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خلاصه:  در کار پژوهشی حاضر، بررسی تأثیر هندسه بر مشخصه های عملکردی پنج مدل ضربه گیر نصب شده در 
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مخروطی، سهمی وار، پارابولیک و دومخروط اقدام گردید. با توجه به نتایج حاصل، ضربه گیر سهمی وار کمترین درصد 
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1- مقدمه
امروزه از واژه ضربه  گیر برای دامنه وسیعی از اهداف صنعتی و به 
طور خاص در سیلندرهای هیدرولیکی و نیوماتیکی استفاده می  شود. 
کاربردهای این سامانه از بیل  های مکانیکی بزرگ تا رباط  های دقیق 
کاملًا  دقیق  هیدرولیکی  عملگرهای  کلی،  نمای  در  می  باشد.  متغیر 
شبیه حسگرهای مکانیکی بوده و در زمینه  های مختلفی شامل انواع 
و  حبابی  شیشه  های  قالب  ریزی  ماشین  آلات  رباتیک،  سامانه  های 

سامانه  های ایزوله   لرزش کاربرد دارند ]1-3[.
سیلندر  های هیدرولیکی، برای سامانه  های چند عضوی مانند بوم   
یک بالابر حرکت خطی تولید می  کنند که کنترل دقیق و بدون ضربه 
است  اهمیت  حائز  بسیار  سیلندر  باز شدن  مسیر  انتهای  در  حرکت 
]2[. از طرف دیگر سیلندرهای هیدرولیکی به طور معمول نیروهای 
شدیدی را تولید می  کنند که فشار هیدرولیک در آنها ممکن است به 
400 بار یا حتی بیشتر برسد که وارد شدن نیروی تولید شده با این 
مقدار فشار در انتهای مسیر به سادگی باعث ایجاد ضربات شدید در 

از  ناشی  صدای  همچنین  می گردد.  سامانه  بدنه  و  هیدرولیکی  مدار 
برخورد پیستون به بلوک انتهای سیلندر نیز می  تواند شدید و خطرناک 
باشد ]4 و 5[. به طور مثال فشار کارکرد جک های هیدرولیک تیغه 
در  باشد. چنان چه  می  بار  با 420  برابر  لیبهر   PR571 بلدوزر  در 
حین کار تیغه، امکان وارد شدن نیروی بیش از حد مجاز به پیستون 
تیغه بدون محدودیت در انتهای کورس وجود داشته باشد، باعث بروز 
آسیب  های غیرقابل تعمیر به سیلندر می  گردد. شوک  های باری از این 
دست، نه تنها به دلیل آسیب  های احتمالی که به سیلندر هیدرولیک 
وارد می  کنند، بلکه به دلیل قرار دادن بار تحت اینرسی شدید قابل 
چشم پوشی نیستند ]6[. دسترسی به نقطه توقف1 در این شرایط به 
معنای غلبه بر باز و بسته شدن بیش از حد پیستون در داخل محفظه 
سیلندر است؛ حال چه این باز و بسته شدن توسط یک سازوکار در 
داخل سیلندر صورت پذیرد و یا توسط سازوکار خارجی که به سیلندر 
پیستون  حرکت  سرعت  که  زمانی  همچنین   .]4[ است  شده  متصل 
از  قبل  سیلندر  توقف  به  اهتمام  باشد،  ثانیه  بر  متر   0/1 از  بیشتر 

1  Stop point
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رسیدن به نقاط انتهایی بسیار اهمیت پیدا می  کند ]7[. در صنعت به 
منظور کاهش ریسک آسیب احتمالی در انتهای مسیر حرکت پیستون، 
سیلندرهای هیدرولیکی به یک سازوکار مکانیکی یا الکتریکی  مجهز 
می  شوند تا شتاب و سرعت پیستون را در زمان رسیدن به نقاط توقف 
انتهایی کاهش دهند ]4[. با پیشرفت تکنولوژی های نوین، همچنان 
اغلب سامانه  های کاهنده متداول شامل شیرهای کاهنده و یک  طرفه 
می  باشند که در دراز مدت به دلیل عدم فیلتراسیون مناسب روغن و یا 
تغییرات دما دچار ضعف و خطا می  گردند ]7[. در این سامانه ها فرآیند 
کاهش شتاب معمولاً توسط محدود کردن حجم جریان سیال خروجی 
توسط  از کورس سیلندر  پیمایش بخش عمده  ای  از  از سیلندر پس 
یک  در  گیرافتاده  روغن  که  صورت  این  به  می  گیرد.  انجام  پیستون 
سمت پیستون در انتهای کورس به آرامی تخلیه می  شود تا از برخورد 
اینرسی  از  ناشی  مخرب  نیروی  اثر  تحت  سیلندر  بلوک  با  پیستون 
که  می  آورد  فراهم  را  این  امکان  فرآیند  این  شود.  جلوگیری  وزنه  و 
پیستون بخش عمده  ای از کورس سیلندر را با حداکثر سرعت و بخش 
انتهایی کورس را به آرامی بپیماید. علاوه بر این با توجه به گستردگی 
میزان ضربه  گیری  تنظیم  امکان  باید  هیدرولیک  کاربرد سیلندرهای 
نیز فراهم باشد؛ به این معنی که باید قابلیت تغییر نرخ خروج جریان 
سیال پس از این که پیستون کورس از پیش تعیین شده  ای را پیمود، 

وجود داشته باشد ]8[.
از یک  به طور معمول  در سازوکارهای کاهش سرعت مکانیکی، 
عامل ضربه  گیری1 مانند یک بوش نری که به صورت محوری به انتهای 
پیستون و یا یک بوش مادگی )غلاف( که به صورت محوری به انتها 
طول  در  می  شود.  استفاده  است،  شده  متصل  پیستون  دسته  دور  و 
این عامل مکانیکی به منظور محدود  از  عملکرد فرآیند ضربه  گیری، 
کردن مسیر خروج جریان روغن خروجی از سیلندر استفاده می  گردد 
پیستون، سطح مقطع مسیر  روی  بر  زائده ای  تعبیه  با  واقع  در   .]9[
نتیجه  در  و  یافته  کاهش  پیستون  کورس حرکت  انتهای  در  جریان 
بر همین  بسته می  شود ]1[.  ایجاد ضربه  بدون  و  آرامی  به  پیستون 
مبنا، فرایند ضربه  گیری دارای سه مرحله   افت فشار اولیه2، اختناق در 
گلوگاه لبه تیز3 و اختناق در گلوگاه گشاد4 می  باشد. مرحله افت فشار 
ابتدای  در  سیال  جریان  مسیر  ناگهانی  شدن  محدود  دلیل  به  اولیه 

1  Cushioning factor
2  Local Pressure loss
3  Sharp edge throttling
4  Aperture throttling

در  فشار  افت  زمان  در  دوم  مرحله  می  افتد.  اتفاق  عملکرد ضربه  گیر 
حالت مماس شدن لبه  های تیز عامل ضربه  گیری و غلاف انتهایی اتفاق 
افتاده و در نهایت با ورود ضربه  گیر به داخل بلوک سیلندر مرحله سوم 
آغاز می  گردد ]10 و 11[.همان  طور که پیش تر نیز عنوان گردید هدف 
می  باشد.  از ضربه  ناشی  کاهش شوک  از ضربه  گیرها،  استفاده  اصلی 
تعیین  به  نسبت  در سال 2013،  نکراسو  و  میرمانو  راستا  در همین 
در طی یک شوک هیدرولیکی  فشار  توزیع  نواحی  ریاضی  مدل  های 
شوک  بررسی  برای  بریج  و  کالر  پیشنهادی  طرح  مبنای  بر  و  اقدام 
پنج  هیدرولیکی  سیلندر  یک  داخل  در  هیدرولیک  سیال  به  وارده 
مدل متفاوت ارائه نمودند ]12[. همچنین چین کنتنگ و همکاران، 
با طراحی دو ماشین ضربه  گیری )یک دستگاه بدون جاذب و دیگری 
ضربه  های  اعمال  با  و  هیدرولیک  سیلندر  یک  مبنای  بر  جاذب(  با 
فشار  تغییرات  که  دادند  نشان  مختلف  وزنه  های  از  ناشی  دینامیکی 
در هر دو دستگاه به صورت گذرا بوده و میزان آن در ابتدای فرایند 
کار  طبیعی  مسیر  بقیه  در  سیلندر  کارکرد  فشار  از  بیشتر   %50 تا 
می  باشد ]13[. وی و همکاران نیز در سال 2010 مشخصه  های جریان 
از روش  استفاده  با  را  سیال هیدرولیک در طی عملکرد ضربه  گیری 
سیلندر  یک  عملکرد  و  نموده  مطالعه  محاسباتی  سیالات  دینامیک 
میزان  توانستند  ایشان  عددی  مطالعه  این  در  کردند.  شبیه سازی  را 
طی  در  سیلندر  درون  جابه جایی  میزان  و  سرعت  فشار،  تغییرات 
در  همکاران  و  شوارتز   .]10[ کنند  پیش بینی  را  ضربه  گیری  فرایند 
سال 2005 با کار بر روی یک مدل غیرخطی نسبت به بررسی تمامی 
پارامترهای فیزیکی مؤثر بر عملکرد اجزای هیدرولیک ضربه  گیری از 
قبیل اصطکاک، تراکم  پذیری سیال، افت انرژی فشاری در طول فرایند 
ارائه  این که مدل  بر  این پژوهش علاوه  و موارد دیگر پرداختند. در 
شده پیشگویی مناسبی از رفتار سیلندر و فرایند ضربه  گیری داشت، 
مشخص شد که فاکتور ضربه  گیری در زمان ورود ضربه  گیر به داخل 
محفظه ضربه  گیری تا 1/75 برابر حد نرمال کارکرد سیلندر افزایش 
فرایند ضربه  گیری  توان در طول  تعادل  مقاله  در  ]7[. هاک  می  یابد 
در سیلندرهای هیدرولیکی در سال 2011، نشان داد که توان مفید 
تا  ضربه  گیری  فرایند  طول  در  و  افزایش  پیستون  سرعت  افزایش  با 
مدل  یک  توسعه  با  مبنا  همین  بر  هاک  می  یابد.  کاهش  برابر   1/6
عددی اثبات کرد که میزان اتلاف انرژی در طول فرایند ضربه  گیری 
نیز حداکثر 1/6 برابر کاهش دارد ]14[. زون چن و همکاران در سال 
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از طریق  بازوی بیل مکانیکی  با تحلیل اصول کاری سیلندر   ،2015
مدل شبیه  سازی چند دامنه  ای و مقایسه آن با مشخصه  های فشار و 
سرعت پیستون در یک بیل مکانیکی مدل 6T در شرایط کاری واقعی، 
به این نتیجه رسیدند که شیار تعبیه شده روی ضربه  گیر استوانه  ای 
مورد استفاده، مهم  ترین نقش را در میزان ضربه  گیری دارد ]15[. لای 
ضربه  گیری  مشخصه  های  تحلیل  و  مدل  سازی  مقاله  در  همکاران  و 
سال 2016  در  بالا  جریان  نرخ  و  با سرعت  هیدرولیک  سیلندرهای 
نسبت به شبیه  سازی با استفاده از سه مدل متفاوت اقدام نمودند و 
به این نتیجه رسیدند که مدل یکپارچه1 دارای بالاترین دقت و مدل 
آنالیز دینامیک سیالات محاسباتی بهترین الگوی فرایند ضربه  گیری 
توزیع  که  داد  نشان  همکاران  و  لی  مشاهدات  می  کند.  پیشگویی  را 
افزایش  برابر   48 تا  است  ممکن  ضربه  گیری  فرایند  طول  در  فشار 
با بررسی سه نمونه ضربه  گیر استوانه  ای، پارابولیک و  یابد. همچنین 
مخروطی، لای و همکاران ضربه  گیر مخروطی را با 48/85% افت فشار 
به منظور استفاده در صنایع توصیه نمودند ]11[. پراهالاد و راویندز  
نیز با مدل  سازی دینامیک فرایند ضربه  گیری سیلندرهای هیدرولیک 
نسبت به بررسی دو شکل ضربه  گیر و دستیابی به کاهش شتاب ثابت 
در طی فرایند ضربه  گیری اقدام نمودند. در این مقاله، شکل ضربه  گیر 
با  و  گردید  معرفی  ضربه  گیری  فرایند  در  عامل  مؤثرترین  عنوان  به 
استفاده از مدل  سازی تحلیلی، شکل مناسبی برای دستیابی تقریبی به 

× 1/4  ارائه گردید ]16[.  10-3 m/s2 شتاب ثابت
هدف اصلی این پژوهش، طراحی، ساخت و آزمون دو ضربه  گیر 
جدید سهمی  وار و دومخروط و مقایسه عملکرد آن  ها با ضربه  گیرهای 
بررسی  با  نهایت  پارابولیک می  باشد. در  و  استوانه  ای  رایج مخروطی، 
موقعیت،  چون  پارامترهایی  اندازه  گیری  و  پیستون  حرکتی  رفتار 
هیدرولیک  سیلندر  یک  در  هیدرولیک  فشار  و  دبی  شتاب،  سرعت، 
یک  طرفه، نسبت به مقایسه عملکرد پنج مدل ضربه  گیر اقدام گردیده 
و مناسب  ترین ضربه  گیر از نظر زمان عملکرد، حداکثر افزایش فشار و 
یکنواختی سرعت بسته شدن جک در انتهای مسیر جهت بکارگیری 

در صنعت معرفی می  گردد.

2- روش ساخت و فرمول بندی
برای  یک  طرفه  هیدرولیکی  سیلندر  یک  از  پژوهش  این  در 
پمپاژ  برای  استفاده شد.  انتهایی  مختلف ضربه  گیر  آزمون  های  انجام 

1  Integrated simulation model

با  هیدرولیکی2  قدرت  منبع  یک  از  سیلندر  درون  به  پرفشار  روغن 
حداکثر فشار 120 بار استفاده گردید )شکل 1(. سامانه منبع قدرت 
با  خارجی  دنده  پمپ  الکتروموتور،  شامل  استفاده  مورد  هیدرولیکی 
گیج  مکش،  فیلتر  دقیقه،  بر  لیتر   30 دبی  و  بار   120 کاری  فشار 
با   )4/3( وضعیته   3 راهه   4 مسیر  کنترل  شیر  آنالوگ،  روغن  فشار 
لیور تحریک دستی و سولونوئیدی، شیر ربع  گرد 3 حالته، مخزن   3
هیدرولیک و صفحه موج  گیر بود. فرآیند تخلیه روغن با بهره  گیری از 
نیروی وزن حاصل از بار خارجی وارد بر دسته پیستون انجام پذیرفت. 

نقشه کامل مدار هیدرولیک در شکل 2 نشان داده شده است
بر اساس گزارش کلاین 4 نمونه ضربه  گیر اصلی در صنعت مورد 
استفاده قرار می گیرد که در تحقیق حاضر با تغییرات اعمالی، طراحی 
و  پارابولیک  سهمی  وار،  مخروطی،  استوانه  ای،  ضربه  گیر  نمونه  پنج 
دومخروط در نرم افزار سالیدوورکس انجام پذیرفت ]17[. نقشه جزئیات 
طراحی ضربه  گیرهای مورد استفاده به همراه نحوه مونتاژ در شکل 3 
استوانه  ای  نوع  از   )a( این اساس ضربه  گیر  بر  نشان داده شده است. 
ساده و مجهز به شیار اورینگ به منظور آب  بندی فضای بین ضربه  گیر 
و غلاف انتهایی و لبه پخ  خورده به منظور هدایت صحیح ضربه  گیر به 
داخل غلاف انتهایی می  باشد. ضربه  گیر )b( از نوع مخروطی با زاویه 
45 درجه، ارتفاع مخروط 12 و کف به قطر 30 میلیمتر و ضربه  گیر 

2  Power package

 

  

 
: مجموعه کامل سیلندر هیدرولیک و منبع قدرت 1شکل 

 هیدرولیکی
شکل 1: مجموعه کامل سیلندر هیدرولیک و منبع قدرت هیدرولیکی

Fig. 1. Complete set of hydraulic cylinder and hydraulic 
Power-package
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) در محدوده x از  )20.5 7.5x − )c( از نوع سهمی  وار با معادله سهمی 
15 الی 27 و کف به قطر 30 میلی متر در نظر گرفته شد. معادله فوق 
با در نظر گرفتن قطر کوچک برابر برای همه ضربه  گیرها و با مد نظر 
قرار دادن ارتفاع مناسب بدست آمد. لازم به ذکر است که خلاصی بین 
می  باشد.  میلی متر   0/05 معادل  انتهایی  غلاف  با  ضربه  گیرها  تمامی 
دیواره  بین  اصطکاک  میزان  رساندن  و  روان  سازی حرکت  منظور  به 
داخلی سیلندر با سطح بیرونی پیستون به حداقل ممکن، از ارتالون1 با 
ثابت اصطکاک ایستایی معادل 0/61 و ثابت اصطکاک جنبشی معادل 

0/5 برای ساخت پیستون استفاده گردید  ]18 و 19[
tm از  به منظور تخمین فشار تخلیه روغن ناشی از بار خارجی 
رابطه )1( استفاده گردید. به این معنی که با توجه به یک طرفه بودن 
سیلندر، باید امکان شارژ روغن با فشار 120 بار )حداکثر فشار کاری 
با حداکثر  روغن  تخلیه  امکان  و همچنین  قدرت هیدرولیکی(  منبع 

وزن 390 کیلوگرم موجود باشد.
4 t

p
m gP

dπ
=  )1(

1  Quadrant EPP Ertalon® 6 SA PA 6

در رابطه )Pp ،)1 حداکثر فشار تولید شده به واسطه نیروی وزن، 
معادل  کیلوگرم(   391/38( کل  وزن    mt و  پیستون  مؤثر  قطر   d
 0/56( پیستون  کیلوگرم(،   6/08( پیستون  دسته  وزن  مجموع 
 200( خارجی  بار  کیلوگرم(،   14/11( بارگذاری  صفحه  کیلوگرم(، 
کیلوگرم(، ضریب اطمینان )20 کیلوگرم( و میانگین وزن ضربه  گیرها 
)0/63 کیلوگرم( می  باشد. لذا برای حداکثر وزن 390 کیلوگرم و قطر 
مؤثر سیلندر معادل 110 میلی متر، حداکثر فشار معادل 4 بار محاسبه 

گردید.

 

  

 
 : جزئیات مدار هیدرولیکی2شکل 

 

 

  

 

 

 

 
 (b)اي، گیر استوانهضربه (a)گیرها: : بالا طراحی ضربه3شکل 
گیر ) ضربهdوار، (گیر سهمیضربه (c)گیر مخروطی ، ضربه

گیر دومخروط و پایین اجزاي تشکیل دهنده ضریه) eپارابولیک و (
 دسته پیستون

شکل 2: جزئیات مدار هیدرولیکی
Fig. 2. Details of the hydraulic circuit

شکل 3: بالا طراحی ضربه  گیرها: )a( ضربه  گیر استوانه  ای، )b( ضربه  گیر 
 )e( ضربه  گیر پارابولیک و )d( ،ضربه  گیر سهمی  وار )c( ، مخروطی
ضریه  گیر دومخروط و پایین اجزای تشکیل دهنده دسته پیستون

Fig. 3. The examined cushions )from right-to-left(: Cylin-
drical, Conical, Sagittal, Parabolic and Double conical



نشریه مهندسی مکانیک امیرکبیر، دوره 51، شماره 6، سال 1398، صفحه 1187 تا 1200

1191

طول سیلندر به منظور رفع احتمالی خطاهای ناشی از چسبیدگی 
اٌ-رینگ، سردی روغن و موارد دیگر و با هدف یکنواخت سازی نرخ 
حرکت پیستون در طول زمان، بلندتر از حد مورد نیاز و معادل 50 
سانتی متر در نظر گرفته شد. جزئیات کامل سیلندر هیدرولیک مورد 

استفاده در شکل 4 نشان داده شده است. 
خلاصی  تغییرات  مبنای  بر  که  لای  و  شوارتز  عملکرد  برخلاف 
نمونه  های  مقایسه  به  نسبت  انتهایی  غلاف  و  ضربه  گیر  بین  )گپ( 
از ورود  خود پرداختند، خلاصی مورد نظر جهت تخلیه روغن پس 
میلی متری،   2 روزنه1  یک  از  استفاده  با  انتهایی  غلاف  به  ضربه  گیر 
ثابت در نظر گرفته شد ]7 و 11[ در واقع با ورود ضربه  گیر به غلاف 
انتهایی و مسدود شدن خروجی، روغن پرفشار بین پیستون و بلوک 
سمت  به   5 شکل  مطابق  میلی متر   2 قطر  با  روزنه  یک  از  سیلندر 
مخزن هدایت می  گردد. دلیل استفاده از نازل 2 میلی متری نزدیک  تر 
کردن هرچه بیشتر پژوهش به نمونه  های مصرفی در صنایع می  باشد 
از  پس  و  موازی  صورت  به  فشار  حسگر  موقعیت  همچنین   .]20[
برابر  در  حسگر  از  حفاظت  منظور  به  شد.  تعبیه  نازل  نصب  محل 
همچنین  و  هیدرولیکی  قدرت  منبع  توسط  شده  تولید  بالای  فشار 
شیر  کردن  باز  زمان  در  پرفشار  روغن  توسط  وارده  )ضربه(  تکانه 
شیر  یک  توسط  سیلندر  با  حسگر  ارتباط  مخزن،  به  روغن  تخلیه 

1  Orifice

قطع  سیلندر  روغن  پمپاژ  زمان  در  دستی  کنترل  حالته   2 ربع  گرد 
گردید )شکل 5(. 

3- تجهیزات اندازه  گیری
به منظور بررسی رفتار حرکتی پیستون و تأثیر وزن و نوع ضربه  گیر 
بر نحوه عملکرد حرکتی پیستون، ضربه  گیرها با دو وزنه 200 و 350 
کیلوگرم به صورت مجزا مورد آزمایش قرار گرفتند. در این آزمایش، 
روند حرکت پیستون با استفاده از یک دوربین فیلمبرداری کانن2 با 
دقت 30 فریم بر ثانیه که بر روی یک پایه در فاصله ثابت 2 متری از 
سیلندر قرار داشت، ضبط گردید.  به منظور آنالیز تصاویر، فیلم  های 
شرکت   Video to Picture 5 نرم  افزار  از  استفاده  با  شده  ضبط 
نرم افزار واترمارک3 ، به فریم  های مجزای عکس حاصل از فیلم  برداری 
تبدیل شدند. سپس تمامی عکس    ها در نرم  افزار پینت4 بارگذاری شده 
و موقعیت پلیت بارگذاری بر اساس سامانه مختصات نرم  افزار و با دقت 
بازه  های زمانی  ± میلیمتر و در  تلرانس 0/03  با  یک دهم میلیمتر 
10  ثانیه در میانه  های 

30
5  ثانیه در ابتدا و انتهای حرکت پیستون و 

30
حرکت پیستون استخراج شد. سپس با استفاده از روابط ریاضی کلیه 
تغییرات موقعیت پیستون )y( به تفصیل به دست آمد. حداکثر خطای 
محاسبه  درصد   0/6 از  کمتر  پیستون  موقعیت  تعیین  برای  آزمایش 
گردید ]21[. در ادامه، با استفاده از نرم افزار اکسل تغییرات موقعیت 
پیستون )𝛥y( در لحظه محاسبه و سرعت پیستون به دست آمد. به 
رابطه )2(  از  تغییرات شتاب حرکت پیستون  منظور محاسبه میزان 
استفاده شد که در آن a شتاب حرکت پیستون برحسب متر بر مجذور 

2   CANON
3  Watermark software
4  Paint

 

  

 
 : جزئیات سیلندر هیدرولیک مورد آزمون4شکل 

شکل 4: جزئیات سیلندر هیدرولیک مورد آزمون
Fig. 4. Details of the examined hydraulic cylinder 

 
 متريمیلی 2: جزئیات محل نصب روزنه 5شکل 

 

  

شکل 5: جزئیات محل نصب روزنه 2 میلی متری
Fig. 5. Detailed location of the installed 2mm orifice
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ثانیه، v سرعت پیستون برحسب متر بر ثانیه و s موقعیت پیستون بر 
حسب متر می  باشد  ]20 و 22[

2

2
va

s
=  )2(

مدل فشار1  حسگر  از  استفاده  با  روغن  فشار  مقادیر   همچنین 
اندازه گیری و  بار   ± تلرانس 0/002  با  لوترون2  PS-100 شرکت   
از  با خطای کمتر  و  PS-9302 شرکت مذکور  ثبات  از  استفاده  با 
2/4 درصد ثبت و از طریق رابط سریال RS-232 به رایانه منتقل 
گردید. علاوه بر این به منظور بررسی میزان تغییرات دبی خروجی 
بر حسب تغییرات فشار بر اساس پارامترهای هندسی ضربه  گیر، دبی 
خروجی از بلوکه سیلندر )Qt( بر اساس شکل 6  به 3 قسمت دبی 
Qcu )دبی روغن عبوری از لبه ضربه  گیر(، Q1 )دبی روغن عبوری از 

)میزان   Q2 و  بلوکه سیلندر(  تعبیه شده در  2 میلی متری  اورفیس 
نشتی روغن از خلاصی بین دیواره ضربه  گیر با غلاف انتهایی( تقسیم 

گردید )رابطه )4((. 

1  Pressure transmitter
2  Lutron

لازم به توضیح است که با مماس شدن نقطه b با لبه ورودی غلاف 
انتهایی )شکل 7 )الف((، فرآیند ضربه  گیری با کاهش سطح مؤثر  عبور 
روغن )A0( آغاز می  گردد. در این مرحله بخش عمده حجم روغن از 

 

  

 
گیر در زمان عملکرد ضربه tQ: تقسیم بندي دبی کل 6شکل 

 1Qگیر)، (دبی روغن عبوري از لبه ضربه Qcuقسمت دبی  3به 
متري تعبیه شده در بلوکه میلی 2(دبی روغن عبوري از اورفیس 

(میزان نشتی روغن از خلاصی بین دیواره  2Qسیلندر) و 
 گیر با غلاف انتهایی)ضربه

 

شکل 6: تقسیم بندی دبی کل Qt در زمان عملکرد ضربه  گیر به 3 قسمت 
دبی Qcu )دبی روغن عبوری از لبه ضربه  گیر(، Q1 )دبی روغن عبوری از 
نشتی  )میزان   Q2 و  بلوکه سیلندر(  در  تعبیه شده  میلی متری   2 اورفیس 

روغن از خلاصی بین دیواره ضربه  گیر با غلاف انتهایی(

Fig. 6. Dividing the total discharge Qt during the cutions 
operation into 3 parts: discharge Qcu )discharge passing 
through the cution edge(, Q1 )discharge passing through 
the 2 mm orifice embedded in cylinder block) and Q2 
)leakage rate between the cution wall and the end sheath(

 

 

 
شکل 7: تأثیر پیشروی ضربه  گیر بر نحوه تغییرات میزان دبی کل )tQ( )Qt(گیر بر نحوه تغییرات میزان دبی کل : تأثیر پیشروي ضربه7شکل 

Fig. 7. Influence of cution progression on total discharge 
rate )Qt( changes
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سطح مؤثر و مقدار کمی از سطح روزنه تعبیه شده عبور نموده و به 
مخزن انتقال می  یابد. با پیشروی هرچه بیشتر پیستون و به دنبال آن 
و در  یافته  آرامی کاهش  به  مؤثر  انتهایی، سطح  ضربه  گیر در غلاف 
نتیجه به ناچار مقدار بیشتری از روغن محبوس بین پیستون و غلاف 
انتهایی از طریق روزنه منتقل می  گردد )شکل 7 )ب((. در نهایت با 
نتیجه  Qcu به صفر رسیده و در  به صفر رسیدن سطح مؤثر، مقدار 
تمامی روغن باقی مانده بین پیستون و غلاف انتهایی از طریق روزنه 
تخلیه می  شود )شکل 7 )پ((. برای محاسبه مقدار Qcu وزن روغن 
پیمایش  کامل  زمان  و  ترازو  یک  از  استفاده  با  سیلندر  از  خروجی 
کورس در آزمایش با دو وزنه 200 و 350 کیلوگرم به صورت لحظه  ای 
اندازه  گیری شد. سپس با تقسیم دبی جرمی اندازه  گیری شده به جرم 
حجمی روغن در دمای کاری، مقدار دبی کل )Qt( طبق رابطه )3( 
بدست آمد. در واقع دبی کل خروجی محاسبه شده از رابطه )3( به 
دلیل صرف نظر کردن از افت بار دیواره شیلنگ و اتصالات بین سیلندر 
هیدرولیکی و مخزن از دبی عملی اندکی بیشتر می  باشد؛ اما با توجه 
به کوتاه بودن فاصله خروجی روغن تا مخزن )30 سانتی متر( از در 

نظر گرفتن افت بار مسیر تخلیه روغن صرف نظر گردید. 

6 
 

در این آزمایش، روند حرکت پیستون با استفاده از یک دوربین 
ثانیه که بر روی یک پایه فریم بر  30با دقت  1کانن فیلمبرداری

 به  متری از سیلندر قرار داشت، ضبط گردید. 2در فاصله ثابت 
افزار های ضبط شده با استفاده از نرممنظور آنالیز تصاویر، فیلم

Video to Picture 5 های ، به فریم 2افزار واترمارکنرم شرکت
تبدیل شدند. سپس تمامی برداری مجزای عکس حاصل از فیلم

بارگذاری شده و موقعیت پلیت  3پینتافزار ها در نرمعکس
افزار و با دقت یک دهم مختصات نرم سامانهبارگذاری بر اساس 

5 های زمانیو در بازهمیلیمتر  ± 03/0 با تلرانسمیلیمتر 
30  

10 انتهای حرکت پیستون وثانیه در ابتدا و 
های ثانیه در میانه  30

سپس با استفاده از روابط ریاضی  .حرکت پیستون استخراج شد
( به تفصیل به دست آمد. yکلیه تغییرات موقعیت پیستون )

حداکثر خطای آزمایش برای تعیین موقعیت پیستون کمتر از 
در ادامه، با استفاده از نرم افزار  ]. 21[درصد محاسبه گردید  6/0

( در لحظه محاسبه و 𝛥𝛥yتغییرات موقعیت پیستون ) اکسل
سرعت پیستون به دست آمد. به منظور محاسبه میزان تغییرات 

 a( استفاده شد که در آن 2شتاب حرکت پیستون از رابطه )
سرعت  vشتاب حرکت پیستون برحسب متر بر مجذور ثانیه، 

موقعیت پیستون بر حسب متر  sپیستون برحسب متر بر ثانیه و 
 ]. 22 و 20[باشد  می

(2) 𝑎𝑎 = 𝑣𝑣2
2𝑠𝑠 

 

 
  متریمیلی 2 روزنه: جزئیات محل نصب 5شکل 

مدل  4فشار حسگرهمچنین مقادیر فشار روغن با استفاده از 
100-PS گیری و اندازهبار  ± 002/0 با تلرانس 5شرکت لوترون

و با خطای کمتر از  شرکت مذکور PS-9302با استفاده از ثبات 

                                                           
1  CANON 
2 Watermark software 
3 Paint 

به رایانه منتقل  RS-232ثبت و از طریق رابط سریال  درصد 4/2
گردید. علاوه بر این به منظور بررسی میزان تغییرات دبی خروجی 

گیر، ضربه پارامترهای هندسیبر حسب تغییرات فشار بر اساس 
 3به   6 بر اساس شکل )tQ(دبی خروجی از بلوکه سیلندر 

)دبی  1Qگیر(، )دبی روغن عبوری از لبه ضربه cuQقسمت دبی 
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( 7( بر اساس تغییرات سرعت از رابطه )2Qغلاف انتهایی )

مقدار خلاصی  cگیر، قطر ضربه  cudاستفاده شد. در این رابطه 
با فرض باشد. سرعت سیال می 0vگیر و غلاف انتهایی و بین ضربه

گیر و غلاف انتهایی، برقراری جریان آرام در خلاصی بین ضربه
( محاسبه 8میزان افت فشار روغن عبوری با استفاده از رابطه )

 روغن با جدارهحرکت ضریب اصطکاک بین  𝑓𝑓گردید که در آن 
 ]. 1[باشد طول می lو  سیلندر و پیستون

(7) 𝑄𝑄2 = (𝜋𝜋𝑑𝑑𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐)𝑣𝑣0 

(8) ∆𝑃𝑃 =  𝜌𝜌𝜌𝜌 (𝑓𝑓 𝑙𝑙
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   )11(

4- نتایج و بحث
4-1 تأثیر هندسه ضربه  گیر بر فشار روغن عبوری از روزنه 

نتایج حاصل از تغییرات فشار روغن خروجی از روزنه در آزمایش 
با دو وزنه 200 و 350 کیلوگرمی به صورت نمودار فشار- زمان در 
شکل 8 ارائه شده است. همان طور که ملاحظه می  شود تا قبل از ورود 
خروجی  قطر  بودن  زیاد  دلیل  به  انتهایی،  غلاف  داخل  به  ضربه  گیر 
از  روغن  قابل ملاحظه در مسیر خروج  مقاومت  و عدم وجود  روغن 
سیلندر به مخزن، تغییرات فشار به صورت خطی و بدون افزایش یا 
کاهش قابل توجهی می  باشد. در این مرحله بخش عمده  ای از حجم 
3 اینچ و 

4
روغن از خروجی تعبیه شده در زیر غلاف انتهایی با قطر 

مقدار اندکی از آن از مجرای تعبیه شده جهت نصب روزنه با قطر 2 
به ورودی غلاف و کم  با رسیدن ضربه  گیر  میلی متر تخلیه می  شود. 
افزایش  فشار  مقدار  تدریج  به    ،)7 A0 )شکل  تدریجی سطح  شدن 
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می  یابد. از این رو این نقطه، نقطه شروع فرآیند ضربه  گیری بوده و در 
، برای ضربه  گیر مخروطی با  1R شکل 8 برای ضربه  گیر استوانه  ای با 
 4R ، برای ضربه  گیر پارابولیک با  3R ، برای ضربه  گیر سهمی  وار با  2R

5R مشخص گردیده   است. در ادامه با  و برای ضربه  گیر دومخروط با 
کاهش تدریجی سطح A0، فشار روغن  به دلیل الزام عبور روغن از 
روزنه 2 میلی متری به آرامی افزایش می  یابد، به طوری که با رسیدن 
مقدار  انتهایی  غلاف  کامل  شدن  بسته  و  صفر  به   A0 سطح   مقدار 
فشار به حداکثر ممکن می  رسد. این نقطه در شکل 8 برای ضربه  گیر 
ضربه  گیر  برای   ، '

2R با  مخروطی  ضربه  گیر  برای   ، '
1R با  استوانه  ای 

ضربه  گیر  برای  و   '
4R با  پارابولیک  ضربه  گیر  برای   ، '

3R با  سهمی  وار 
روغن  تمام  مرحله  این  از  پس  می  باشد.  مشخص   '

5R با  دومخروط 
پرفشار باقی مانده بین پیستون و بلوکه سیلندر باید ناگزیر از روزنه 

تعبیه شده در مسیر خارج گردد تا این که در نهایت پیستون به انتهای 
کورس حرکتی خود رسیده و فشار سامانه به صفر برسد. این نقطه در 
، برای ضربه  گیر مخروطی با  "

1R شکل 8، برای ضربه  گیر استوانه  ای با 
 "

4R " ، برای ضربه  گیر پارابولیک با 
3R ، برای ضربه  گیر سهمی  وار با  "

2R

" مشخص گردیده است. 
5R و برای ضربه  گیر دومخروط با 

با مقایسه میزان حداکثر فشار در طی فرایند ضربه  گیری نسبت 
به فشار در لحظه شروع عملکرد ضربه  گیرها )شکل 8( می  توان نتیجه 
گرفت که ضربه  گیر سهمی  وار با حداکثر افزایش فشار معادل %1/98 
برای وزنه 350 کیلوگرم کمترین  برای وزنه 200 کیلوگرم و 0/35 
فشار  افزایش  حداکثر  با  استوانه  ای  ضربه  گیر  و  فشار  افزایش  درصد 
11/32% برای وزنه 200 کیلوگرم و 3/92% برای وزنه 350 کیلوگرمی 
بیشترین میزان افزایش فشار را دارند. نکته قابل تأمل، عملکرد مناسب 
ضربه  گیر دومخروط در زمینه فوق می  باشد. به این معنی که ضربه  گیر 
 200 وزنه  با  آزمایش  در   %2/4 فشار  افزایش  حداکثر  با  دومخروط 
کیلوگرم و 0/64% در آزمایش با وزنه 350 کیلوگرم عملکردی نزدیک 
به عملکرد ضربه  گیر سهمی  وار را نشان داد. ضربه  گیر  های مخروطی و 
پارابولیک نیز عملکرد نسبتاً مشابهی را در این زمینه نشان دادند که 
این عملکرد نسبت به ضربه  گیرهای سهمی  وار و دومخروط ضعیف  تر و 
نسبت به ضربه  گیر استوانه  ای دارای برتری نسبی بود. نکته مهم دیگر 
با افزایش بار روی پیستون، درصد افزایش فشار در هر پنج  این که 
 8 از شکل  کلی  نتیجه  گیری  عنوان یک  به  داشت.  ضربه  گیر کاهش 
می  توان به این مهم اشاره نمود که حداکثر شوک وارد شده به سازه و 
مدار هیدرولیک در حالت استفاده از ضربه  گیر استوانه  ای بین 81 تا 91 
درصد نسبت به ضربه  گیر سهمی  وار بیشتر خواهد بود. از سوی دیگر 
با بررسی اختلاف زمانی نقاط ضربه  گیری در شکل 8 می  توان نتیجه 
گرفت که فرآیند ضربه  گیری در حالت استفاده از ضربه  گیر سهمی  وار 
تا  روغن  فشار  افزایش  لحظه شروع  )از   '

3R تا   3R ناحیه  دو  هر  در 
" )از لحظه حداکثر فشار تا 

3R ' تا 
3R لحظه رسیدن به فشار حداکثر( و 

فشار صفر( نسبت به سایر ضربه  گیر  ها کوتاه  تر می  باشد.  

4-2 تأثیر هندسه ضربه  گیر بر زمان فرآیند ضربه  گیری
طول زمان عملکرد پنج ضربه  گیر استوانه  ای، مخروطی، سهمی  وار، 
پارابولیک و دومخروط در آزمایش با دو وزنه 200 و 350 کیلوگرمی 
در شکل 9 ارائه شده است. نکته جالب توجه کوتاه  تر بودن بازه زمانی 

 

 
: تغییرات فشار نسبت به زمان در طول فرایند 8شکل 
 کیلوگرم 350و  200گیري در آزمایش با وزنه ضربه

 

  

شکل 8: تغییرات فشار نسبت به زمان در طول فرایند ضربه  گیری در 
آزمایش با وزنه 200 و 350 کیلوگرم

Fig. 8. Variation of the oil pressure for different cushions
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با هر دو وزنه 200 و 350  آزمایش  عملکرد ضربه  گیر سهمی  وار در 
کیلوگرم می  باشد. به این معنی که در آزمایش با وزنه 200 کیلوگرم 
فرایند ضربه  گیری 1/9 ثانیه و در آزمایش با وزنه 350 کیلوگرم 1/5 
ثانیه به طول انجامید. همچنین فرآیند ضربه  گیری در حالت استفاده 
از ضربه  گیر استوانه  ای در آزمایش با هر دو وزنه 200 و 350 کیلوگرم 
از سایر نمونه  ها طولانی  تر بود )4/8 ثانیه برای وزنه 200 کیلوگرمی 
و 4/2 ثانیه برای وزنه 350 کیلوگرمی(. علاوه بر این حداکثر زمان 
فرایند ضربه  گیری در آزمایش با ضربه  گیر دومخروط معادل 1/7 ثانیه 
ثبت گردید که نزدیک  ترین بازه زمانی به ضربه  گیر سهمی  وار می  باشد. 

4-3 تاثیر هندسه ضربه  گیر بر دبی خروجی ضربه  گیر
 )Qcu( از سطح مؤثر هر ضربه  گیر  شکل 10 میزان دبی عبوری 
را در طول فرایند ضربه  گیری و بر اساس هندسه برای پنج ضربه  گیر 
استوانه  ای، مخروطی، سهمی  وار، پارابولیک و دومخروط نشان می  دهد. 
همان  طور که پیش  تر نیز عنوان گردید، میزان دبی خروجی از سیلندر 
لحظه  در  ضربه  گیر  لبه  از  عبوری  روغن  )دبی   Qcu قسمت  سه  به 
بین  از خلاصی  )نشتی روغن   Q1 انتهایی(،  به غلاف  ورود ضربه  گیر 
دیواره ضربه  گیر با غلاف انتهایی( و Q2 )دبی روغن عبوری از روزنه 2 
میلی متری تعبیه شده در بلوکه سیلندر( تقسیم می  گردد. با دقت در 
شکل 10 می  توان نتیجه گرفت که دبی روغن خروجی از لبه ضربه  گیر 
بیشتر  داری  معنی  صورت  به  ضربه  گیرها  سایر  به  نسبت  سهمی  وار 
می  باشد. دبی خروجی از لبه   ضربه  گیر دومخروط نیز با حداکثر مقدار 
0/38 لیتر بر ثانیه در آزمایش با وزنه 350 کیلوگرم، اختلاف کمی 

نسبت به ضربه  گیر سهمی  وار دارد. در بررسی دلیل افزایش معنی دار 
سایر  به  نسبت  دومخروط  و  سهمی  وار  ضربه  گیرهای  خروجی  دبی 
چشمگیر  اختلاف  عدم  به  توجه  با  که  کرد  عنوان  باید  ضربه  گیرها، 
' )شکل 8( در آزمایش 

5R ' و 
4R  ، '

3R  ، '
2R  ، '

1R حداکثر فشار در نقاط 
با وزنه 200 کیلوگرم )همچنین با شرایط مشابه در آزمایش با وزنه 
مذکور  ضربه  گیرهای  در  دبی  افزایش  اصلی  دلیل  کیلوگرم(،   350
 b تا   a نقاط  بین  روغن  عبور  مؤثر  سطح  یعنی   A0 سطح  افزایش 
 A0 می  باشد. در همین راستا، نسبت مساحت روزنه به تغییرات سطح
در طول پیشروی ضربه  گیر  های مختلف بین نقاط a تا b در شکل 11 

 
اي، مخروطی و گیر استوانهضربه عملکرد : زمان9شکل 
 کیلوگرم 350و  200وار در آزمایش با دو وزنه سهمی

 

  

شکل 9: زمان عملکرد ضربه  گیر استوانه  ای، مخروطی و سهمی  وار در 
آزمایش با دو وزنه 200 و 350 کیلوگرم

Fig. 9. Comparison between operational times of differ-
ent cushions

فرایند  طول  در   )Qcu( ضربه  گیر  هر  مؤثر  سطح  از  عبوری  دبی   :10 شکل 
ضربه  گیری

 Fig. 10. The flow rate discharging from the effective area
of each cution )Qcu( during the cushing process

 
) در طول cuQگیر (: دبی عبوري از سطح مؤثر هر ضربه10شکل 

 گیريفرایند ضربه
 

 
در طول  )0A(: نسبت مساحت روزنه به تغییرات سطح 11شکل 

 گیريفرایند ضربه
 

  

شکل 11: نسبت مساحت روزنه به تغییرات سطح )A0( در طول فرایند 
ضربه  گیری

 Fig. 11. Ratio of throttle area to surface changes )A0(
during the cutioning process
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نمایش داده شده است. در توضیح شکل 11 باید عنوان کرد که با توجه 
به ثابت بودن مساحت روزنه )A2( و قرار داشتن مساحت A0 در مخرج 
کسر محور عمودی شکل 11، با پیشروی هر چه بیشتر ضربه  گیر و به 
دنبال آن کاهش مقدار A0، مقدار کلی کسر افزایش یافته و در نتیجه 
تمامی نمودارها صعودی بوده و به سمت بینهایت میل می  کنند. نکته 
جالب توجه این  که نسبت تغییرات سطح در هر پنج ضربه  گیر غیرخطی 
بوده و تفاوت در نسبت مذکور در زمان عملکرد ضربه  گیرها به دلیل 
ضربه  گیر  پیشروی  میزان  همچنین  و  ضربه  گیرها  هندسه  در  تفاوت 
میزان  حداکثر  که  معنی  این  به  می  باشد.   )b تا   a نقطه  دو  )فاصله 
پیشروی ضربه  گیر استوانه  ای در زمان مماس شدن نقطه b با ورودی 
غلاف انتهایی، معادل 4 میلی متر و حداکثر میزان پیشروی در شرایط 
مشابه در ضربه  گیر مخروطی معادل 12 میلی متر می  باشد. در صورتی 
پارابولیک و دومخروط به  که این مقدار در ضربه  گیرهای سهمی  وار، 
مشابه،  شرایط  در  لذا  است.  میلی متر   37 و   27  ،36 معادل  ترتیب 
نمونه  های دیگر  از  انتظار می  رود که مقدار دبی ضربه  گیر دومخروط 
میزان  بیشترین  دارای  اما در عمل ضربه  گیر سهمی  وار  باشد؛  بیشتر 
دبی تخلیه می  باشد. دلیل این امر طبق شکل 11، بیشتر بودن سطح 
مؤثر )A0( ضربه  گیر سهمی  وار نسبت به ضربه  گیر دومخروط و سایر 
دلیل  می  توان   ،11 به شکل  توجه  با  همچنین  می  باشد.  ضربه  گیرها 
فرایند ضربه  گیری )شکل 9( در عملکرد دو ضربه  گیر  اختلاف زمان 
سهمی  وار و دومخروط را که هندسه نسبتاً مشابهی دارند،  مشاهده 
تفاوت در عملکرد ضربه  گیرهای سهمی  وار و  این معنی که  به  نمود. 
 )A0( دومخروط صرفاً به دلیل اختلاف جزئی موجود بین سطح مؤثر
این دو ضربه  گیر می  باشد. نکته جالب توجه دیگر عدم یکنواختی در 
است  دومخروط  ضربه  گیر   ) 2

0

A
A

( نسبت  تغییر  نمودار  صعودی  روند 
توجیه  قابل   )3 )شکل  ضربه  گیر  این  خاص  طراحی  به  توجه  با  که 
می  باشد. در واقع در آزمایش با ضربه  گیر دومخروط، دبی عبوری از لبه 
ضربه  گیر )Qcu( به دو قسمت تقسیم می  شود. قسمت اول که در آن 
دیواره مخروط دارای زاویه 67/5 درجه بوده و لذا امکان تخلیه حجم 
بالایی از روغن را فراهم می  آورد و قسمت دوم که زاویه مخروط به 
5 درجه کاهش یافته و در نتیجه حجم روغن اندکی را )قبل از صفر 
شدن دبی عبوری از لبه ضربه  گیر( از خود عبور می  دهد. تأثیر اختلاف 
سطح مؤثر )A0( ناشی از تغییر در زاویه دیواره مخروط  های ضربه  گیر 
  ) 2

0

A
A

 دومخروط دلیل اصلی تمایز در روند صعودی نمودار تغییر نسبت )

ضربه  گیر دومخروط در شکل 11 می  باشد. نکته قابل بحث دیگر در 
بازه  در  پارابولیک  ضربه  گیر  نسبت  تغییر  نمودار  که،  این   11 شکل 
صفر تا 20 میلی متر از ضربه  گیرهای سهمی  وار و دومخروط پایین  تر 
بوده و سپس افزایش می  یابد. این امر بدین معناست که سطح مؤثر 
)A0( در ضربه  گیر پارابولیک زمانی که ضربه  گیر کمتر از 20 میلی متر 
پیشروی داشته از ضربه  گیرهای سهمی  وار و دومخروط بیشتر است. 
با افزایش پیشروی و با توجه به کوتاه  تر بودن حداکثر فاصله دو  اما 
نقطه a و b )27 میلی متر( در طراحی ضربه  گیر پارابولیک نسبت به 
مقدار   ،)37 و   36 ترتیب  )به  دومخروط   و  سهمی  وار  ضربه  گیرهای 
سطح مؤثر و در نتیجه میزان دبی عبوری از لبه ضربه  گیر نیز کاهش 

می  یابد.
بین  محبوس  پرفشار  روغن  صفر،  به   A0 مقدار  رسیدن  از  بعد 
بلوکه  در  تعبیه شده  از مسیر مجزای  باید  بلوکه سیلندر  و  پیستون 
سیلندر به مخزن تخلیه می  گردد. از این رو، با هدف کمک به تخلیه 
 2 روزنه  یک  از  شده،  کنترل  نرخ  یک  با  مذکور  شرایط  در  جریان 
نشتی  دبی  میزان   12 شکل  گردید.  استفاده   )5 )شکل  میلی متری 
با ضربه  گیرهای مختلف نشان  از روزنه را در آزمایش  و دبی عبوری 
فرایند  طول  در  نشتی  دبی  میزان  که  است  ذکر  به  لازم  می  دهد. 
ضربه  گیری با توجه به خلاصی کم )0/05 میلی متر( بین ضربه  گیر و 
غلاف انتهایی طبق شکل 12 )پایین( ناچیز بوده و تأثیر چشم  گیری 
در زمان عملکرد ضربه  گیر ندارد. علاوه بر این با افزایش فشار، میزان 
دبی عبوری از روزنه در واحد زمان نیز افزایش می  یابد که با توجه به 
دو  هر  در  عملکرد ضربه  گیر سهمی  وار  در  فشار  بودن حداکثر  کمتر 
وزنه 200 و 350 کیلوگرمی نسبت به سایر ضربه  گیرها می  توان نتیجه 
گرفت که حجم روغن کمتری در واحد زمان از روزنه عبور می  کند. 
این نکته دلیل دیگری برای سرعت بالای فرایند ضربه  گیری در حالت 

استفاده از ضربه  گیر سهمی  وار می  باشد. 

4-4 تأثیر هندسه ضربه  گیر بر سرعت و شتاب حرکت پیستون
عملکرد  زمان  در  پیستون  پیشروی  سرعت  تغییرات  میانگین 
شکل  در  کیلوگرم   350 و   200 وزنه  دو  با  آزمایش  در  ضربه  گیرها 
با  که  گرفت  نتیجه  می  توان  شکل  به  توجه  با  است.  شده  ارائه   13
نزدیک شدن ضربه  گیر به غلاف انتهایی اولین مرحله افت سرعت، با 
بسته شدن کامل غلاف انتهایی )مماس شدن نقطه a با ورودی غلاف 
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انتهایی( دومین مرحله افت سرعت و با تخلیه کامل روغن محبوس 
بین پیستون و بلوک انتهایی و توقف کامل ضربه  گیر و رسیدن پیستون 
اتفاق می  افتد.  افت سرعت  انتهای کورس سیلندر سومین مرحله  به 
نکته قابل توجه این که در هر دو آزمایش، ضربه  گیرهای سهمی  وار و 
دومخروط عملکرد نزدیکی داشتند که نتایج حاصل از شکل  های 10 و 
11 را تأیید می  نماید.  همچنین با افزایش وزن در هر پنج ضربه  گیر، 
زمان فرایند ضربه  گیری نیز افزایش یافته که با نتایج حاصل از شکل 

9 مطابقت دارد.
کاهش شتاب حرکت ضربه  گیرها  میزان  بررسی  از  نتایج حاصل 
نسبت به میزان پیشروی پیستون در آزمایش با دو وزنه 200 و 350 

کیلوگرم در شکل 14 نشان داده شده است. همان طور که در شکل 
اولین مرحله کاهش شتاب، در لحظه رسیدن  14 ملاحظه می  شود، 
توجه  جالب  نکته  می  افتد.  اتفاق  انتهایی  غلاف  ورودی  به  ضربه  گیر 
این که شیب نمودارهای کاهش شتاب در این مرحله برای هر پنج 
تا  با توجه به این که  زیاد می  باشد.   ضربه  گیر در هر دو وزنه نسبتاً 
انتهایی، پیستون به دلیل  از رسیدن ضربه  گیر به ورودی غلاف  قبل 
عدم وجود مقاومت در مسیر تخلیه روغن با حداکثر سرعت ممکن در 
انتهایی و کاهش  به ورودی غلاف  با رسیدن ضربه  گیر  بوده،  حرکت 
سطح ناگهانی خروجی روغن، سرعت پیستون به طور ناگهانی کاهش 
می  یابد. از این رو تغییرات شتاب در ابتدای فرآیند ضربه  گیری با شیب 
زیاد اتفاق می  افتد. با بسته شدن کامل غلاف انتهایی، روغن پرفشار 

 

 
: حداکثر دبی عبوري از روزنه (بالا) و حداکثر دبی 12شکل 

 کیلوگرم 350و  200نشتی (پایین) در آزمایش با وزنه 
 

  

 

 
: حداکثر دبی عبوري از روزنه (بالا) و حداکثر دبی 12شکل 

 کیلوگرم 350و  200نشتی (پایین) در آزمایش با وزنه 
 

  

 

 
میانگین تغییرات سرعت پیستون در زمان عملکرد : 13شکل 

 کیلوگرم 350و  200گیرها در آزمایش با دو وزنه ضربه
 

  

شکل 13: میانگین تغییرات سرعت پیستون در زمان عملکرد ضربه  گیرها 
در آزمایش با دو وزنه 200 و 350 کیلوگرم

 Fig. 13. Average piston speed variations during cautioners
performance in experiments with 200 and 350 kg weights

شکل 12: حداکثر دبی عبوری از روزنه )بالا( و حداکثر دبی نشتی )پایین( 
در آزمایش با وزنه 200 و 350 کیلوگرم

Fig. 12. Maximum discharge through the orifice )top( 
and maximum leakage )bottom( in the experiment with 

weights of 200 and 350 kg
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: تغییرات شتاب بر مبناي موقعیت پیستون در زمان 14شکل 

 کیلوگرم 350و  200گیرها در دو وزنه عملکرد ضربه
 

 

شکل 14: تغییرات شتاب بر مبنای موقعیت پیستون در زمان عملکرد 
ضربه  گیرها در دو وزنه 200 و 350 کیلوگرم 

 Fig. 14. Acceleration variations based on piston position
at cautioners performance at 200 and 350 kg weights

با  می  گردد.  تخلیه  روزنه  از  سیلندر  بلوکه  و  پیستون  بین  محبوس 
توجه به محدودیت سطح روزنه، تغییرات شتاب در این مرحله با شیب 
کم اتفاق می  افتد و در نهایت با کاهش حجم روغن و رسیدن سرعت 
حرکت پیستون به صفر مقدار عددی شتاب نیز صفر می  گردد. نکته 
این  که  بر  علاوه  سهمی  وار،  ضربه  گیر  عملکرد  در  اینکه  توجه  جالب 
میزان کاهش شتاب در کمترین میزان پیشروی ضربه  گیر اتفاق افتاده، 

این معنی که  به  است.  بیشتر  نمونه  ها  به سایر  نسبت  نیز  آن  شیب 
عمل کاهش شتاب در فرآیند ضربه  گیری در این ضربه  گیر در آزمایش 
از  ممکن  فاصله  کوتاه  ترین  در  کیلوگرم  و 350  وزنه 200  دو  هر  با 
انتهای کورس حرکتی پیستون اتفاق می  افتد. نکته قابل توجه دیگر 
نزدیکی عملکرد ضربه  گیر دومخروط به ضربه  گیر سهمی  وار می  باشد 

که با توجه به شباهت در هندسه قابل توجیه می  باشد.

5- نتیجه گیری
در این کار پژوهشی عملکرد پنج ضربه  گیر استوانه  ای، مخروطی، 
در داخل یک سیلندر  و دومخروط نصب شده  پارابولیک  سهمی  وار، 
آمده  دست  به  نتایج  گرفت.  قرار  بررسی  مورد  یک  طرفه  هیدرولیک 
در این تحقیق نشان داد که هندسه ضربه  گیر اصلی  ترین عامل مؤثر 
این مشخص گردید  بر  نحوه عملکرد ضربه  گیرها می  باشد. علاوه  در 
افزایش  بالاتر  ین میزان  که ضربه  گیر استوانه  ای در تمامی آزمایش  ها 
ضربه  گیر  که  درحالی  داشت؛  را  ضربه  گیری  زمان  بیشترین  و  فشار 
سهمی  وار با کاهش بازه زمانی فرایند ضربه  گیری به کمتر از 1/5 ثانیه، 
کوتاه  ترین بازه زمانی عملکرد و کمترین میزان افزایش فشار در مدار را 
نشان داد. همچنین با توجه به بالاتر بودن نرخ تخلیه جریان در زمان 
عملکرد ضربه  گیر سهمی  وار نسبت به سایر ضربه  گیرها، این ضربه  گیر 
بهترین عملکرد را از نظر زمان ضربه  گیری، حداکثر فشار ایجاد شده 
نمونه  ها  سایر  به  نسبت  ضربه  گیری  سرعت  یکنواختی  و  سامانه  در 
داشت. بر همین مبنا می  توان نتیجه گرفت که میزان ایجاد شوک  های 
فشار در مدار در حالت استفاده از ضربه  گیر سهمی  وار در پایین  ترین 
پیشنهاد لای و همکاران  بر خلاف  و  رو  این  از  و  بوده  مقدار ممکن 
به  سهمی  وار  ضربه  گیر  نموده اند،  پیشنهاد  را  مخروطی  ضربه  گیر  که 
منظور استفاده در صنایع توصیه می  گردد. پس از ضربه  گیر سهمی  وار، 
ضربه  گیر دومخروط از نظر زمان عملکرد و حداکثر فشار ایجاد شده 

عملکرد مناسب  تری نسبت به ضربه  گیر سایر نمونه  ها داشت. 
کار  در  شده  طراحی  سهمی  وار  ضربه  گیر  مزیت  های  نهایت  در 
)ضربه  گیر  صنعت  در  رایج  ضربه  گیر  دو  به  نسبت  حاضر  تحقیقاتی 
مخروطی و ضربه  گیر استوانه  ای( به صورت زیر و به طور خلاصه ارائه 

می گردد.
1( داشتن پایین  ترین بازه زمانی عملکرد در طول فرایند ضربه  گیری. 
به این معنی که فرایند کاهش سرعت در کوتاه ترین زمان ممکن اتفاق 
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می  افتد که از نظر بازده زمانی در صنایع نیز حائز اهمیت است؛ 
نرم  تر  که موجب حرکت  روغن  تخلیه  منحنی وار  مؤثر  2( سطح 

ضربه  گیر می  شود؛
3( نحوه تغییرات میزان کاهش سرعت و شتاب که از ایجاد ضربه 

و شوک در سامانه طراحی شده جلوگیری می  کند؛ 
ضربه  گیر  عملکرد  زمان  در  فشار  افزایش  حداکثر  میزان   )4

سهمی  وار که 81% کمتر از ضربه  گیر استوانه  ای می  باشد. 
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