C
pa V1a+Aa X (qa X a (pa pb) 1)

5 - E
’ Vlb-FA‘b (Xmax_X)

(x A,—-q,+(p,-py) C)
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Kraft

o1 . X
:; (Aa pa_Ab pb_Fy_B X_Ffrlk

= (81)

For differenscylinderen ma der ved linearisering arbejdes med to overferingsfunktioner
fordi arealerne er forskellige. Det komplicerer beregningerne, og der mé ikke forventes stor
nejagtighed ved denne fremgangsméde. Beregningen af dempningen er bdde vanskelig og
omfattende som det fremgér af 84, 85 og 86. Bemerk isar, at der skal foretages to forskel-
lige beregninger af K, for ventilen, fordi trykfaldet over de to styrekanter ikke er det sam-
me.

K
X A Geldende (82)
F(S):E: - forU>0
s —s2+2—cs+1]
o’ ®
K
X b Geldende (83)
F(S):E: forU<0
s Lsz+£s+1]
% o

1.1
- - (84)
2o
hvor
.M
™ B (85)
0g
C - 1
=
3 (86)
E (C1+qu’b) o +£ (C1+qu,a)
v, 1+o3 V.| 1+
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Yo

1 >
/ a Xo X
Figur 25 En ulinear funktion og tilherende linearisering.
6.5 Linearisering
Linearisering betyder at en relation mellem mellem to fysiske storrelser gores linear inden

for et givet omrade.
Figur 25 viser den uline@re arbejdslinie, hvorom det gaelder, at

y=1(x) (87)
Denne arbejdslinie enskes linerariseret i arbejdspunktet (X,,Y,). Den linezre reprasenta-
tion fremkommer som tangenten til arbejdslinien i arbejdspunktet.

For denne linie galder det, at

y '=m x-m X, (88)
hvor

m er arbejdsliniensliniens haldningkoefficient 1 arbejdspunktet
x, er den rette linies skaering med x-aksen

I praksis findes heldningskoefficienten til y=f(x) ved differentiation.
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Ventiler.

Nar proportional- eller servoventiler skal medtages 1 en lineariseret analyse (Laplacetrans-
formation), ma stremningsligningen lineariseres. Stemningsligningen for den elektrisk
styrede proportionalventil har formen

q=UK/Ap (89)
Hvor
U er den aktuelle referencesp@nding til ventildriveren

Ap er det aktuelle trykfaldet over ventilen
K er ventilens forsterkningsfaktor, der for en relevant ventil kan findes som

Q rominel
K: nomine
(90)
[Jmax>~< Ap nominel
Pé en linear form kan 89 i et driftspunkt q, udtrykkes som
q=q, * Aq o1

Aq forkommer 1 91 som folge af en @ndring i ventilens abning, eller som folge af en &n-
dring i trykfald.
Disse to bidrag til @ndringsvariablen Aq kan findes ved partiel differentiation af 89, idet

3 3
q =0y + “AAU + —LAp = q) + K, AU + K_ Ap

ou OAp (92)

Hvor
K, er ventilens mangdeforstaerkning
K =K\/Ap m3/sec 03

d Volt ©3)
0g
K, mangde-trykforsterkningen
K K+U m3/sec

L 2 (94)

2+/Ap N/m
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Det er vigtigt ved beregningen at have udregnet de korrekte trykfald, sa koefficienterne kan
blive korrekte. Dette geelder specielt for differenscylinderen, hvor dempningskoefficienten
skal beregnes forskelligt efter bevagelsesretningen.

Voluminer

Alle voluminer regnes for konstante, og ndr disse indgdr i dempningberegningerne, er der
tale om totalvoluminer.

Krafter

Alle krefter reduceres til konstanter, og der tages ikke hensyn til stick-slip effekter og
andre diskontinuiteter.
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7 Daempningsmetoder

Ved projektering af hydrauliske systemer, skal der ved masse- eller inertilast altid tages
hensyn til systemets dynamik. Viser overslagsberegningerne, at der er grund til at forvente
uacceptable svingninger i systemets variable, kan man velge to udveje :

1. Serge for at systemet aldrig udsattes for pavirkninger som vil ansl& de uonskede
svingninger. Dette gores enklest ved at anvende proportionalventiler til styring af
aktuatoren, eller ved at etablere en lukket reguleringsslejfe omkring den kritiske
variabel.

2. Bestykke systemet med komponenter eller grupper af komponenter som kan gge
dempningen. I de folgende afsnit er vist en reekke metoder der erfaringsmaessigt
giver gode resultater. Der er ved hvert system anfort henvisning til ligninger i1 de
foregdende afsnit, der kan anvendes ved beregning af komponentsterrelse og virk-
ning.

7.1 Blendedzempning

I figur 26 ses et system med en massebelastet cylinder, styret med en on/off ventil. Til at
fastholde cylinderen i en vilkarlig position er indskudt en pilotstyret kontraventil. Et sédant
anlaeg vil ofte komme i resonans, fordi den pilotstyrede kontraventil &bner og lukker meget
hurtigt. For at @ndre dette kan der :

1.  anvendes en pilotstyret kontraventil med aflastningskegle (stort arealforhold), eller

2. placeres en blende mellem cylinderen og den pilotstyrede kontraventil.

[k

\
T

Ak
?i |

Figur 26 Cylinder med pilotstyret kontraventil.

Vealges metode 1, vil ventilens abningstid forleenges, og resonans som oftest undgas.
Velges metode 2, skal blendens dimension vare sa stor, at der ved maksimal hastighed fés
et trykfald i blenden i sterrelsesordenen 5-10 bar. Dimensionen beregnes efter (34).
Systemets svaghed er, at blenden er fast. Derfor kan stabilitet kun piregnes ved hoje
hastigheder. Skal systemet ogsa fungere ved lavere hastigheder, og/eller svingende belast-
ninger, ma bleendens areal formindskes, hvilket medferer store tryktab ved heje hastighe-
der.

Alternativet til denne metode er anvendelse af en bremseventil, som vist 1 naste afsnit.
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7.2 Bleende og volumen

Systemer, der skal fungere ved skiftende hastigheder og belastning, kan bedst styres i dben
slojfe ved anvendelse af bremseventiler. Normalt giver disse ikke anledning til problemer,
men i de tilfelde, hvor resonanssvingningninger anslés, kan man influere pa ventilens
abningskarakteristik ved at @ndre pd pilotledningens tidskonstant. Under normale omstan-
digheder vil trykket ved pilotstemplet vere det samme som i den tilherende rorledning.
Figur 27 viser et sddant system.

[k

\
T

|
\
% T

o

Ak

Figur 27 Cylinder med bremseventil

Ved en @&ndring af tidskonstanten kan der valges mellem forskellige modeller, alt efter
hvor lang tidskonstanten skal vare. Figur 28 viser de relevante kombinationer.

Figur 28 Kombinationer af blende og volumen i pilotledningen.

En n@rmere analyse af trykopbygning og tidskonstant kan gennemferes som beskrevet 1
afsnit 5.1.
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