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INTRODUCERE:

Structural, un sistem hidraulic automat prezentat in accé@pne sistemi&, ca un sistem
reprezinid o succesiune de conversii de energie multivariabil, in care elementele componente
Cy, Gy si Cs, figura 1.1 In figura, blocurile

reprezini in ordine: motorul electric de Bl X B, X oo Xodl - X

U in Q ) n | I Fig. 1.2

" Mega Gu [ Arc [] Mu [ Me [ . L .
1 2 ] 3} 4 leM 5 — (blocurilel...95 sunt cuadripoli sau sexapoli, iar

Fig. 1.1 liniile de conexiune (polii) reprezitsuportul
de informaie a variabilelor.
agionare MEA, generatorul hidrostatic de
presiunesi debit GH, aparatura de reglarg Sistemul de awnare global presupune
control ARC (aparatui diregionaki, de reglare a  existena unei marimi electrice U,l), mecanice
debitului si presiunii, de Tnmagazinare, de (ni; nz(v); n(v); M1; Ma(F); M(F)) si hidraulice
filtrare etc.); motorul hidraulic MH i (Qp; Qm; pr; Pv), ordonate ntr-un anumit fel in
mecanismul de exetia ME (organul de lucru). concordati cu modul de transmitere a energiei
sau informdgei. Marimile U, ny, Qp, Qu, Nz(V) si
Motorul electric transforth energia n(v) sunt denumite variabile directe sau de
electrici in energie mecari¢ deci, la nivelul miscare, prin intermediul acestora realizandu-se
siu, se realizediz prima conversieC,;, apoi, caracteristica de frecvgn a sistemului, iar
generatorul hidrostatic transfoim energia marimile M(F), Mx(F), pm, pr, M1, | — variabile
mecanid@ Tn energie poteaila de presiune, de efort, ceea ce presupune rezerva de putere a
realizand astfel cea de a doua conveGje sistemului pentru crearea fer sau momentului
energie care — preluatle elementele de reglare necesar Tinvingerii foelor sau momentelor
si control — este transformain mod convenabil  rezistente la organul de lucru.
in concordati cu programul de funonare al Marimile x si F’ sunt narimi exterioare
instalgiei si transmig apoi motorului hidraulic. ~ de comanal
La nivelul motorului hidraulic (circular sau
liniar), se realizeazultima conversie de energie in cele ce urmeaz vom prezenta
Cs, din energie hidraulicin energie mecanic metodica cercétii teoretice prin modelarsi
transmid apoi organului activ al sistemului de simulare pe calculatorul numeric a elementelor
agionare. componente ale sistemelor hidraulice automate,
cum ar fi de exemplu: generatoare de energie
Spre deosebire de sistemele hidraulice (pompe), motoare, aparatura de reglare a
automate Tn accg¢ipne clasid, avand o riirime debitelorsi presiunilor, aparatura de distrijpel
de intrarex; si 0 miarime de igire X (figura 1.2, etc..
sistemul hidraulic automat difigura 1.1 este

1.1. MODELUL POMPEI CU DEBIT CONSTANT

Pentru elaborarea modelelor matematice _ 0 g, dp
si intocmirea schemelor bloc fuionale, catsi Qe T M TP T (1.1)
pentru simularea numeticpe calculator, se da q q
plead de la ecuga de echilibru a debitelayi J—F+b.w, +§TP+§T%D: (1.2)
miscarii si, respectiv, de la ectia de echilibru B
dinamic a momentelor la nivelul l&rii prin = Ko(w, - ;)

cuplaj dintre motorul electric de antrenagie  unde: Qp este debitul pompei [ifs]; gp-

generator, care, pentru pompele cu debit capacitatea pompei (se neglijgazvalorile

constantPDC), au urnitoarea form: neactive de lichid) [f; a» — viteza unghiuldr
a pompei [rad/s]ap — gradientul linearizat al
pierderilor de debit [(fis)/(N/MD)]; p -



presiunea instantanee din pamfN/m?; E —
modulul de elasticitate al lichidului [NAh J —

momentul de ingie cumulat al motorului P __ . pPDC | eQ,
pompei, cuplajului si rotorului motorului
electric [Nm$]; bp — gradientul linearizat al F‘i‘é 3

pierderilor propationale cu turga [(Nm)

/(rad/s)]; Ke — panta caracteristicii mecanice a
motorului electric [(Nm) /(rad/s)]w — viteza /27
unghiulaé de sincronism a motorului electric

— &
[rad/s]; ce — coeficientul de frecare uséat as)
(marime adimensiona). ’ q
el I
Se consideér ca niirime de intrare, 'Z 2E —
presiunea instantanep(t), marime de igire, T 1
debitul instantaneuQp(t), iar, ca parametru, Js+b, +K, /— -
viteza unghiulat de sincronisnm. dp
Aplicand relaiilor (1.1) si (1.2), —@ Pl
transformata Laplace, pentru cogidiinitiale
nule, se ofine: Q%“: / A\ “: - o«*
Q:(5) =20, (5)- 2, P(s) - € /o
2 (1.3) Fig. 1.4
9 '
oE P(s)s
q Considerand pompa 1in acteme
‘JQP(S)S+bPQP(S)+§TP(S)+ sistemia (figura 1.3, pe baza ectidor (1.3) si
(1.4) (1.4), se poate elabora schema fionak a
+2_PCTP P(s) = K,[Q.(s) - Q,(s)] pompei cu capacitate constafigura 1.4).
n

1.2. MODELUL POMPEI CU DEBIT REGLABIL

In cazul generatorului cu capacitate da,
reglabik (figura 1.5, se inlocuigte Tn ecudile J dt
(1.1)si (1.2) ale pompei cu capacitate constant

+hpw, + Koo (p=p,) + (1.6)

q +CfPKP‘//P(p_p2):KE(ws_wP)
—E =Ky, unde g, este un coeficient,

2n _ Notaiile corespund celor_ din mode_lul precedent.
We D[O,l], iar Kp este capacitatea maxinma ﬁ&lilﬁea_nd transformata Laplace rdibor (2.5) si (2.6) vom
ompei imgrtita la 27z
Pompetimerta Qe (8)= Kotp 20 (5)-2,P()-

Se noteax, de asemenea, cuj,/2, _q_'pP(S)S @7
cantitatea medie de lichid din sjile inactive 2E
ale pompei. (Is+b, + K )Q,(s)+

Pe baza celor spuse, va rezulta itomul #1,0, [P(5)-P(s]+ (1.8)
model matematic neliniar: +C"’KP¢/P[P(S)_ PZ(S)] = KEQS(S)

5 d
Qr =Kpl//pwp-app—g—l’;d—$ (1.5) Pe baza refdlor matematice scrise (a

modelului matematic neliniar), se poate elabora
schema fungonakh a pompei cu capacitate
reglabik (figura 1.6. Cele do& modele au fost



prezentate mai mult teoretic, prin scrierea axiale cu cilindree variati] cu controlul
ecuaiilor difereniiale care descriu modelele lor presiunii.
matematice.
In paragraful urmtor voi prezenta
modelareasi simularea unei pompe cu pistoane
Qs

p PDR | Qn ,

Fig. 1.6

1.3. MODELAREA S| SIMULAREA UNEI POMPE
CU PISTOANE AXIALE CU CILINDREE VARIABIL A
CU CONTROLUL PRESIUNII

Ne propunem &studiem caracteristicile 1 —pompa cu pistoane axiale;
staticesi dinamice ale unei pompe cu pistoane 2 —supapa propgionak;
axiale cu cilindree variald) cu regulator de 3 —cilindru hidraulic 1;
presiune. Ecudle care modeledzfungionarea 4 — cilindru hidraulic (la care revenirea
pompei sunt studiate prin simularea pe pistonului se face cu ajutorul arcului);
calculator, metadl care duce la identificarea 5 —péarghia de reglaj.
parametrilor principali. Rezultatele ftute sunt
in concordatd cu caracteristicile de futionare Cunoaterea caracteristicilor staticei
furnizate de produitor. dinamice a acestor pompe este impoetaimt
proiectarea sistemelor hidraulice de control
1.3.1. INTRODUCERE sofisticate. Aceastafirmaie se dovedge a fi

adevirata, deoarece dupcum stim, schimbarea

In sistemele hidraulice moderne, condiiilor de operare trebuieisse faa in cel
pompele cu pistoane axiale cu cilindree mai scurt timpsi dac e posibil fird oscilgii.
variabii se utilizeaz in majoritatea apligalor Rezultatele experimentale ale caracteristicilor
la care este necesar un control riguros al dinamice ale pompelor sunt considerate a fi
presiunii. O astfel de poripcu controlul cunoscute de la proditor.
presiunii  produce exact debitul necesar
consumatorului, crescand eficianpomprii si Pentru efectuarea analizei dgafavom
scaderea temperaturii uleiului. Aceste pompe folosi modelul matematic, al pompei cu pistoane
folosite impreua cu supapele propgionale sau axiale cu cilindree variali) cu controlul
servovalvelefac ca sistemeldidraulice sa fie presiunii, utilizdnd pentru aceasta simularea pe
mult mai eficientesi mai flexibile —Fig. 1.7 calculator. Se examineaz condiile de



functionare ale pompeii rezultatele prezentate imburitatirii caracteristicilor dinamice ale

in caracteristicile dinamice de fuf@nare sunt pompei;

in concordati (rezonabii) cu datele oferite de ¢ Cilindrul hidraulic principal (1) pentru

produditor. In acelai fel se pot modelgi alte modificarea unghiului discului pendular;

componente ale unui sistem hidraulic. ¢ Cilindrul hidraulic secundar cu arc, care

regleaz de asemenea poa discului

Mai mult, modelarea simultéra tuturor pendular;

componentelor unui sistem hidraulic, poate Discul pendular — conectat cu tijele

descrie condiile dinamice de operare ale unui pjistoanelor celor doi cilindri hidraulici. Discul

sistem hidraulic oricat de complex. poate fi rotit cu ajutorul celor dépistoane, in

jurul poztiei centrale cu un unghi dat. Cele
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Fig 1.7 Schema sistemului de reglare

1.3.2. CONTROLUL PRESIUNII dou pistoane Tmping cu o anumitorta, fungie
de pozia discului, respectiv de unghiul de

In practici, controlul presiunii, prin reglaj, Fota de apsare este factorul
compararea valorilor reale cu starea de refiarin -~ determinant pentru volumul de lichid refulat al
formeaz un sistem — tip balain — care este  pompei. In cazul in care unghiul de reglaj este
aplicat supapei piloti care este folosit aproape zero, fota de apsare si volumul refulat al
in exclusivitate, datoeit simplititii sale. n pompei sunt nule.
figura 1.7 s-a prezentat schema acestui tip de

control al presiunii, pentru care presiunea de La supapa propgonak de control,
referina (reprezentand intrarea n sistem) este presiunea de refefih corespunde valorikger,
preluat mecanic de arcis. unde Xger reprezini pretensionarea arcului
Schema este forntatdin urnitoarele supapei propgionale de control. Avem de-a
elemente: face cu doa situgii:
¢ Pompa cu pistoane axiale cu cilindree a) Cattimp presiunea de lucpy este mai mig
variabil; decét presiunea de refgtincare agoneaz
¢ Supapa propgionali care controleaz supapa propgionak de control, prin supap
cilindreea pompei; nu circuk lichid. Acest lucru are ca rezultat
¢ Orificiul (diuzi) cu @ 0,6 mm, pentru faptul G nu exist nici o presiung care &
atenuare  suplimentar in  sensul agioneze pe suprafa A, a pistonului

cilindrului principal. In acest caz unghiul



b)

Q
(I/min)
(Kw)

discului pendulasi debitul pompei,Qp, au
valori maxime.

Dac presiunea de lucrp. este mai mare
decét presiunea de refatincare agoneaz
supapa propeonak de control, supapa
incepe & se deschitl ceea ce duce la o
curgere a lichidului ,are aria (suprafa) A

a pistonului cilindrului principal. Pe #sur
ce presiunea cgte pe suprafa A, a
pistonului cilindrului principal, acesta se
deplaseaz spre stanga ( — deplasarea
pistonului cilindrului principal) si debitul
pompei este redus propmnal cu aceast
deplasare.

n=1500 rpm

n=3000 rpm

Orificiul , plasat intre supapa

propotionak si cilindrul principal 1, atenueéz
oscilgiile de presiune pe supapa progpamak

si

are ca rezultat cseerea stabiliti s

reducerea pierderilor de putere.

1.3.3. DATELE TEHNICE ALE
POMPEI

Pentru simularea pe calculator a

controlului presiunii si pentru a examina
comportarea static si dinamici a pompei,
trebuie cunoscute datele tehnice ale pompei cupPresiunea de referi nu trece volum de lichid
pistoane axiale cu cilindree variabil
Presupunand o vitéz de rotaie constars,
debitul pompei va fi funge de unghisi de
presiune.

Dependeta debituluiQp de deplasarea

(pozitia) x; a pistonului cilindrului principal este
liniara. Acest lucru poate fi exprimat prin r@ka
urmitoare:

Qr=Cq X1 - Cpip pL (1.9)

unde (pentryp, =0) cresterea debitului pompei,
notati Cq, este ddtde relaia:

Qp
C = max
. (1.10)

si (pentru unghi constangi vitezi constari)
coeficientul de pierderi interne dependent de
presiune, notapip este:
_dQ
Cor = p (1.12)

De obicei acest coeficient de pierderi
interne este considerat constant. Acest lucru
poate fi ade#rat in anumite condi restrictive
de lucru, dar nu poate reprezenta toate giledi
de operare ale pompei, deoarece acestea se
schimld considerabil. Pentru o descriere
adecvat a performatelor reale trebuie
considerat o dependesi neliniad Tintre
pierderile de debit ale pompgipresiune.

Experimental s-a determinati @aceste
pierderi de debit au forma uatoare:

Q.. =C, pi-*+ (1.12)
unde,Cp; este coeficientul de pierderi interne al
pompei. De aceea, 1n locul egea (1.9) se va
folosi urmitoarea ecuge:

Qp=Cq x1 —C,, pi* (1.13)

Datele oferite de prodator infigura 2.8

prezint, dependega dintre presiune furie de
debitul maxim.

Legenddfigurii 1.8 este urritoarea:

Q _—— - pentrun=1500 rpm
Q pentrun=3000 rpm
Pomas - -—--  pentrun=1500 rpm
Paomir ———  pentrun=3000 rpn
Pozera  ------ pentrun=1500 rpn
Pozerc ———  pentrun=3000 rpn

Cat timp presiuneap. nu degseste

prin supapa propg@onak. Debitul Qc este
refulat pe conducta de presiuneatre
consumator. Ddc presiuneap,. este mai mig
decat presiunea de refgtindebitul pompeQp
va fi egal cu cel din conducta daire, adia:
Qr= Qc (1.14)
Debitul prin conducta de sge, Qc, este
dat de relga urmitoare:

" 1,2 — se reférla cele doa valori ale turgei n (vezi
fig.1.8



2
Qc =Vc[ni j (1.15)
unde viteza de curgere a lichidulwg , este
considerat in primul punct al conductei de
presiune (de refulare), respectiv la nivelul
orificiului de refulare al pompei. Dagresiunea
p. depiseste valoarea de refetih supapa
propotionak se deschidei existi debit care
trece prin supapcatre suprafga A; a cilindrului
principal.

Acest debit depinde de deplasargaa
pistonului supapei. Debitul care tranzitg@az

supapaQsp este:
2 —_
Qsp = SSPASP %

unde,ssp este coeficientul de curgere al supapei,
p este densitatea uleiuluip; presiunea 1in
cilindrul principal , iar segunea de curgere a
lichidului, Asp, este:

— 2\/2R( _XR)_( _XR)2
=R XsR_(XS_;(:) )

_[R_(X3 _XR)]\/ZR(Xs _XR)_(Xs _XR)2

(1.16)

(1.17)

in care,R este raza, iakg deplasarea la care
debitul (curgerea) spre rezervor este intrexupt

Supapa fiind propgional, va exista de
asemenea un debit de lichidQsp.r catre
rezervor, care depinde de deplasarea a
pistonului supapei.

Debitul, Qsp.r, se calculeaizcu ajutorul
relatiei:

|2
Qspr = SsprAspr %

unde, ssp.r este coeficientul de curgere de la
supap spre rezervor, iar sggnea de curgere a
lichidului, Asp.r, este dditde relaia:

\/ZR(XR _XS)_(XR _Xs)z _

A R R )
_[R_(XR _Xs)]\/ZR(XR _XS)_(XR _Xs)z

(1.18)

(1.19)

Pe supraf@a A; a pistonului cilindrului
principal se exercit presiuneap; . Orificiul
(diuza) situat ntre supapa proponak si

cilindrul principal este tranzitat de debitQp
catre rezervor, debit dependent de valoarea
presiuniip;:

Q =SA Py (1.20)

unde, sp  este coeficientul de curgere al
orificiului, iar Ap aria orificiului.

Incarcarea pistonului este dependepe
de o parte de poza acestuigi pe de ali parte
de presiune. Aceast incircare (fota),
dependeritde poziia pistonului, este cauzadle
fortele centrifuge care se exe#citasupra
cilindrului pistonului de &tre acesta.

Distribuia de presiune n laturda cu
axele de deplasare ale pistoanelor pompei este
asimetri@d. Dac se neglijeaz fortele de frecare,
varigia forntei de apsareF, pentru o vitez de
rotaie constarit este dat de relaia:

Fa= fAXl - kA P. (1.21)
unde,fa este coeficient de pai# dependent de
Fa , iar ka coeficient de presiune dependent de
Fa.

Conform figurii 1.7 presiunea pe
suprafaa A; a pistonului cilindrului principal
este influerati de supapa propgonak de
control. Presiunea de pompare in conjigncu
un arc relativ slab (al supapei progponale de
control) adioneaa pe aria mig a pistonului.
Aceasti metodi di posibilitatea implemedtii
unor viteze variate ale pistonului in ambele
direqii si are pierderi mici In ceea ce prite
stabilitatea

Pentru un bun control, supapa
propotionali trebuie & nu aild pierderi de
presiune mari, & asigure o buh curgere (un
debit ridicat), darsi o valoare a debitului
apropiat de zero la o valoare riub unghiului
discului pendular.

Intregul sistem de reglare trebuteaiba
0 precizie ridicat (erori minime la igire); iar
ajustirile pompei trebuie &sfie realizate cat mai
rapid de inddt ce este detectato eroare la
iesire. De asemenea este necesar un timp de
raspuns cat mai mic.

Daci supapa propgionali de control are
un debit mare, aceasta ne duce la ajusipide
ale pompei in cazul prezgn la issire a erorilor.



Totusi, apar probleme de stabilitate la
unghi zero, chiar dac supapa propgionak
indeplingte aceste contiii.

Cresterea debitului in “ zona zero”
trebuie semnificativ gzuta prin misuri de
proiectare cu scopul de a gteeamortizarea.

Cresterea debitului supapei corespunde
punctului zero “ pe panta curbei caracteristice a
pompei.

Cresterea presiunii prin supap este
foarte importarit pentru precizia in stare stabil
a buclei de control inchise. Exisb metod de
modificare a presiunip; pe piston, funge de
starea supapei.

Cresterea presiunii  din  supap cu
cilindrul ataat este determinanpentru precizia
controlului si este redus de pierderile din
cilindru.

Presiunea mai poate fi redusprin
practicarea unui orificiu agonal ntre supapa
propotionakk de control si suprafaa Ay a
pistonului cilindrului principal, aflat Tn ledgura
cu rezervorul de ulei.

Mai exisék o0 amortizare suplimentar
datorai frecarilor intre pirtile Tn miscare, care
regleaz debitul pompei. Aceste agi sunt:
bobina supapei propgonale de control,
pistoanele cu suprafde A; si Ay si discul
pendular legat intre cele dopistoane.

Fona de frecare se opune gairii
partilor mobile si este format din fona de
frecare a lui Columli-¢ (care e constaiti nu
depinde de viteza ruarii) si forta de frecare
vascoas Fy (care depinde de vitezaguirii).

Aceste fote sunt date de relde:

Fe (1.22)

F, = D% (1.23)
unde, C este coeficientul de frecare al lui
Columb, D este coeficientul de frecare
vascoas, iarx poziia pistonului.

%
e

1.3.4. MODELUL MATEMATIC

Intregul sistem este prezentat figura
1.7. Debitul este propgpbnal cu turgia la
nivelul axului pompesi cu cilindreea pompei.

ModificAnd poziia discului pendular
este posibil varigia contind a debitului.
Presiunile sunt notate qu si respectivp; .

Facem urratoarele presupuneri:

Presiunea lichidului pe conducta de re@y (
si pe conducta de aspir@ (S a pompei este
egah cu presiunea in rezervor (considérat
egah cu presiunea atmosfeiic

Presiunea atmosfedic este neglijat
deoarece este foarte riccomparativ cu
presiunea de lucru;

Pulsaiile de debit se consid&rneglijabile
comparativ cu cele de la dastarea
pompei.

Sistemul poate fi descris de egaa

diferentiala de continuitate, a cgterii de
presiune in volume discreté,:
_E
ﬁL—VZQi (1.24)

n care E este modulul de elasticitate al uleiului;
(dac existi o varigie a debitului, ea este

inclusiin >’ Q ).

Acestei ecugi 1i corepunde ecu@m de
miscare:
1
g=—> F
YF,

undem este masa.

(1.25)

Ecudia (1.24) este valaldiinumai pentru
volume V mici. Pentru elementele cu volum
mic, ecuda da soluii precise.

Apar probleme n cazul elementelor
mari, cum sunt: nelele de conductgi cilindri
hidraulici mari, pentru care se alege metoda
caracteristicilor pentru conducte de presiune n
circuitul pompei.



1000 mm E g\%‘

Fig. 1.9
Modelul sistemului

L L

Figura 1.9 aratt modelul sistemului.
Conducta de presiune are diametrul interior
d=20 mmsi lungimea L=1000 mm Pentru a
obtine ecusile difereniale care descriu
curgerea lichidului prin conducta de presiune a
modelului sistemuluifig. 1.9, vom scrie do&
ecuaii de baz ale mecanicii fluidelor (este
vorba despre legea a doua a lui Newtpn
ecuaia de continuitate).

Variabilele dependente sunt presiuipea
si viteza medie a debituluv in set¢iunea de
curgere.

Variabilele independente sunt disiax
in lungul conductei, &surat de la orificiul de
refulare al pompegi timpul t — rezula p=p(x,t),
v=v(X,t).

Ecuaiile amintite mai sus se scriu:
fv|v| (1.26)

2
+A v+—a P
A 2d

unde, a este viteza undei de presiunk,este
valoarea realdistinct, dat de relaia A = ap

si f coeficientul de frecare in condact

Ecugia care este valaliil pe ramura
pozitivi a caracteristicii este:

o, VM _

_a—_
ot tap (4

o (1.27)
Ecugia care este valaliil pe ramura
negativi a caracteristicii este:
p ov vV _ 0
2d

-a0 — —
ot P P

5 (1.28)

Soluja este extras din caracteristici,
pornind de la condile cunoscute la igrea din

pomgi si de la punctul de intersge pentru care
cunogtem presiuneai viteza.

Conducta este considetat fi formati dinn
diviziuni egale, iar presiuneai viteza se
consided cunoscute pentru fiecare diviziune.

Soluia poate fi extras din intersega
caracteristicilor. Intervalul de timp de calcul

esteAt = g .
a

Presiuneapc(i) si viteza vc(i) sunt
definite de reldile:

pel) =3Pl -3 #pli+3+

a1+~ .
- a2l -3 3 i+ +3)

veli) =i -9+l +3+

- fpli ==l - (1.30

(10t 2cfvfi ~2i ~1) -l +2fi +1)}

Cu n segmente sunmt;= n+1 segiuni in
lungul conductei. Ecudle (1.29) si (1.30) se
folosesc intr-o bualde iteraii pentru a rezolva

ve(i) si pe(i), pentrd = 2,n.

Condiiile limita pentru ecugile (1.27)
si (1.28) in diferite notgi sunt apoi utilizate
pentru a rezolvac(1), pc(1) si ve(n), pc(ny).

Dupi okiinerea acestor valori, valorile
v(i) si p(i) sunt inlocuite cu valorile/(i) si
pc(i), se incrementedztimpul si procedura se
repet.

La captul conductei de presiune
(amontele conductei; daporificiul de refulare
al pompei), neglijand pierderile de presiune la
intrare, condia limita este:

pell)= p, - 250

P~ 2

(1.31)

La capitul din aval al conductei de
presiune, condia limita (cand supapa de
presiune nu este descljieste:

Ve(n,)=0

(1.32)



Pentru presiuneg, in circuitul de
refulare al pompei, putem scrie utoarea
ecuaie:

E
ﬁ:,_ _ Vcrp [C X, -
1+ E 27d/2fL{-r?)c (1.33)
VCI'p eEC

- Azlgé -Gy pfz - Aslgé —Qsp _Qc]
unde,V¢p este volumul in circuitul de refulare al
pompei,Ec modulul de elasticitate al conductei,
e grosimea conductai r ratia lui Poisson.

Pentru presiunegq,, care agoneaz pe
suprafga A; a pistonului cilindrului principal,
scriem urmitoarea ecue:

B :\%[QSP_QSP—R -Qp _Al)gf] (1.34)

Ecugia miscarii pentru deplasarea
indusi, &, de dtre bobina de control a supapei

(in care, indicele 3" al coficiertilor se refei la
supapa propeionali de control), este:

8} :%[Aa P~ K3(XREF + Xs)_
- D% _Ca(’gé/hgém

Ecugia de mgcare a cilindrului principal
si implicit a discului pendular (in care, indicii
“1", “2", “DP” ai coficienilor se refei la
cilindrul  principal, cilindrul secundar si
respectiv discul pendular); undep reprezini
deplasarea discului pendular in dag de
sugineresi & =#&,% = %,X, =X,, este:

_ 1 %
= -D,%-C, = -
& rnl_{_rnz +mDP |:Aip1 1&( l‘ﬁf‘

AP, —K,x, - D,% _sz_ D%, - (1.36)

(1.35)

Procedeul de simulare combiacuaiile
diferentiale (1.33¥(1.36) cu ecugle algebrice

(1.29), (1.30)si condtiile limita (1.31), (1.32)
cu ecudile caracteristice (1.27), (1.28).

Ecudiile difereniale (1.33)¥(1.36) ale
modelului matematic sunt rezolvate simultan
prin metoda Runge-Kutta

Aceasii metodi este performaat in
rezolvarea problemelor care descriu saaii
oscilatorii. Pentru conducta de presiune, salu
este olinuta prin metoda caracteristicilor.

Amontele conductei de presiune este
localizat la nivelul orificiului de refulare al
pompei. In acel punct condi limita (1.31)si
ecuaia (1.28) daupc(l) si ve(1). In avalul
conductei, condia limita (1.32) si ecuaia
(1.27) daypc(m) si ve(na).

Prin bucla de itexa, valorile v si p sunt
cunoscute pentru toate segmentele conductei de
presiune, putadnd fi determinat cusuunta
debitul in conduéit

Ecuaiile difereniale (1.33¥(1.36) sunt
rezolvate pentru noi condj iar procedura de
simulare se rep#t

Intervalul de timpAt = Ax/a se aff prin

soluii caracteristice. Este necesao selege
adecvat a nundirului de segmente ale conductei
pentru a avea un interval de timp suficient de
rezolvare a ecu#or diferentiale.
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1.3.5. CARACTERISTICA (ban315

N\
DINAMICA. REZULTATE o i\
OBTINUTE 20 A 1
_ _ 150 1 ,'
Comportarea dinamic este prezentat 100 1 ,
sub forma unei fung de raspuns la inttrile de 50 [ 1.7
refering si la perturbai. y 0 Y
g max
Intrarea de referend este Xger
Perturbgiile se ohkin prin inchiderea si f
deschiderea supapei de presiune intre anumite
valori a presiunii (vezifig. 1.9. Aceasta Vg min
inseama ca au loc adesea schimb ale L —
debitului in conducta de presiune. Deci, e am t (ms)
perturbaia se va referi lac(1). sbut stn

Fig. 1.10 Caracteristica produtorului

Caracteristica dinamic indicag de
produdctor, infigura 1.1Q este valabil pentru
urmatoarele condii:

sturgia de antrenare a pompeil300
rpm=ct.

= temperatura uleiului50C

= presiunea maxit(de refulare a pompei)
=315 bar

= pasii de Tnaircare se ofin inchizandsi
deschizand conducta de presiune cu o
supag de presiune situata 1000 mmde
orificiul de refulare al pompei (conform
figurii 1.9).

In figura 2.10, timpii de control sunt:

datoriti fortei arcului. Lichidul de pe suprata
A; a pistonului cilindrului principal treceatre
rezervor, astfel & presiuneg,; scade imediat la
valoarea zero. Numai suprgda®; a pistonului
cilindrului secundar este afectatle presiunea
p. si de forta arcului adional, astfel & pistonul
este Tmpins are poziia corespun#oare
deplagrii maxime. Du@ 27 ms este atink
deplasarea maxim

Figura 1.13 arati presiuneasi figura
1.14 arat pozkia pistoanelor pentru vatia
presiunii in condudt de 1a250 barla 50 bar.
Supapa de presiune este regkitse deschitlla

* Gou(parilas0 bay: 60 ms 50 bar Fungionarea sistemului e simikarcu
* & Out(pffm la’220 ba): 30 ms cea descrismai sus pentréigurile 1.11si 1.12
* tin (parila250 baj: 20 ms Dupi 64 mseste atins deplasarea maxim iar

o - cilindreea pompei are valoare magim
Rezultatele modatii si simulirii pentru

caracteristicile dinamice de lucru ale sistemului Figura 1.15 arati presiuneasi figura

sunt aatate infigurile 1.11+1.21, privind: 1.16 arati poziia pistoanelor la o valoare a

@ pL— presiunea de refulare a pompei; presiunii in condudt de 220 bar iar supapa

@ p.— presiunea in cilindrul principal; propotionaki de control are arcul pretensionat

“ X1 — poziia pistonului cilindrului la valoareaxzer, astfel @ cilindreea pompei va
principal; fi minima cand presiunea de lucru va2B0 bat

% X3 — poziia bobinei supapei propgsnale in acest caz, funibnarea sistemului este
de control. inversasi. Odat cu inchiderea conductei de

. _ o presiune, presiunea de lucru geesemnificativ
Figura 1.11arati presiuneai figura1l.12  deoarece pompa furnizéap cantitate limitat

arati poziia pistoanelor pentru vatia presiunii de lichid.
in conduct de la250+ 220 bar Presiunea de
lucru scade pe #suri ce lichidul curge de la Figura 1.17 arati presiuneasi figura

pompi spre conducta de presiune. Supapa de1.18 arati poziia pistoanelor cand supapa de
presiune de la capul conductei de presiune este presiune inchide brusc conducta de presiune la o
reglat si se deschidl la 220 bar O da# cu valoare a presiunii d&80 bar; cilindreea pompei
sciderea presiunii, supapa de control se inchide este reglat prin intermediul supapei de control



la valoare minim, iar presiunea de lucru este de pretensionarea xggr a arcului supapei
250 bar propotionale de control, care se opunescarii

Figura 1.19 arat presiuneasi figura datorate crgerii de presiune. Csterea
1.20 arati poziia pistoanelor cand supapa de presiuniip, se datoreazdepladrii X3 a bobinei
presiune inchide brusc conducta de presiune la osupapei propeionale de control; ( influgeaz
valoare a presiunii d&0 bar, cilindreea pompei  de asemenea reglajul sistemului).

este regldt la valoare minim, iar presiunea de Condtiile de lucru sunt de maxiin
lucru estel00 bar Funcgionarea sistemului e importana pentru comportamentul dinamicaa
similara cu cea descrismai sus pentrdigurile cum s-a attat infigurile 1.19si 1.20 unde acest
1.15 i 1.16 Oricum, se obselv ca, comportament dinamic este Tmhitihit cand
comportarea dinamic este mai buh dac presiunea de reglare desgee
presiunea de reglare a pompei scade.

Figura 1.21arati presiunea de lucrp. NOTATII —Unitdti de misurd

intr-o buch de control inchis Referina este

pretensionarea arcului supapei proporale de A — aria segunii (m?)

control. Curba este liniarexceptand zona de C — coeficientul de frecare a lui Columb (N)
joasi presiune. Plaja de reglare a presiunii de D — coeficientul de frecare vascagsls/m)

lucru este de 1&20-250 bat d — diametrul interior al conductei (m)
Oscilgiile sunt date de: E — modulul de elasticitate (Nfn

1. masasi arcul, sisteme dinamice din interiorul e — grosimea peretelui conductei (m)

schemei de reglargig. 1.7), si F — forta (N)

2. compresibilitifii lichidului si materialului f — coeficient de frecare pe conduet

conductei acestea fiind atenuate de tforde g — accelerga gravitaionaki (m/s)
frecare vascoas Fy si de atenuarea K —coeficient de elasticitate (N/m)
(amortizarea) introdus prin orificii. Aceasta L — lungimea conductei (m)
explici motivul folosirii metodei Runge-Kutta, m— masa (kg)

care d rezultate performante in cazul apfic n — coeficientul (rga) lui Poisson —
ei, Tn problemele in care avem de-a face cu p— presiunea (N/R)

oscilaii ale sistemului studiat. Este adeat G Q — debit (n/s)

regimurile tranzitorii sunt ingite de oscildi, R — raza supapei de contrgl a conductei de
acest lucru rezultdnd din cele prezentate mai evacuare (m)
sus. s— coeficient de curgere —

Datele produttorului (figura 1.1Q arat t — timpul (s)
doar o mi& parte a oscilglor posibile; de V — volumul discret ()
exemplu alegerea timpildy ouesi ts in - v — viteza de curgere a uleiului (m/s)
Deoarece oscitale de presiunesi cele X — poztia pistonului (m)
ale poziiei pistoanelor (dup alegerea timpilor) a - viteza undei de presiune (m/s)
sunt atenuate Tintr-un timp relativ scurt A - valoare realdiscre# (Ns/m?’)
(performanele sistemului nefiind n general p- densitatea uleiului (kg/?m
afectate), aceste osgilanu au fost luate in  Cp; — coeficientul de pierderi interne al pompei

considerge in graficul constructorului. (m°/Ns)

~ _ _ Co — craterea debitului pompei (¥rs/m)

In concluzie putem afirma in legura cu Cpip — coeficientul de pierderi interne dependent
exemplul de modelargi simulare prezentat,ac de presiune (fNs)
principalele  elemente  care influeaz fo — coeficient de potie dependent de far de
presiunea de refulare sunt: supapa propaak apisare (N/m)
de controlsi suprafeele A; si A; ale pistoanelor  k, - coeficient de presiune dependent deafor
cilindrilor. Aceste arii influegeaz bucla Tnchig de apisare (M)
de control, si prin urmare reglajul final.  xz — poziia in care curgerea spre rezervor este
Valoareaxs , care repreziitdeplasarea bobinei intrerupti (m)
supapei propgionale de control, conduce la 0 xger— pretensionarea arcului bobinei supapei de
diferenta de presiune importahpentru reglarea control (m).

presiunii de lucryp, . Reglarea este determiiat
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