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NOTATII:

% — acceleratia sertarului m/s

—raza normata —

= |

& — acceleratie unghiulara rad/s?
¢ — coeficient de aderenta —
o — unghiul pantei °
¢ — forta tangentiala specifica de franare —
n — coeficientul de frecare static dintre pneu si cale —
v — coeficientul de rezistenta a drumului —
\Y — vascozitate cinematica —
T — constanta de timp —
n — vascozitate dinamica —
® — pulsatia 1/s
S — coeficient operational de distribuire a perturbatiilor —
— margine de faza —
o — coeficient de suprareglare —
p - densitatea Kg/m®
\% — operator Laplace —
) — coeficient de atenuare —
€ — coeficient de faza —
) — coeficientul de influentad a maselor in miscarea de rotatie cu —
motorul decuplat
Ha — coeficientul de frecare de alunecare —
da — coeficientul de aderenté la alunecare —
©Pa — coeficient de aderenta local —
(an)a — alunecarea relativa corespunzatoare inceputului patinarii —
Ka — factor de corectie —
Tt — forta de franare specifica —
ne — randamentul franarii %
Gi — coeficient de amortizare —
1 — functii Bessel —
Y™ — unghiul motorului -
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BUPT



To — tensiune tangentiala (tensor) —

op — unghiul de inclinare al blocului pistoanelor °

OR — viteza unghiularé a rotii ras/s

Est — eroare stationara —

T — randamentul transmisiei de la roti pana la dispozitivul de %
franare

O, — temperatura uleiului °C

a — dezaxarea reactiunii mm

A — amplitudine

A — coeficienti

A, — aria petei de contact

a — acceleratia relativa m/s’

ax — alunecarea relativa la franare

b — latimea petei de contact mm

Co — coeficient de debit

C — coeficient de frecare uscata

ch — functia hiperbolica cosinus

Ci — constante

Co — viteza sunetului m/s

do — orificiu calibrat mm

D, — diametrul de asezare a pistoanelor mm

d, — deceleratia relativa m/s?

E — energie 3

E. — modul de elasticitate al uleiului N/mm?

e — excentricitatea mm

exp (x) - functie de variatie a sectiunii droselului —

f — coeficient de rezistenta la rulare —_

F'w; F'w — forte hidrodinamice tranzitorii N

Fe — forta de comanda N

Fe — forta elastica N

Fq — forta de franare N

Fr — forta de franare pe roata din spate N

F tm — forta de franare datoritd motorului N

Vil
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Fr
Fn
Fi
fi
Fir

Fo

Fr

FRmaxv

Fe
Fy
g
Ga

Gad

Gr

— forta de frecare vascoasa

— forta hidrodinamica in regim stationar
— forta de inertie

- functii

— forta de inertie a rotii

— forta elastica de referinta

- forta de apasare la pedala de frana

— forta la roata

— forta maxima la roata

— forta de tractiune

— forta transversala

— acceleratia gravitationala

— greutatea autovehiculului

— greutatea aderent

— forta de incarcare pe roata

— raport de transmitere

— partea imaginara a unui numar complex
— momentul de inertie al rotii

— momentul de inertie al unei roti nemotoare

— momentul de inertie al rotii in raport cu axa de rotatie

— raportul de transmitere de la dispozitivul de franare pana la

roti

— variabila imaginara

— coeficient de viteza

— coeficient aerodinamic

— coeficient de proportionalitate
— coeficient de mediere

— coeficient de eficacitate a franarii
— coeficienti de proportionalitate
- gradient de turatie

— gradient de debit

— lungime de amortizare

— lungimea umerilor sertarului

— lungimea pete: de contact

Vit

Z Z2 Z
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m/s
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mm
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Me
Mefr2

MRmax.

MRmin,
Mrul

le

Sy
Sfmin p

sh

— masa

— masa echivalenta

— momentul de franare transmis la puntea motoare

— momentul de franare

— momentul de franare maxim
— momentul de franare la roata
— momentul de franare pe puntea spate

— momentul corespunzator inertiei pieselor din transmisie

— momentul fortei de inertie

— margine de amplitudine
— momentul la roata

— masa rotii

— momentul motor maxim
— momentul maxim la roata
— momentul de rulare

— turatie

— putere

— presiune

— presiunea vaporilor saturanti ai uleiului

— debit

— raza rotii

— rezistenta de inaintare a drumului

— rezistenta aerului aplicata in centrul de presiune frontal

— raza dinamica

— partea reald a unui numar complex

— rezistenta hidraulica

— rezistenta la panta (la coborare)

— rezistenta la rulare
— raza de rulare a rotii
— alunecare

— spatiul de franare

— spatiul minim posibil de franare

— functia hiperbolica sinus

— temperatura absoluta

Kg
Kg
Nm
Nm
Nm
Nm
Nm
Nm
Nm

Nm
Kg
Nm
Nm
Nm
rot/min.
Kw
N/mm?
N/mm?
I/min.

mm

mm

mm

mm

mm
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s

tfmin.p

ter

c

Xi1

- timpul de franare

— timpul minim posibil de franare

— constanta de timp

— durata regimului tranzitoriu

— deformatia tangentiala

— viteza de deplasare

— viteza de alunecare

— functie de transfer

— deplasarea sertarului

— reactiunea tangentiala de franare

— reactiunea tangentiala

— reactiunea tangentiala corespunzatoare inertiei rotilor de
directie

— reactiunea tangentiala corespunzatoare inertiei pieselor din
transmisie avand miscarea de rotatie

— aderenta

— reactiunea transversala

— operatorul de unda al rezistentei

— reactiuni normale limitate de aderenta
— impedanta conductei

— numarul de pistoane

— reactiunea caii de rulare

mm
m/s

m/s

mm
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1. Introducere

Sistemul de franare al oricarui utilaj mobil reprezintd elementul primordial in
asigurarea securitatii circulatiei acestuia, mai ales in conditiile cresterii continue a
calitatilor dinamice proprii si a cerintelor privind productivitatea.

Avand in vedere utilizarea pe scara larga a actionarilor hidrostatice la masini de
constructii si mai ales la masini de terasamente, se impune studiul posibilitatilor de
franare ale acestora.

in acest context lucrarea de fata isi propune studiul comportarii dinamice ale
transmisiilor hidrostatice de propulsie cu care sunt echipate utilaje mobile, avand mase
Inertiale mari si viteze de deplasare medii si mici.

in prima parte a lucrarii sunt prezentate problemele de baza ale dinamicii franarii in
general, precum si influenta diversilor factori asupra parametrilor capacitatii de franare si
stabilitatii vehiculului franat.

Elementele prezentate in aceasta parte au caracter general, dar prezentarea lor s-
a considerat necesara pentru fixarea notiunilor propuse a fi dezvoltate, respectiv pentru
completarea cadrului privind dinamica sistemelor de franare specifice.

In continuare se trateaza comportarea dinamica a diverselor transmisii hidrostatice
in regimul de decelerare (franare).

Analiza intreprinsa in aceasta parte a lucrarii se bazeaza pe cunostintele teoretice
din domeniul hidraulicii utilajelor mobile, utilizand elemente de calcul din teoria sistemelor
automate, asistate de calculator prin limbaje de simulare continua.

Ultima parte a lucrarii este rezervatd cercetarilor experimentale, intreprinse in
vederea confirmarii rezultatelor teoretice, respectiv verificarii eficacitatii transmisiilor
hidrostatice de propulsie in circuit inchis, ca frane de serviciu.

Regimul de accelerare al transmisiilor hidrostatice a fost studiat in numeroase lucrari
atat cu caracter teoretic cat si experimental.

Orice pornire este urmata de functionare si apoi de oprire. Incetarea miscarii se
precede in mod obisnuit de o reducere a vitezei, opririle instantanee fiind deosebit de rare,
insotite de fenomene dinamice necontrolabile.

Energia cinetica acumulata in fazele anterioare incetinirii va trebui consumata intr-un
fel sau altul, eventual acumulata pentru noi folosinte

Franarea mecanismelor cu mase concentrate mari, si implicit inertii apreciabile,

actionate hidrostatic. presupune efectuarea unor investigatii la nivelul transmisiel.
1
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Lucrarea de fata se limiteazd la studiul fenomenelor care apar in transmisiile
hidrostatice de propulsie ale utilajelor de lucru, caracterizate prin mase inertiale mari si viteze
medii si mici de deplasare.

Functie de tipul mecanismului de directie al utilajului in cauza, transmisiile hidrostatice
de tractiune sunt concepute in diferite solutii constructive.

Utilajele mobile pe roti cu sisteme clasice de directie sunt propulsate cu transmisii
hidrostatice in circuit inchis, schimbarea vitezei facandu-se continuu prin reglaj volumic
primar, secundar sau dublu.

Transmisia hidraulica astfel realizata poate tine si locul franei de serviciu, tinand cont
de efectul propriu de franare al acesteia.

Normele europene (474-1:1994) permit utilizarea transmisiilor hidrostatice in locul
franelor de serviciu in conditiile satisfaceri exigentelor de performanta si securitate ale unei
astfel de frane.

Masinile senilate din cauza sistemelor de directie prin derapare. sunt propulsate prin
transmisii hidrostatice in circuit deschis.

Pentru franarea acestora prin intermediul transmisiei hidrostatice este necesara
inglobarea unor dispozitive speciale in circuitul hidraulic.

Lucrarea isi propune prezentarea detaliatd a ambelor sisteme si studiul fenomenelor
dinamice care apar in transmisie la instaurarea regimului de franare.

Studiul teoretic apeleaza la modelele matematice ale sistemelor, realizandu-se simulari
cu ajutorul tehnicii de calcul prin utilizarea unor limbaje formale de simulare a sistemelor
continue.

Se va acorda o importanta deosebita dispozitivului de franare, ca element de actionare
cu functionare proportionala. Calitatile dinamice ale acestui dispozitiv puse in evidenta prin
metode numerice si frecventiale au stat la baza aprecierii eficacitatii lor.

Conductele de legatura in cazul transmisiei in circuit inchis se vor considera ca modele
cu parametrii distribuiti. Se va arata importanta dimensionarii lor corecte in privinta functionarii
transmisiei ca frana de serviciu.

Se vor analiza atat modelele reale, neliniare cat si cele liniarizate, evidentiind
elementele cu comportare neliniard , respectiv fenomenele care introduc neliniaritati in
functionarea sistemului.

in fine, dar nu in ultimul rand, partea teoretica a investigatillor cuprinde si studiul

stabilitatii sistemelor analizate, cu stabilirea rezervelor de stabilitate.
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Pentru validarea rezultatelor obtinute in urma cercetérilor teoretice se impune
verificarea prin experiment, in conditii reale de functionare.

Explorarea variatiei parametrilor caracteristici in regim dinamic presupune existenta
unui sistem de achizitie de date, tinand cont de frecventa de variatie a marimilor de masurat.

Achizitia si prelucrarea computerizatd a datelor a permis inregistrarea a mai multor
regimuri de lucru, in vederea stabilirii regimului optim de functionare.

Rezultatele obtinute s-au comparat cu cele teoretice, comentand suprapunerile sau
diferentele. La evaluarea diferentelor s-a tinut cont de perturbatile exterioare, care
influenteaza functionarea sistemului real.

in urma cercetarilor intreprinse s-au putut stabili limitele de functionare ale transmisiilor
analizate, in regimul de franare. Restrictile care se impun sunt in stransa corelatie cu
masa(inertia) utilajului, viteza de deplasare a acestuia si de rezistentele mecanice ale
elementelor de legatura si transmisie din lantul cinematic intermediar.

Studiille intreprinse sunt deosebit de utile si vor sta la indemana proiectantului
sistemelor hidrostatice de tractiune pentru utilaje mobile.

Asimilarea in tara a unor astfel de utilaje este o necesitate obiectiva si este demarata
in cateva intreprinderi.

Tendintele mondiale, privind utilizarea transmisiilor ca frane de serviciu, cu eliminarea
franelor mecanice bazate pe disiparea energiei prin frecare vor fi agreate in conditiile unei
necesitati privind cresterea economica.

Compatibilitatea economiei de piatd numai cu produse competitive, respectiv
satisfacerea nemijlocitad a utilizatorilor, in ceea ce priveste confortul locului de munca, impun

aplicarea rezultatelor cercetarilor in domeniul abordat.
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2. Necesitatea preocuparilor in domeniu

Cercetérile comportarii in general, si a fenomenelor dinamice care au loc, in
particular, intreprinse pentru identificarea sistemelor de propulsie hidrostatice, au rezultat
in urma preocupérilor din sfera utilajelor mobile autopropulsate, actionate hidrostatic [14],
(18], [23], [50].

Pe piata romaneascad au aparut primele utilaje mobile moderne, propulsate
hidrostatic in anii 1990 - 1991.

Accesul la aceste masini fiind limitat, datorita eforturilor financiare considerabile,
necesare achizitionarii lor, s-a retinut ideea valorificarii tendintelor de dezvoltare
concretizate in acest domeniu.

Capacitatile de productie interne erau mai mult ca suficiente. pentru trecerea la
productia unei generatii noi de utilaje propulsate hidrostatic.

Majoritatea sistemelor hidrostatice de tractiune inglobate in structurile utilajelor de
lucru, au fost realizate in circuit inchis din motive de strategie, care tin de constructia
utilajelor mobile in general (greutati si volume transportate cat mai reduse).

Aceasts structura a circuitelor hidraulice a permis totodata si materializarea unor
facilitati rezultate din functionarea transmisiilor.

Variatia continua si in limite largi a rezistentelor la deplasare ale masinilor de lucru
in timpul operarii, necesitd schimbarea vitezelor pentru a se asigura permanent momentul
motor necesar invingerii rezistentelor.

in acelasi timp se cere utilizarea intregii puteri instalate in vederea cresterii
productivitatii masinii, precum si obtinerea unui consum specific de combustibil redus.

Pentru realizarea acestor cerinte, sistemul de actionare ar trebui sa realizeze
reglarea automata si fara trepte a vitezelor de deplasare a masinii, functie de rezistentele
de deplasare, cu un randament total ridicat pe intregul domeniu de reglaj, iar motorul
Diesel - sursa de energie primara a masinii - sa functioneze permanent la regimul optim.

Aceste sisteme de actionare perfectionate trebuie sa se caracterizeze si printr-o
fiabilitate ridicata si un pret competitiv.

Caracteristica de tractiune ideald, care asigurd utilizarea puterii nominale a
motorului masinii pe intreg domeniul de reglare a vitezei de deplasare este o hiperbola,
cu mentiunea ca forta de tractiune maxima este limitata de conditia de aderenta a trenului

de rulare la cale [20]
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O astfel de transmisie este greu de realizat, avand in vedere si domeniul de viteze
foarte larg al masinilor de lucru.

Urmarind evolutia utilajelor de lucru, se constata ca de la mecanismul de deplasare
cu transmisie mecanica s-a trecut la mecanisme cu transmisie hidraulica.

in prezent marea majoritate a masinilor de lucru au mecanisme de deplasare
hidromecanice (cu convertizor hidraulic de cuplu si cutie de vitezd cu schimbarea
vitezelor in sarcina) sau transmisii hidrostatice.

Sistemul de actionare hidrostatica cu pompa reglabila, regulator de putere si motor
hidraulic reglabil asigura schimbarea automatd a vitezei in functie de rezistenta la
deplasare pentru un domeniu larg de viteze si are o caracteristica de tractiune apropiata
de hiperbola.

Alaturi de aceste avantaje oferite de sistemele de propulsie hidrostatice, ele
asigurd o comportare foarte buna si in regimurile de franare, drept pentru care sunt
utilizate, ca frane de serviciu.

Sistemele hidrostatice de actionare utilizate la propulsarea utilajelor mobile pot fi
realizate in circuit deschis sau inchis, functie de posibilitatile de dirijare ale masinii.

In ultima perioada castigad teren sistemele in circuit inchis. chiar si la masini
senilate, existand pe piatd generatii noi de elemente de actionare, permitand realizarea
diverselor combinatii cerute de functionalitatea utilajului.

Frana de serviciu ce echipeaza un utilaj mobil este element de sigurantd pentru
acesta din urma si se impune functionarea ei ireprosabila, garantatd de fiabilitatea
componentelor circuitului, structura circuitului, tipul elementelor de actionare, tipul,
marimea si amplasamentul elementelor hidraulice de legatura (conducte, furtune, canale
etc.) si mediul de lucru utilizat.

Firmele Liebherr, Caterpillar, Vogele, Linde etc. utilizeaza cu succes transmisiile
hidrostatice ca frane de serviciu, mentinand insd totdeauna rigurozitatea
amplasamentelor, legaturilor hidraulice si a reglajelor initiale, fara motivarea stiintifica a
solutiei tehnice prezentate.

in acest sens, daca se doreste echiparea utilajelor mobile cu transmisii hidrostatice
de propulsie, tinand seama si de tendintele actuale de crestere a vitezelor de lucru si
protectia operatorului uman, este necesara dezvoltarea unei metodologii de proiectare in

vederea dimensionarii optime a transmisiel.
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Caracteristicile de tractiune ale transmisiei trebuiesc completate cu cele de franare,
acestea din urma rezultand din functionarea sistemului in cadranul Il sau IV, daca ne
referim la regimurile de decelerare.

Functiile franelor de serviciu asigurate de transmisiile hidrostatice ar putea fi
dublate oricand de frane de serviciu mecanice. La utilajele de lucru insa, numarul relativ
mare de comenzi ar solicita suplimentar atentia si indeméanarea operatorului, conducand
la oboseala si deci diminuarea capacitatii de lucru.

in acest sens eliminarea franelor de serviciu mecanice, functiile lor fiind preluate
complet de functionarea transmisiei ca frana de serviciu, creaza conditii pentru cresterea
productivitatii si implicit a costurilor la diferite nivele.

Un alt aspect important este delimitarea domeniului de viteze la care transmisiile
hidrostatice de propulsie pot functiona optim ca frane de serviciu. Implicatiile maririi
vitezelor de deplasare, asupra functionarii sistemelor hidrostatice se regasesc in aparitia
unor fenomene fizice intalnite in domeniul hidraulicii in general si in sfera actionarilor
hidrostatice in particular.

Analiza transmisiilor hidrostatice din punct de vedere dinamic permite accesul la
unele informatii privind evolutia fenomenelor mentionate.

Este vorba aici de aparitia socurilor hidraulice, a oscilatiilor la nivelul circuitelor de
fortd si de comanda, a incalzirii mediului de lucru, a fenomenului de cavitatie si a altor
aspecte specifice.

Pentru asigurarea unor efecte garantate se impune controlul riguros al
fenomenelor care au loc, in sensul obtinerii unei stabilitati in functionare, prin reducerea
duratei regimurilor tranzitorii.

in general se urmareste stabilitatea unor calitati dinamice optime, realizabile la un
pret de cost accesibil.

in contextul celor prezentate, necesitatea investigatiilor in acest domeniu apare
evidenta. In vederea scurtarii perioadei de asimilare a rezultatelor cercetarilor, se impune
in mod obligatoriu verificarea studiilor teoretice prin experiment, efectuat prin modele
reale sau care respecta o similitudine totala.

Interpretarea rezultatelor va tine cont inclusiv de existenta perturbatiilor, care apar
la experimentarea modelelor reale.

In conditiile dezvoltarii unei productii de utilaje moderne, compatibile cu solicitarile
pietii se impune respectarea strictd a unei proceduri de asimilare gandita in contextul

unei redresari economice accelerate.
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Cercetéarile fundamentale nefiind caracteristice unei astfel de strategii, trebuie sa
existe resurse materiale, stiintifice, tehnice, umane etc., care sa stea la baza unei
asimilari rapide.

Cercetérile aplicative [14], [23]. [38], efectuate pana in prezent in domeniul
transmisiilor hidrostatice functionand in regimul de franare, au atins aspectele de baza ale
tematicii, prin prezentarea unor solutii concrete, fara o analizd amanuntita a fenomenelor
caracteristice.

Aprofundarea si concentrarea pachetului de informatii, odaté cu prezentarea unor
masuri concrete de optimizare a performantelor functionale, nu putea intarzia.

in perspectiva imediata a acestor supozitii, preocupérile care fac obiectul lucrarii
de fatad sunt de actualitate neconditionata si se incadreaza in ciclul de asimilare a unor
masini solicitate atat de piata interna cat si de cea externa.

Informatiile prezentate aici s-au improspéatat cu caracter permanent pe parcursul
elaborarii, dar nici in aceste conditii nu pot fi considerate limitative, ele perfectionandu-se
odata cu asimilarile noi sau modernizéarile impuse de evolutia tehnicii.

in perioada redactérii finale rezultatele prezentate sunt cele care satisfac stadiul
actual si privesc si perspectivele unor asimilari noi.

in ceea ce priveste structura preocuparilor, s-a considerat necesara prezentarea
aspectelor generale legate de fenomenul de franare pentru a crea bazele investigatiilor,
specifice sistemelor speciale abordate. Cazurile analizate si metodele de studiu aplicate
acopera un domeniu mai larg de aplicatii posibile, cu particularitati specifice fiecarui caz
in parte.

Experimentul descris in ultima parte a lucrarii impreuna cu comparatiile prezentate,
demonstreaza eficienta utilizarii sistemelor care fac obiectul lucrarii si ofera un pachet de
informatii utilizabile in mod direct la constructii noi si modernizari.

in fine, dar nu in ultimul rand prin dezvoltarea temei s-a cautat sd se ofere
argumente in favoarea sistemelor de propulsie hidrostatice, functionand atat in regimul
principal de tractiune, cat si in cel de franare, inlocuind cu succes franele de serviciu
mecanice. Limitele aplicabilitatii nu sunt riguros delimitate. Domeniile propuse au rezultat

in urma unor optimizari intre functionalitate si pret de cost
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3. Aspecte generale privind frénarea autovehiculelor

Autovehiculul este un vehicul rutier, autopropulsat, care se poate deplasa pe un
drum sau pe un teren neamenajat, fiind echipat cu roti, cu senile, cu patine sau cu perna
de aer.

Pentru propulsarea autovehiculului trebuie, ca puterea dezvoltata de motor sa fie
transmisa la rotile motoare ale acestuia. Transmiterea miscarii de la motor pana la rotile
motoare se face prin intermediul organelor transmisiei, care consuma o parte din puterea
efectiva a motorului pentru invingerea rezistentelor de frecare ce apar in aceste organe.

La trasmisiile mecanice, pierderile de putere cele mai mari se inregistreaza in
subansamblele prevazute cu roti dintate cum sunt: cutia de viteza, cutia de distributie si
transmisia principala.

Transmisiile hidrodinamice si cele hidrostatice elimina o mare parte a pierderilor
sus amintite, in schimb introduc pierderi in convertizoarele hidraulice si in instalatiile
hidrostatice.

In cazul transmisiilor electrice, transformarea energiei mecanice in energie
electrica si apoi din nou in energie mecanica face ca randamentul acestora fata de cele
mecanice sa fie mai scazut.

Functie de tipul autovehiculului (al utilajului autopropulsat) se apeleaza pentru una
din transmisiile amintite sau se adopta o combinatie dintre doua sau mai multe (transmisii
hidromecanice, electromecanice, electrohidrodinamice). Rularea rotilor poate avea loc
datorita actiunii momentului la roata Mg, datorita unor forte de impingere sau de tragere F
si sub actiunea unui moment de franare M; .

in functie de fortele si momentele care actioneaza asupra rotilor de autovehicul,
acestea pot fi: roti motoare sau antrenate, cand asupra lor se aplica un moment motor Mg,
care are acelas sens cu viteza unghiulara a rotii og , roti conduse sau neantrenate, cand
se aplica forta de impingere sau de tragere F (cu acelas sens cu sensul de deplasare)
sau de retinere (de sens opus deplasarii autovehiculului) si roti franate, cand asupra lor

se aplicd un moment de franare My, ce are sensul invers vitezei unghiulare a rotii g
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3.1. Echilibrul rotii motoare

Pentru studiul echilibrului rotii motoare se aplica metoda izolarii corpurilor.

Se considera date momentul la roata Mg si forta de incarcare pe roata Gg avand
punctul de aplicatie in centrul rotii si directia perpendiculara pe calea de rulare. Sub
actiunea acestora - separand roata de ax - in articulatie apar doua forte perpendiculare,
una din ele fiind forta de incarcare pe roata Gg si a doua forta de tractiune F, paralela cu

calea de rulare.

Fig. 3.1 Echilibrul rotii motoare

Forta de tractiune F, reprezinta forta de impingere exercitatd de catre roata
motoare asupra osiei pe care este montata. in figura 3.1.a forta de tractiune F, este
desenatd ca fiind reactiunea osiei asupra rotii, deoarece se efectueaza echilibrul rotii.
Separand roata de cale se aplica asupra rotii reactiunea normald a caii de rulare Zg si
forta de frecare X. In figura 3.1.b s-au reprezentat fortele de actiune Zg si X ale rotii
asupra caii de rulare.

Contactu! dintre roata si calea de rulare are loc pe zona de lungime L, prin urmare forta
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de contact Zr este rezultanta unor forte de presiune dintre pneu si cale.
Datorita asimetriei repartitiei fortelor de presiune pe lungimea L fata de axa verticala OZ
forta rezultanta Zg nu trece prin centrul rotii O si este deplasatd in sensul vitezei de
deplasare V cu distanta a.

Cauzele fizice ale acestei deplasari vor fi studiate in alt paragraf.

Ecuatiile de echilibru ale rotii motoare la deplasarea cu viteza uniforma a

autovehiculului, in raport cu sistemul de axe XOZ, sunt:

X-F=0 (3.1)
ZR-GR=O
X-rg+Zg-a-Mg=0
M
se deduce: X=—"%-7, 2 (3.4)
Ty Ty

— in care rq4 este raza dinamica a rotii motoare, celelalte marimi au fost prezentate
mai inainte. Se defineste in mod conventional forta la roata Fg forta rezultanta a
eforturilor de frecare care, aplicata in suprafata de contact cu calea. ar produce acelas

moment motor la roata Mg, adica:

F, = (3.5)

a . - . o . o
Raportul — este denumit coeficient de rezistenta la rulare si se noteaza cu f. Cu
Iy

aceste precizari se poate scrie:
Fi=Fsr-f-Gr=Fr-R, (3.6)
unde s-a notat R, = f - Gg avand dimensiunea unei forte denumita rezistenta la
rulare.

Relatia (3.6) arata ca forta de tractiune se poate exprima, prin diferenta dintre forta
la roata si rezistenta la rulare. Forta de tractiune F, este o forta care se manifesta in axul
rotii si produce impingerea autovehiculului. Cele prezentate pana acum s-au referit la
rotile elastice. in cazul rotilor rigide unde contactul cu calea de rulare nedeformabild este
punctiform, deci L = 0; a = 0, reactiunea tangentiala X va fi data de relatia:

_A1R_
r

- F (3.7)

R 1

X F

d
Iin acest caz - netindnd seama de alunecarile dintre roata si calea de rulare -
intreaga putere transmisa la rotile motoare Pg se utilizeaza la impingerea autovehiculului

cu forta F, = Fg.

10
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Cum in realitate rotile de autovehicul sunt elastice, forta care produce impingerea
autovehiculului F;, este mai mica decat forta la roata Fgr. Diferenta dintre acestea
reprezinta partea din forta la roata R,, care se consuma la invingerea rezistentelor opuse
la deformarea pneului si a frecarilor dintre pneu si drum, numita rezistenta la rulare si
care se va studia in alt capitol.

Forta de tractiune a autovehiculului este suma fortelor de tractiune obtinute de

fiecare roata motoare.

b y

Fig. 3.2 Roata motoare accelerata

In cazul deplasarii autovehiculului cu viteza variabila (Fig. 3.2), ecuatiile de
echilibru ale rotii motoare sunt:
dv

X-Fi—mg- =0 (3.8)
dt

ZR-GR=0 (39)

X'ru+ZR‘a‘MR"lR‘d§:R:O (310)

unde:

mr dv / dt = Fr este forta de inertie a rotii care se opune marimii vitezei de

11
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translatie a rotii;

dog
dt

rostogolirii rotii;

IR

=M,, - momentul fortei de inertie a rotii care se opune accelerarii

Mg - Masa rotii;
Ir - momentul de inertie al rotii in raport cu axa de rotatie;
wr - Viteza unghiulara a rotii;

In acest caz, reactiunea tangentiala X este:

x-Me_, 2 Ik dog (3.11)
Iq rq rq dt
Daca se are in vedere ca o, = rl Si
d dv 1
O 2~ (3.12)
dt dt r,
atunci din sistemul de ecuatii (3.11) si (3.12) forta de tractiune
M d I
F.=—“——ZR3——V-(mR +—X j (3.13)
] Ig d[ rd -r,
: .. . M. ) a .
si daca se inlocuieste — =F, si Z, -— = R, rezulta:
Ty Iy
d I
F.:FR—R,——l-(mRJf R ) (3.14)
dt | I I

in care r, este raza de rulare a rotii, iar expresia:
dv ( Ix )
) mR +
dt ra T,

s . . A . o [dv
reprezinta fortele de inertie care se opun miscarii rotii in miscarea de rotatie (— .
r,-r

r

. . dv
si in miscarea de translatie (mk Ej :

Deci, la deplasarea rotii motoare in regim de viteza variabila, forta de tractiune este
diminuata fata de regimul de miscare uniforma cu valoarea fortelor de inertie care intervin

la accelerare.
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3.2 Echilibrul rotii franate

3.2.1 Cinematica rotii franate

Roata franata poate rula fara alunecare sau cu alunecare. In cazul cand roata
ruleaza fara alunecare, viteza absolutd a punctului A este nuld, acesta fiind si centrul

instantaneu de rotatie CIR (Fig. 3.3 a).

A=CIR

a.

Fig. 3.3 Cinematica rotii franate

intre viteza unghiulara a rotii o, viteza centrului acesteia v si raza rotii r exista
relatia v=og - T.

In cazul cand v, = 0, roata aluneca pe cale.

La roata franata, prin aplicarea unui moment de franare mare. punctul A va avea o
vitezad de alunecare de acelas sens cu v iar centrul instantaneu de rotatie se va gasi in
afara segmentului O, A. La rularea cu alunecare se poate scrie o relatie de forma: v=eg- fi,
unde r, este raza de rulare a rotii

Din fig.3.3 b reiese ca raza de rulare pozitioneaza centrul instantaneu de rotatie si

constituie o marime de calcul Rezultd cad valoarea razei de rulare nu este 0 marime
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costructiva data, ci depinde de conditiile de rulare ale rotii.
La rularea fara alunecare acesta coincide cu raza rotii r. Pentru aprecierea

alunecari se foloseste notiunea de alunecare relativa la franare a; definita de raportul:

a, =2 (3.15)

v

Viteza de alunecare a punctului A poate fi exprimata cu relatia:

VA= V-T-0R (3.16)
a =l-r-2&-]-L (3.15")
\" r

T
La rularea rotii franate, fara alunecare a; = 0.
in cazul ruldrii cu alunecare, va > 0, iar r, > r, astfel ca a4 > 0, iar la roata franata blocata

va=Vvsias=1.

3.2.2. Ecuatiile de miscare ale rotii franate

in cazul rotii franate, roata este actionata de un moment de franare M;, opus vitezei
unghiulare wr si care este produs de frecarea intre tambur si elementele de frictiune ale
sabotilor. In axul rotii actioneaza incarcarea pe roata Gg si forta de franare F paralela cu

calea de rulare, reprezentand reactiunea autovehiculului asupra rotii franate.

b)

Fig. 3.4 Echilibrul rotii franate
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La separarea rotii de cale se introduce reactiunea normald a caii Zg si reactiunea
tangentiala a caii X paralela cu calea care actioneaza asupra rotii in sens opus vitezei de
deplasare v.

Ecuatiile de echilibru ale rotii franate in regim de miscare uniforma sunt:

Zr-Gr=0 (3.17)
Fi-X=0 (3.17')
M+Zg a-X-rg=0 (3.17")
Prin impartirea ecuatiei de momente cu rq, se obtine:
Moz 2 (3.18)
Ty Iy

si tinand seama de ecuatiile (3.17 ) si (3.17'), precum si de expresia coeficientului de

. o a .
rezistenta f = —, se poate scrie:
rd

M,
=—Lif.Z, (3.19)

Ty

F

r

Forta de franare Forientata in acest caz in sensul opus deplasarii se manifesta in
axul rotii si reprezinta forta cu care roata franatd actioneaza asupra autovehiculului
producand decelerarea acestuia. Pentru roata franata, in regim de miscare decelerata,

ecuatiile de echilibru sunt:

Zr-Gr=0 (3.20)
dv
Fo - X+m, =0 (3.21)
do,
MI'+ZR.a_X‘rd—lR.d—:O (322)
t

x-M ;.38 L d 1 (3.23)

F, :&+Zk-i—g\i-(mk+ e j (3.24)
r, r, dt I
dv I
F, =F, +R, _E(mk - ér,) (3.25)
15
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L - X Rr2 Fg2 T Xi2

Fig. 3.5 Roata franata

Analizand relatia de mai sus, rezulta ca in regim de miscare decelerata, forta de
franare este diminuata de fortele de inertie ale rotii in miscare de translatie si miscare de
rotatie.

Avand in vedere ca limita superioara a valorii reactiunii tangentiale este forta de
aderenta sau aderenta X max = ¢ - Zg (unde ¢ = é—‘ , reprezinta coeficientul de aderenta),

R
pentru a nu se produce blocarea rotii, trebuie ca X; < X max , deci

3.26
fr T rd dt R ( )

Deci limitele de variatie ale fortei de franare la roata Fy si cele ale momentului de franare

M, in cazul unei roti franate sunt:

O<F, <(p-f)-Z, - *.9% (3.27)
r, dt

I, do,

OsMr,s((p—f)ZR-rd—H-— (3.28)
r, dt

in cazul in care d:“ este mic, atunci conditiile de rulare a rotii franate sunt:
t
O<F, <(o-f)Z, (3.29)
O<M, <(o-f)-Z;-1, (3.30)

16
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in cazul in care automobilul este previzut cu un dispozitiv de franare dispus pe
transmisie, ce realizeaza momentul de franare Mg , la rotile motoare se va transmite
momentul Mg,.
Cunoscand momentul My si tinand seama ca fluxul de putere este de la roti catre
dispozitivul ce realizeaza franarea, momentul My, va fi dat de relatia:
M = Mg - i - 1" (3.31)
in care i, este raportul de transmitere de la dispozitivul de frinare pana la roti, iar n, este
randamentul transmisiei de la roti pana la dispozitivul de franare.
Daca este cuplat si motorul, datoritd inertiei, momentul efectiv care actioneaza
rotile puntii motoare din spate la franarea cu frana pe transmisie va fi.
M'erz = Mia - M (3.32)
unde M; este momentul corespunzator inertiei pieselor din transmisie in miscare de rotatie

si inertiei rotilor motoare si se determina cu relatia:

2 (3.33)

in care:
— & este coeficientul de calcul al influentei maselor in miscare de rotatie,
— G5, este greutatea autovehiculului;
— lr1 este momentul de inertie al unei roti nemotoare.
Daca simultan sunt actionate si franele de la roti, momentul efectiv transmis la rotile puntii
motoare va fi:
Metrz = Mg + Mgz - Mi (3.34)

sau

M., :Mfﬂ+Mm—{(6~l)~(;' —Z—'rr'ﬂ}-d—v-r (3.34')
unde My, este mementul dezvoltat de franele rotilor puntii din spate.

Din punct de vedere practic se poate considera relatia:

Me2 = ko - Fp (3.34")

unde F, este forta de apasare la pedala de frana, iar k. coeficientul de
proportionalitate.

in figura 3.5.c sunt reprezentate fortele si momentele ce actioneaza asupra rotilor
puntii din spate in timpul franarii fara decuplarea motorului, cand sunt actionate franele

acestora si cand se franeaza si cu frana pe transmisie.
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Reactiunea tangentiala
X = Fp + Rz- Xp (3.35)

unde
= (Mg, +My,)

F, (3.36)

Iy

este forta de franare, iar
. dv
X,, :[(8—1)_1——,}-— (3.37)
o 2

reactiunea tangentiala corespunzatoare inertiei pieselor din transmisie cu miscare de
rotatie si inertia rotilor motoare.

Forta de franare Fp,, tinand seama de relatiile (3.31) si (3.34"). devine:
M, -i,-n'+k,-F,

Ty

F, = (3.38)

3.3. Limitarea de catre aderenta a momentelor si fortelor care

incarca roata de autovehicul

Atat in cazul rotii motoare cat si in cazul rotii franate s-a notat cu X reactiunea
longitudinala (tangetiala) a caii de rulare asupra rotii. Reactiunea X paralela cu calea de
rulare se numeste forta de aderenta.

La rularea pe drumuri cu suprafete tari, nedeformabile, forta de aderenta se
datoreste in principal frecarii dintre pneu si calea de rulare si este de natura unei forte de
frecare.

In cazul ruldrii pe drumuri cu suprafete deformabile, forta de aderenti este
conditionata de rezistenta materialului drumului la rupere si de adancimea de patrundere
a pneului in straturile deformabile. Prin analogie cu forta de frecare, marimea fortei X este
dependenta de forta normala de contact Zg si de natura suprafetelor in frecare.

in conditii precizate de incarcare Zg, tip de anvelopa, presiune de umflare, starea
de uzura a benzii de rulare si pe o anumita categorie de drum precizat prin material si
stare uscata sau umeda, forta de aderenta X nu poate sa treaca de o valoare limita.

Se defineste ca aderenta valoarea maxima - Xmax - @ fortei de aderenta X.

Raportul dintre valoarea maxima posibila X... a fortei de aderenta in conditii date

sl incarcarea normala pe roata Zg se numeste coeficient de aderenta.

18
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X o
q) — max (3'39)

Din ecuatiile de echilibru ale rotii motoare se poate deduce relatia:
Mr=rg-(X+f-2Zg) (3.40)
care reprezinta o expresie a momentului motor Mg aplicat rotii in functie de forta de
aderenta X si rezistenta la rulare.
Deoarece forta de aderenta X este limitata de valoarea ei maxima
Xmax = @ - Zr (3.41)
rezulta ca si momentul motor aplicat rotii trebuie sa fie limitat pentru a se evita patinarea
rotii.
Cu ajutorul relatiilor de mai sus se poate deduce expresia momentului motor la
roata maxim limitata de aderenta:
Mgmax = g - (¢ +f) - Zg (3.42)
Daca impartim relatia de mai sus cu rq, se obtine forta maxima la roata limitata de
aderenta:
Frmax = (¢ +f) - Zg (3.43)
Aderenta, momentul maxim la roata si forta maxima la roata calculate cu relatiile
(3.41), (3.42) si (3.43) se refera la o singura roata motoare. Pentru intregul vehicul,
aderenta se calculeaza cu realatia:
X max= ¢ - Gag (3.44)
unde G,y este greutatea aderentd si reprezintd partea din greutatea totala a
autovehiculului care revine rotilor motoare.

Pentru autovehiculele cu toate rotile motoare, aderenta se calculeaza:

X max= @ - Ga (3.45)
iar daca autovehicululul se deplaseaza pe o panta cu inclinarea a, aderenta este:
X max= ¢ - G, - €Os (a) (3.46)
in mod corespunzator se modificd si momentul maxim la roata si forta maxima la
roata:
MR max = fa - (¢ + f) - G, cos (a) (3.47)
Frmax = (¢ +f) - G, - cos (a) (3.48)

In cazul lipsei fortei de aderentd, X = 0, conform relatiei (3 40) este necesar un
moment motor minim pentru a invinge momentul rezistent la rulare.

MR min= T4 - f . ZR (349)
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Prin urmare, momentul motor Mg aplicat unei roti poate varia intre limitele:
fa-f-Zr<Mg<ry - (¢ +f)-Zg (3.50)

in concluzie, se poate afirma cd momentul motor aplicat rotii poate varia intre o
valoare minima determinata de conditia de rulare a rotii si o valoare maxima de la care
incepe patinarea rotii.

Daca momentul la roata Mg depaseste valoarea maxima Mg max datd de expresia
(3.42), atunci se produce alunecarea (patinarea), care consta in aparitia unei viteze
relative de frecare intre pneu si cale in zona de contact.

Alunecarea are o puternica influenta asupra coeficientului de aderenta, asa cum se
va vedea in continuare.

Domeniul de variatie al momentului de franare M; poate fi dedus din ecuatiile de
echilibru ale rotii franate sub forma:

Mi=X-rg-2Zgr-a (3.51)

Pentru X = Xma, dand factor comun pe Zg 14 si tindnd seama de relatia coefi-

max

X
cientului de aderenta ¢ = T
R

, se obtine expresia momentului de franare maxim:

Mtmax = Zg - Ta - (¢ - 1) (3.52)
pe care il poate prelua roata in absenta fortelor laterale.
Limitele de variatie ale momentului de franare sunt:
O<M; <Zg -rg-(p-f) (3.53)
Daca asupra rotii motoare incarcata cu un moment Mg, care produce forta de
aderenta X mai actioneaza si o forta transversala F,, atunci reactiunea caii asupra rotii va
avea si o componenta de aderenta transversala Y (reactiunea transversala), evident
Y=F,.
Rezultanta fortelor de aderenta X si Y nu va putea depasi ca valoare forta de

aderenta permisa de cale si de incarcare pe roata Zg:
VX*+Yi<o-Z, (3.54)
Oricare ar fi raportul dintre X si Y, rezuiltanta lor va fi raza cercului
X' +Y =09 Z; (3.55)
Se observa ca pe masura ce momentul la roata creste si forta de aderenta X va fi
mai mare, componenta Y disponibila a aderentei se va micsora. La limita, cand X = Xmax =
¢ - Zg rezultd Y =0, adica roata nu mai poate sa preia forte laterale fara sa alunece lateral
(derapeze).
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Componenta transversala Y a aderentei se numeste forta de ghidare lateraid si
mentine autovehiculul pe traiectorie curbilinie in viraj sau se opune deplasarii laterale
cauzate de vant sau de inclinarea drumului.

Cercul de raza ¢ ' Zg se numeste cercul aderentei si reprezinta limita ghidarii prin
aderenta.

Pe baza rationamentelor de mai sus se poate deduce ca in cazul rotilor incarcate
cu un cuplu fie motor, fie de franare, posibilitatiie de ghidare ale autovehiculului scad.
Acest lucru explica derapajul autovehiculului la franari sau accelerari puternice in curbe.
Trebuie subliniat, ca in analiza precedentd s-a admis ca forta de aderenta are aceeasi
valoare pe orice directie in pata de contact.

in realitate, din cauza proprietétilor anizotropice ale anvelopei, aderenta este
diferitd de la o directie la alta. in particular, aderenta longitudinala este diferita de cea
transversala.

Ca urmare, in cazul real, in locul cercului de aderenta trebuie considerata elipsa
de aderenta [20], [50].

3.3.1. Caracteristica de rulare a rotii franate

Dependenta fortei tangentiale specifice de franare & fata de alunecarea relativa aq
reprezinta caracteristica de rulare a rotii franate.

Forta tangentiala specifica de franare este definita de raportul:

E = (3.56)

unde X reprezinta reactiunea tangentiala de franare.

in figura 3.6 sunt prezentate deformatiile si tensiunile tangentiale in cazul rotii
franate. Deformatia tangentiald u este proportionald cu distanta de la varful petei de
contact x si se calculeaza cu relatia:

X

u=a,- (3.57)
l - arf
de unde rezulta alunecarea relativa la franare
a, -4 (3.58)

of
X+u

Datorita deformatiilor elastice ale pneului apare alunecarea relativa. chiar daca nu exista

puncte din pata de contact cu alunecare. Alunecarea relativa este inevitabila, acesta
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insotind intotdeauna transmiterea de fortd de franare sau de tractiune. Alunecarea
relativa a rotii datoritd deformatiilor elastice ale pneului, in absenta punctelor din pata de

contact cu alunecare fata de cale, se numeste alunecare elastica sau pseudo-alunecare.

Fig. 3.6 Tensiuni si deformatii ale pneului la franare

Datorita deformatiilor tangentiale se produc tensiuni tangentiale 1, date de relatia:

alI

T =c, X (3.99)

X T

ﬁ—ad
Din aceasta relatie rezulta ca eforturile unitare tangentiale in pata de contact au o
distributie liniara, acestea crescand spre partea posterioara.
Relatia de mai sus este valabila in conditiile in care nu se produce alunecarea fata
de cale, adica:
lnx W) <n-p(xy) (3.60)
unde p reprezinta coeficientul de frecare static dintre pneu si cale, iar p presiunea
normala din pata de contact.
in cazul in care inegalitatea de mai sus nu este satisfacuta, se produce alunecarea
punctelor din partea posterioara a petei de contact, iar tensiunea tangentiala va fi.
lex. y) [=ma-p(xy) (3.61)
unde p, reprezinta coeficientul de frecare de alunecare
Coeficientul de frecare de alunecare scade la cresterea vitezei de alunecare v,
practic liniar:
Ha=p-Ky V, (3.62)
unde k, este un coeficient.
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Reactiunea tangentiala de franare X, se poate exprima si cu relatiile:

1 a,
X :E-b‘,-l;",-c{'l_arf (3.63)
pentru as < (ax)a Si
1-
X =(bp-uopz~Clj-(kv-k,f-va,f-%)-( arf)+bplp p(n—k, ky-vay) (3.64)
T f

pentru a; > (ay)a in care:

A, - aria petei de contact

by - latimea petei de contact
lp - lungimea petei de contact
Kat - coeficient de mediere

\ - viteza centrului rotii

(an)a - alunecarea relativa corespunzatoare inceputului patinarii [20]
Reactiunea normala a caii
Zp=Dbp-lp-p (3.65)
Avand in vedere relatia de definitie a fortei tangentiale specifice de franare si
relatia de mai sus, pentru forta tangentiala specifica de franare {, rezulta:

] C a.
.:—'l Lo 1l 366
&=y T (3.66)

pentru as < (ax)a

. l-a,
£| . I-p .(kv.k.l,.varf_E).(A)+“—kv.k“_.a”,.v (367)
of

2 a.

pentru as > (ay)a.
Alunecarea relativa corespunzatoare inceputului patinarii se calculeaza cu relatia:
(a,). = T“f“—p (3.68)
p Co

S-a construit curba de variatie a fortei tangentiale specifice de franare in functie de
alunecarea relativa, respectiv caracteristica de rulare a rotii franate (Fig. 3.7).

Se prezinta in continuare caracteristica de rulare a rotilor franate obtinute pe cale
experimentald Fig.3.8-3.9. Se constatd o buna concordanta intre caracteristica de rulare
obtinuta prin calcul si cele obtinute prin experimentare, mai ales in privinta alurei curbelor

de variatie [20].
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Fig. 3.7 Caracteristica de rulare a rotii franate

S

.2 .3
1.0 /
) 1 —-—v=8Km/h
0.8 2 _v =16 Kmh
\
06 4 \ 3—v =32 Kmh
5 4—v =64 Kmh
04
5_v =96 Km/h
0,2

0 20 40 60 80 100 af(%)

Fig. 3.8 Caracteristicile experimentale ale rotii franate (beton)

Din analiza caracteristicilor de rulare se constata ca forta tangentiala specifica de franare
creste proportional cu alunecarea relativa, pana la o anumita valoare a alunecarii, dupa
care cresterea este mai redusa pana ce atinge valoarea maxima. Maximul se realizeaza
pentru valori ale alunecarii relative de 15 -30%. Prin urmare, exista alunecari relative
optime la care eficacitatea franarii este maxima. Valoarea maxima a fortei tangentiale
specifice de franare:

X

J / ® (3.69)

R
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Fig. 3.9 Caracteristicile de rulare experimentale ale rotii franate (asfalt)

Daca alunecarea relativa creste in continuare, forta tangentiala specifica scade, iar
la blocarea rotii (cand as = 1) devine egala cu coeficientul de aderenta la alunecare ..

Din analiza caracteristicii de rulare a rotii franate rezulta ca Zmmax NU coincide cu
coeficientul de frecare. Deci, coeficientul de aderentd nu se confunda cu coeficientul de
frecare, nici chiar pe drumuri cu acoperiri tari.

intotdeauna coeficientul static de frecare este mai mare decat cel de aderenta.
Caracteristica de rulare a rotii franate poate fi impartita in doua zone.

Zona din dreapta maximului lui & , numita si zona de instabilitate, pentru as > (aq)a,
unde se produc si alunecari ale punctelor din pata de contact.

in stanga punctului de maxim se afla zona de stabilitate, unde au loc numai
deformatii elastice ale pneului.

Caracteristica de rulare este dependenta de o serie de factori, cum sunt:

- caracteristicile pneului

- viteza de deplasare a autovehiculului

- caracteristicile caii de rulare, etc.

3.3.2. Procesul de blocare al rotii franate

Datorita efectelor defavorabile pe care blocarea rotilor le au asupra eficientei
franarii, stabilitatii si maniabilitatii autovehiculului, precum si asupra uzurii pneurilor, s-au

facut numeroase cercetari pentru gasirea unor solutii care sa evite acest fenomen.
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in cazul franrii, momentul My, ce actioneaza asupra rotii are valori mari mult mai frecvent
in comparatie cu regimul de tractiune.

Datorita acestui fapt, roata poate fi adusa la limita de blocare chiar pe drumuri cu
aderenta buna. Ecuatia de momente in raport cu centrul rotii Or, la o franare puternica
(M= 0) (Figura 3.10), este:

do,
dt

I, ~M, +X-1, =0 (3.70)

sau prin impartirea cu Zg - rq, se obtine:

L doy M, ., _, (3.71)
f,-Z, dt Z

Din ultima relatie rezultd ca in cazul aplicarii la roatd a unui moment de franare
My, O parte din aceasta (AMy,) va echilibra momentul de inertie, astfel ca punctul de
functionare pe caracteristica de rulare va fi a, in loc de a (Figura 3.11).

in felul acesta, la cresterea fortei de franare, curba corespunzatoare a momentului
de franare va fi situata deasupra celei a caracteristicii de rulare.

Pe masura ce momentul de franare creste, se produce si cresterea alunecarii
relative, astfel pentru realizarea alunecarii relative a4, momentul de franare aplicat rotii va

trebui sa aiba valoarea My , din care AMy, este necesar pentru realizarea deceleratiei

, do
unghiulare —*

dt

Daca momentul My, creste in continuare peste valoarea Mg, se produce cresterea
alunecarii relative chiar daca momentul de franare ramane constant la un moment dat,
rezulta blocarea rotii.

in cazul in care alunecarea relativd ag , ce are loc sub actiunea momentului de
franare corespunzator punctului b, acesta se micsoreaza, roata se va gasi in urmatoarele
situatii:
in punctul b1 deceleratia unghiulara se anuleaza (wg = 0); in punctul b, , dacé M, ramane
constant, incepe sa fie accelerata, iar alunecarea relativa se micsoreaza; in punctul bs,
or = 0, ca apoi sa inceapa deceleratia, ajungandu -se la regimul stabil din bs de pe
caracteristica de rulare.

La cresterea in continuare a momentului de franare dupa@ legea precedenta,
fenomenul se repeta.

Pe acest principiu functioneaza dispozitivele antiblocare. care modeleaza

presiunea fluidului de lucru din cilindrii receptori.
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Datorita momentului de franare M, aplicat rotii, apare reactiunea tangentiala X,

care, indiferent de variatia momentului, urmareste caracteristica de rulare.

Fig.3.10 Fortele si momentele ce actioneaza asupra unei roti

in procesul franarii

in Figura 3.12 se prezinta variatia fortei tangentiale de franare pentru cazul in care
nu se foloseste un dispozitiv antiblocare. In punctul M, dupa trecerea timpului t., se
atinge limita de aderenta X, = ¢ - Zg, dupa care X, scade, iar rotile se blocheaza rapid in

punctul a, dupa timpul t,, cand  X¢ = 0. - Zg.

Mfrm

é f 4 Mgy
r4Zr

b1
\ Ef
b
AMfry
rqZRr
Y
4\
Mfry #
rdLR
4 -

0 arfm arrp 1,0 arf

Fig. 3.11 Momentul de franare ce actioneaza asupra rotii

si producerea alunecarii relative
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Fig. 3.12 Variatia fortei tangentiale de franare fara dispozitiv antiblocare

in continuare, dat fiind c4 viteza se micsoreaza, are loc o usoara crestere a lui Xg.

Dupa cum s-a aratat, performantele franarii sunt maxime daca momentul de franare
aplicat rotii corespunde alunecarii optime, respectiv dupa trecerea timpului t., ; ideal ar fi
X 8@ ramana constant (linia intrerupta MM’ din Figura 3.13).

in realitate, la sistemele uzuale de franare, acest lucru nu se poate realiza, fiindca
conducatorul nu poate sa regleze astfel forta la pedala, mai ales daca se tine seama ca si

¢ variaza in limite foarte largi.

Xf 4 '
(daN) M M
O tm _ t(s)

Fig 3.13 Variatia fortei tangentiale de franare cu dispozitiv antiblocare

Pentru a mentine reactiunea tangentiala de franare in jurul maximului caracteristicii
de rulare, se folosesc dispozitive antiblocare care impiedica blocarea rotilor indiferent de
momentul de franare aplicat si de coeficientul de aderenta.

Prin modularea presiunii fluidului de lucru din cilindrii receptori, reactiunea
tangentiala de franare variaza cum arata linia continua din Figura 3.13.

Cu cat regimurile de functionare se situeaza mai aproape de maximul caracteristicii
de rulare, cu atat valoarea medie a reactiunii tangentiale de franare este mai mare

(Fig 3.14),
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Fig. 3.14 Comparatii intre cazurile posibile

3.4. Destinatia sistemului de franare

Punerea in valoare a performantelor de viteza si de acceleratie ale autovehiculului
in conditii de siguranta depind intr-o masura hotaratoare de capacitatea de franare a
acestuia.

Cu cat sistemul de franare este mai eficace, cu atat vitezele medii de deplasare
cresc, iar indicii de exploatare ai autovehiculului au valori mai ridicate

De asemenea, calitatile bune de franare asigura evitarea unor accidente care se
pot produce chiar in cazul vitezelor relativ mici, provocate de aparitia neprevazuta a unui
obstacol. Statisticile accidentelor de circulatie arata, fara drept de apel, importanta pe
care o are un sistem de franare eficace in eliminarea consecintelor grave ale functionarii
nesatisfacatoare a altor parti componente ale autovehiculului.

Utilizarea mai frecventa a franelor are loc in conditiile de circulatie, precum si in
regiuni muntoase sau cu relief accidentat. Astfel, in conditiile de circulatie ale unui oras
de marime medie, 30-40 % din timpul total de mers, autovehiculul este franat sau ruleaza
liber.

Istoria industriei constructoare de autovehicule si a transporturilor auto ilustreaza
in mod pregnant faptul ca tendinta spre marirea vitezelor de circulatie a fost legata strans
de imbunatatirea performantelor sistemului de franare.

Prin implicatiile pe care le are in protejarea "factorului uman" si a incarcaturii ce se
transporta, sistemul de franare reprezinta elementul primordial in asigurarea securitatii
circulatiei, mai ales in conditiile cresterii continue a calitatilor dinamice ale autovehiculelor
si a traficului rutier.

Pentru reducerea vitezei autovehiculului trebuie create forte care se opun miscarii.
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Deoarece unele rezistente la inaintare au efecte reduse (rezistenta la rulare si
rezistenta aerului), iar rezistenta la accelerare, in cazul franarii. devine forta activa,
rezulta necesitatea ca autovehiculul sa fie prevazut cu dispozitive care sa realizeze forte
de sens opus miscarii.

Aceste forte se numesc forte de franare: ele trebuie sa aiba valori suficient de mari si care
sa poata fi reglate de catre conducator in functie de necesitati.

Fortele de franare sunt create de mecanismele de franare, incluse in sistemul de
franare al autovehiculului.

in figura 3.15, se prezintd dependenta spatiului de franare a autovehiculului de

procedeul de franare.

V
(km/h)
120
%0 \':\ ;
60 | ;7‘\3 N2 \'~c1 5
NN\ e N
0 200 400 600 800 1000 Sfm)

Fig. 3.15 Dependenta spatiului de franare de procedeul de franare

in cazul in care nu se utilizeaza franele autovehiculului, spatiul de oprire (curba 1)
este conditionat de rezistenta la rulare si rezistenta aerului, precum si de pierderile
mecanice din transmisie. Dupa cum rezulta, aceste forte au un efect redus, mai ales la
viteze moderate.

Daca motorul nu se decupleaza, se maresc rezistentele la inaintare (pe seama
momentului rezistent al motorului), iar spatiul parcurs pana la oprirea automobilului se
reduce mult (curba 2).

Efectul de franare creste si mai mult dacad motorul este obligat sa functioneze in
regim de compresor, prin obturarea conductei de evacuare esapament (curba 3).

in cazul in care se utilizeaza franele automobilului, spatiul de oprire se reduce
foarte mult (curba 4).

Dupa cum rezulta din punct de vedere energetic, prin franare trebuie sa se
transforme partial sau aproape total energia cinetica in energie termica (sau de alta

forma).
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Eforturile care se depun in prezent pe plan mondial in vederea imbunatatirii
perfomantelor de franare ale autovehiculelor, pentru adoptarea unor normative si
reglementari internationale ale diferitelor aspecte legate de sistemul de franare sunt de
stringenta actualitate [20], [39], [50].

Aceste masuri sunt determinate de rezultatele numeroaselor investigatii referitoare
la cauzele si gravitatea accidentelor de circulatie, care au aratat ca cele provenite din
cauze tehnice legate de defectarea sau comportarea nesatisfacatoare a sistemului de
franare, desi relativ putin numeroase, se carcterizeaza printr-o gravitate deosebita.

Sistemul de franare al autovehiculului este destinat:

- micsorarii pana la o anumitd valoare sau anularii progresive a vitezei
autovehiculului,

- imobilizarii autovehiculului in stationare pe un drum orizontal, precum si pe
pantele pe care acesta le poate urca si cobora.

- stabilizarii vitezei autovehiculului la coborarea unei pante lungi

3.5. Parti componente si clasificarea sistemelor de franare

Sistemul de franare este compus din dispozitivul de franare si dispozitivul de
incetinire.

Dispozitivul de franare serveste la reducerea vitezei autovehiculului pana la o
valoare dorita, inclusiv pana la oprirea acestuia, cu o deceleratie cat mai mare si fara o
deviere primejdioasa de la traiectoria de mers si la imobilizarea autovehicului in
stationare pe un drum orizontal, precum si pe pantele pe care acesta le poate urca si
cobori.

Dispozitivul de incetinire serveste la stabilizarea vitezei autovehiculului la
coborarea unor pante lungi, fara ca dispozitivele de franare de serviciu. de securitate sau
de stationare sa fie folosite sau sa contribuie la aceasta stabilizare. Acest dispozitiv este
utilizat in cazul unor automobile cu mase mari sau destinate sa fie utilizate in regiuni
muntoase sau cu relief accidentat. Prin utilizarea dispozitivelor de incetinire,
autovehiculele realizeaza viteze medii mai ridicate, se reduce oboseala conducatorului,
iar uzarea garniturilor de frictiune ale franelor de serviciu se reduce in medie cu 25 -30 %

Dispozitivul de franare este compus din:

- mecanismul de franare (franele propriu -zise):
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- transmisie;

- elementul de comanda.

Mecanismul de franare serveste la producerea fortelor de franare ce se opun
miscarii sau tendintei de miscare a autovehiculului.

Transmisia dispozitivului de franare este compusa din ansambiul de elemente
cuprinse intre elementul de comanda si frana propriu -zisd si care sunt legate in mod
functional.

Elementul de comanda este piesa actionata direct de catre conducatorul auto
(pedala sau maneta) sau respectiv de catre remorca, pentru a furniza transmisiei energia
necesara franarii sau pentru a o controla.

Dispozitivele de franare se clasifica dupa utilizare, particularitatile constructive si
locul de dispunere al mecanismului de franare, sursa de energie utilizatd pentru
actionarea franelor si dupa tipul si particularitatile transmisiei.

Dupa utilizare, dispozitivele de franare se clasifica in:

- dispozitiv de franare principal;

- dispozitiv de franare de siguranta:

- dispozitiv de franare de stationare:;

- dispozitiv de franare auxiliar.

Dispozitivul principal de franare este intalnit si sub denumirea de frana principala
sau de serviciu. in mod uzual, in exploatare, frana de serviciu poarta numele de frana de
picior, datoritd modului de actionare.

Frana de serviciu trebuie sa permita reducerea vitezei autovehiculului pana la
valoarea dorita, inclusiv pana la oprirea acestuia, indiferent de viteza si starea de
incarcare. Frana de serviciu trebuie sa actioneze asupra tuturor rotilor autovehiculului.

Dispozitivul de franare de siguranta, sau frana de siguranta, intalnit si sub
denumirea de avarii sau frana de urgenta, are rolul de a suplini frana de serviciu in cazul
defectarii acesteia.

Frana de siguranta trebuie sa poata fi actionata de conductor fara a lua ambele
maini de pe volan. Securitatea circulatiei impune existenta la autovehicule a franei de
siguranta fara de care nu este acceptat in circulatia rutiera.

Dispozitivul de franare de stationare, sau frana de stationare are rolul de a mentine
autovehiculul imobilizat pe un drum orizontal sau pe o panta, in absenta conducatorului
pe timp nelimitat.

in mod uzual. frana de stationare este intalnitd sub denumirea de frana de parcare
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sau de ajutor. Datoritd actionarii manuale, frana de stationare este intalnitad si sub
denumirea de frana de mana.

Frana de mana trebuie sa aiba o comanda proprie, independenta de cea a franei
de serviciu. in foarte multe cazuri, frana de stationare, preia si rolul franei de siguranta.

Dispozitivul de franare auxiliar, sau frana auxiliara, este o frana suplimentara,
avand acelasi rol ca si frana principala, utilizandu -se in caz de necesitate, cand efectul
acesteta se adauga efectului franei de serviciu.

Pentru mentinerea dispozitivului de franare in mod permanent in stare de
functionare corespunzatoare, autovehiculele avand masa mai mare de 5000 kg sunt
prevazute in general, cu dispozitive de incetinire. Utilizarea dispozitivelor de incetinire
contribuie la imbunatatirea stabilitatii autovehiculelor in timpul franarii, deoarece
momentul de franare este repartizat uniform la roti, iar blocarea acestora este in general
evitata.

Clasificarea dispozitivelor de incetinire se face dupa principiul de functionare in:

- mecanice;

- pneumatice,

- aerodinamice,

- hidrodinamice;

- electromagnetice.

3.6. Conditii functionale

Dispozitivele de franare, ca si cele de incetinire, trebuie sa indeplineasca anumite
conditii functionale si constructive in scopul asigurarii unei capacitati de franare a
autovehiculului cat mai bune, pentru a putea pune in valoare performantele de viteza si
de acceleratie in conditii de siguranta.

Dispozitivele de franare trebuie sa fie capabile de anumite deceleratii impuse, sa
asigure stabilitatea autovehiculului in timpul franarii, fanarea sa fie progresiva, fara
socuri, distribuirea corectd a efortului de franare la punti s& nu necesite din partea
conducatorului un efort prea mare pentru actionare; conservarea calitatilor de franare ale
autovehiculului in toate conditiile de lucru intalnite in exploatare, sa asigure evacuarea
calduri care ia nastere in timpul functionarii; sa aiba fiabilitate ridicata; sa prezinte

siguranta in functionare in toate conditiile de lucru; reglarea jocului sa se faca cat mai rar
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si comod sau chiar in mod automat; sa intre rapid in functiune: franarea sa nu fie
influentata de denivelarile drumului (datorita deplasarii verticale a rotilor) si de bracarea
rotilor de directie; s& permita imobilizarea autovehiculului in panta in cazul unei stationari
de lunga durata; sa nu permita uleiului si impuritatilor sa intre la suprafetele de frecare;
forta de franare sa actioneze in ambele sensuri de miscare ale autovehiculului; franarea
sa nu se faca decét la interventia conducatorului; sa fie concepute, construite si montate
astfel incat sa reziste fenomenelor de coroziune si imbatranire la care sunt expuse; sa nu
fie posibila actionarea concomitenta a pedalei de frana si a pedalei de acceleratie; sa
aiba functionare silentioasa; sa aiba o constructie simpla si ieftina.

in cazul transmisiilor pneumatice sau pneumo-hidraulice sunt impuse conditii
suplimentare de siguranta; astfel, dispozitivul de stocare a energiei sa asigure opt franari
cu frana de serviciu fara reumplerea rezervorului, iar franarea a noua sa asigure inca
toate conditiile impuse franei de stationare; slabirea arcului acumulatorului franei de
stationare sa fie posibila de trei ori fara interventia compresorului; etc.

Unul dintre cei mai folositi parametri bentru aprecierea eficacitatii dispozitivului de
franare al unui autovehicul este deceleratia maxima sau medie care se poate obtine in
timpul franarii. in unele tari, aprecierea eficacitatii franelor se face pe baza spatiului de
franare in care se efectueaza oprirea autovehiculului de la o viteza initiala data [20], [39].

Conditiile de securitate impun conditia ca, la proiectarea automobilului, frana de
serviciu s& permita realizarea unei deceleratii maxime de 6 - 6,5 m/s® pentru autoturisme
si de 6 m/s’ pentru autocamioane si autobuze.

Deceleratia recomandata pentru frana de siguranta trebuie sa fie egala cu cel putin
30 % din deceleratia franei de serviciu.

In practica, deceleratiile care se realizeaza cu frana de siguranta, sunt egale cu
jumatate din valoarea deceleratiei franei de serviciu (2 -3 m/s’).

La proiectare, valorile deceleratiei pentru franele de siguranta se recomanda sa fie
cuprinse intre 3 si 3,5 m/s” [20]. [50].

Stabilitatea autovehiculului la franare depinde de uniformitatea distributiei fortelor
de franare la rotile din partea dreapta si din partea stanga, de stabilitatea momentului de
franare in cazul unor variatii posibile ale coeficientului de frecare (de obicei intre limitele
0,28 -0,30) si de tendinta franelor spre autoblocare.

Dacad momentul de franare la rotile din stanga si din dreapta. la variatia
coeficientului de frecare, nu se abate de la valoarea de calcul cu mar mult de 10-15 %,

atunci stabilitatea autovehiculului la franare poate fi mentinuta usor cu ajutorul volanului.
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Asigurarea stabilitatii miscarii autovehiculului, mai ales a autovehiculelor articulate
si a autotrenurilor in timpul franarii si necesitatea utilizarii cu eficientd maxima a fortelor
de franare ce pot fi realizate de franele unui automobil, impun anumite conditii restrictive
privind timpul de raspuns al dispozitivelor de franare.

Cele mai importante cerinte privind timpul de raspuns al dispozitivelor de franare
sunt: defazajul maxim admisibil intre intrarea in functiune a franelor aceleiasi punti (sa fie
cuprins intre 0,05 si 0,1 s); intarzierea maxima a intrarii in functiune a franelor celei mai
defavorizate punti a autovehicuclului, din punctul de vedere al distantei franelor fata de
elementul de comanda (trebuie sa fie de 0,15-0,35 s); intarzierea maxima a intrarii in
functiune a franelor celei mai defavorizate punti din componenta unui autotren (s& nu
depaseasca 0,6 s) [20], [39], [50].

Pentru ca franarea sa nu aiba o influenta daunatoare atat asupra pasagerilor, cat si
asupra incarcaturii, trebuie ca fortele de franare sa creasca lin, iar intre efortul aplicat de
conducator pe pedala de franare si actiunea de franare sa existe o corelatie pe cat posibil
liniara. Proprietatea dispozitivulut de franare care face ca intre efortul aplicat asupra
pedalei si fortele de franare sa existe o legatura fara salturi bruste (daca se poate liniara)
poarta denumirea de progresivitate.

Progresivitatea dispozitivului de franare se realizeaza adoptandu-se elementele
transmisiei cu caracteristici de lucru corespunzatoare.

O atentie deosebita trebuie acordata servomecanismelor incluse in transmisie,
deoarece acestea prezinta o caracteristica abrupta.

Repartizarea fortelor de franare pe puntile autovehiculului are o importanta
deosebita, deoarece aceasta determind capacitatea de franare si comportarea
autovehiculului in timpul franarii, pe diferite tipuri de drumuri.

Pentru ca automobilul s& aiba in timpul franarii o comportare independenta de
gradul de incarcare, este necesara reglarea fortelor de franare in functie de sarcina
dinamica pe punti.

Avand in vedere faptul ca dispozitivele care ar satisface aceste cerinte sunt destul
de costisitoare, constructorii se rezuma, in general, la o reglare partiala a fortelor de
franare in functie de sarcina dinamica. Aceste dispozitive intalnite sub denumirea de
regulatoare de franare, se introduc in majoritatea cazurilor in circuitul franelor din spate si
constau din limitatoare, reductoare sau repartizoare de presiune cu puncte de intrare in
actiune functie de sarcina puntii din spate sau intensitatea franari.

Pentru evitarea blocaru rotilor franate si pierderea stabilitatn automobilului pe
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drumuri cu aderenta scazuta, dispozitivele de franare moderne sunt prevazute cu
dispozitive antiblocare, care contribuie la cresterea securitatii circulatiei.

Conservarea calitatilor de franare ale autovehiculului se obtine daca fortele de
franare realizate de franele propiu-zise la un efort dat aplicat elementului de comanda se
frictiune, conservarea depinde in primul rand de constanta coeficientului de frecare al
garniturilor de frictiune. Trebuie aratat ca garniturile de frictiune actuale (cu deosebirea
celor metalo-ceramice) au un coeficient de frecare care variaza cu temperatura si cu
starea lor.

in cazul transmisiilor hidraulice sau pneumatice este necesar ca fluidul de lucru s&-
si mentina proprietatile la un nivel corespunzator, indiferent de temperatura mediului
ambiant sau de temperaturi mai ridicate existente in anumite zone ale autovehiculului.

La alegerea tipului mecanismului de franare trebuie tinut seama de aspectele de
stabilitate care depind de geometria lor intrinseca.

in ceea ce priveste dispozitivele de incetinire, recomandarile CAER prevad ca
dispozitivele de incetinire sa permita autovehiculelor coborarea unei pante de 6 % cu o
viteza constanta de 40 km/h, fara utilizarea franei de serviciu [20].

Dupa coborarea unei pante de inclinare si lungime date, cu utilizarea mijloacelor
de franare necesare pentru mentinerea unei anumite viteze prescrise, dispozitivul de
franare principal trebuie sa permita o anumita eficacitate reziduala Se considera ca
dispozitivul de incetinire este corespunzator automobilului respectiv daca eficacitatea
reziduala a dispozitivului de franare principal este mai mare cu 75 % decét eficacitatea cu
franele reci.

Dispozitivele de incetinire trebuie sa asigure: posibilitatea utilizarii numai a
dispozitivului de incetinire la franari cu deceleratii reduse si a franei de serviciu la valori
mai mari de deceleratie (dispozitivul de incetinire este comandat in prima parte a cursei
pedalei franei de serviciu, iar aceasta din urma intra in actiune numai la vaiori mari ale
cursei pedalei, respectiv la franari intensive); evitarea posibilitatii de accelerare a
autovehiculului, cand dispozitivul de incetinire este cuplat; posibilitatea realizarii franarii
cu franele de serviciu fard o comanda speciald de decuplare, respectiv recuplare, a

dispozitivului de incetinire, inainte si, respectiv, dupa incheierea franarii de serviciu.
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3.7. Normative privitoare la eficacitatea franarii

Un loc important in reglementarile privitoare la acceptarea in circulatie a diferitelor
tipuri de autovehicule, il ocupa normativele privitoare la sistemele de franare.

in diverse tari, cu toate eforturile de uniformizare pe plan international, exista
prescriptii diferite pentru sistemele de franare.

Prevederile acestor normative pot fi impartite in doua categori: referitoare la
compunerea si principalele caracteristici ale sistemului de franare, referitoare la
eficacitatea sistemului de franare.

in tara noastrd, normativele privitoare la sistemele de franare sunt cuprinse in
STAS 11960-84.

Acest standard corespunde cu regulamentul nr.13 al C.E.E. a ONU.

O atentie deosebita se acorda eficacitatii dispozitivelor de franare evaluate pe
baza spatiului de franare. Sunt prevazute prescriptii privitoare la caracteristicile
constructive ale dispozitivelor de franare, metode de incercare si eficacitatea franarii
pentru fiecare categorie in parte [20].

Codul rutier din Germania stabileste un coeficient de franare de d, = a/g. in rest,

eficacitatea franarii este stabilita pe baza spatiului de franare [20], [50].
3.8. Dinamica frénarii autovehiculului

3.8.1 Ecuatia de miscare a autovehiculului franat

Consideram cazul general al unui autovehicul franat care se deplaseaza pe un
drum rectiliniu cu inclinarea « fata de orizontala locului. G, este greutatea autovehiculului

aplicata in centrul de masa C, aflat la inaltimea hq fata de cale;

s A ,
R, :Lk-F)~v' (3.72)
2D
unde R, este rezistenta aerului aplicata in centrul de presiune frontal (metacentrul frontal)
aflat la inaltimea h, fatd de cale (A - suprafata sectiunii transversale a automobilului,
k - coeficient aerodinamic), R, = G, sin (a) - rezistenta la panta, care la coborare (cazul
de fatd) are acelasi sens cu viteza de deplasare, devenind astfel. o forta activa. deci o

rezistentd negativa (la urcare are sensul opus deplasari), Mur St My2 - momentele
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corespunzatoare rezistentelor la rulare; My si M, - momentele de franare aplicate rotilor
din fata, respectiv spate; F; = (G,/g).dv/dt - forta de inertie a autovehiculului din miscarea
de translatie, de sens opus deceleratiei dv/dt; Mi; si M, - momentele fortelor de inertie (de
sens opus deceleratiei unghiulare) ale rotilor din fata, respectiv spate; Z, si Z, - reactiunile
normale la puntea din fata si din spate; Xy si Xg, - reactiunile tangentiale ale caii la puntea
din fata si, respectiv, puntea din spate.

Se va considera autovehiculul ca un rigid fara sa& se tind seama de miscarile
suplimentare care intervin datoritd oscilatiilor suspensiei, chiar atunci cand calea de
rulare este perfect plana, asa cum se admite in cazul de fata. Cu luarea in considerare si
a fortelor de inertie, se poate aplica principiul lui D'Alambert.

Din conditia de echilibru pe directia de miscare, rezulta:

Fi— Xn T Xe tR.FR, (3.73)
Daca se inlocuieste in relatia de mai sus F;, R, si R, cu reiatiile cunoscute, se

obtine:

G, dv k-A
== Xnt Xt

3.74
. (3.74)

'V::‘G, -sin(a)

iar daca se inlocuiesc si Xy si Xp cu relatii similare celor din capitolul precedent, se
obtine:

k-A

— v FG,sin(a) (3.75)
J

G, dv .
= FpntFpt R+ R - Xu—- Xt
g dt

in care X;; este reactiunea tangentiala corespunzatoare inertiei rotilor de directie
2 [,| dv
r, dt

X =

Xi>- reactiunea tangentiala corespunzatoare inertiei pieselor din transmisie cu miscare de

rotatie (cand motorul este cuplat) si inertiei rotilor motoare.

G, 21 '
X :{(5— 1) == - ~—+‘}-d—‘ (3.76)
: g r dt
Dupa tansformari, ecuatia (3.75) devine:
G, d
5 ‘.—V:F,.+R,+R.$Rp (3.77)
g dt
sau
o dv kA
DR + eyt 3.78
u dt Y, tw I;'Gl v ( )
unde
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_FatFo_ Fr

) (3.79)
este forta de franare specifica
] R, ¥R
\u=(R,,+R,2;Rp).G_= . P (3.80)

a q

este rezistenta specifica a drumului sau coeficientul de rezistenta al drumului.

Ecuatia (3.78) reprezinta ecuatia de miscare a autovehiculului franat.

Cunoscand forta de franare specifica vy, rezultd ca se pot determina parametrii
franarii.

in cazul in care se franeaza atat cu frana dispusa pe transmisie, cat si cu franele
pe roti (pentru cazul in care rotile din spate sunt roti motoare), se obtine:

.o )
MaTicn, +k'+kl-F (3.81)
r,-G r, G, °

a a

Ye™

in acest caz, ecuatia de miscare a autovehiculului franat devine:

d_v_—g-(M"'il.n;] +-k' tk,
dt 6

A
B o+ + . 3.82
r, -G Fo W v ] ( )

. r, -G, 13-G,

La franarea cu motorul decuplat de transmisie, coeficientul 6 contine doar influenta
inertiei rotilor, astfel: 6 = &' = 1,03...1,05. Atunci cand este vorba de acceleratii mari, se

considera adesea &' = 1 [20].
3.8.2. Parametrii capacitatii de franare

Parametrii ce carcterizeaza franarea autovehiculului sunt: deceleratia, spatiul si
timpul de franare.
Pentru aprecierea capacitatii de franare, respectiv a posibilitatilor maxime, se

folosesc deceleratia maxima si spatiul minim de franare.
3.8.2.1. Determinarea deceleratiei

Dintre parametrii ce caracterizeaza franarea autovehiculului. deceleratia se poate
determina relativ usor pe cale experimentala.
- Cazul franarii integrale: deceleratia maxima in cazul unui autovehicul la care se

franeaza rotile ambelor punti. se poate obtine atunci cand toate rotile ajung simultan la
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limita de aderenta. Deceleratia maxima obtinuta in aceste conditii poartd denumirea de
deceleratie maxima posibila sau deceleratie maxima ideala.
In acest caz, reactiunile tangentiale vor fi:

Xn=0-Z,,; Xpn=0-2,, (3.83)
unde Z,, si Z;, sunt reactiunile normale limitate de aderenta.

Din ecuatia de proiectie a fortelor pe normala la cale, rezulta:

Z,+Z,=G, cos(a) (3.84)
astfel ca se obtine:
(Xn + XFZ)M = (p-(Zw +Zz¢) =¢-G, -cos ((x) (3.85)
rezuita ca deceleratia maxima posibila va fi:
dvj . k-A
hd =g-(p-cos(a)F + . 3.86
(dt - (¢0- cos(o)F sinfa)) 13-G, | (3.86)

La viteze pana la 80 km/h rezistenta aerului are o influenta redusa asupra
parametrilor capacitatii de franare, astfel ca la viteze mai mici se poate neglija, iar relatia

de mai sus devine:

((};j =g-(p-cos(a)Fsin(a)) (3.87)

max p

Daca franarea se face pe un drum orizontal (a=0) si se neglijeaza rezistenta

aerului, rezulta:

(‘;—t] — g0 (3.88)

max p
- Cazul franarii numai a rotilor puntii din fata.
Deceleratia maxima posibila se obtine pentru Xy = ¢Z,,, iar reactiunea normala

tangentiala la rotile din spate va fi:

Xp=fZ, -2'2'““;—: (3.89)
I

La franarea doar a puntii din fata, reactiunile normale Z,, si Z,, sunt date de

relatiile:

z, -—1L -G, -cos(a) (3.90)
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a_ . he
Z, = %-G. -cos(at) (3.91)
1-¢- C
Tinand seama de relatiile (3.77) - (3.80), rezulta:
b a_,he
(%:—)mp - _;’ | Lcos(@)Fsin(@)+ L Lof+ ]"2 VI (392)
6, ¢ LIy -o’
intrucat

(ag_j (z‘_j <l (3.93)

tar rezistenta la rulare este mica fata de celelalte forte, relatia de sus devine:

b
V) e —L Tsi KA 2
(E)"‘M—E 0 - , cos(a)+sm(a)+l3.G. v (3.94)
i L

in cazul in care se neglijeaza si rezistenta aerului, rezultd pentru deceleratia maxima:

b
(gx =gl - L cos(a) Fsin(a) (3.95)
dt max p | - ¢ hg
L

sau la franarea pe un drum orizontal:

b

dv) L

e =p.@- 3.96

(dt max p 5 ° l _ hg ( )
L

- Cazul franarii numai a rotilor puntii de spate.

in mod similar, cand se franeaza doar rotile puntii din spate, deceleratia maxima
posibila este realizata pentru X, = ¢Z5,, iar

21, dv
X” = le —r—ZRHI" (397)

in acest caz, Z, si Z,, au expresiile:

Z, = PR G, -cos(a) (3.98)
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a
zZ, =—L G, cos(a) (3.99)
1+ %
°L

Neglijand (g / G.) (2Ir / 1/%), precum si rezistenta la rulare si rezistenta aerului, se

obtine:

a
[d—v) =gl o—L— cos(a) Fsin(a) (3.100)
max p 1+(P””g

sau la franarea pe drum orizontal:

a

(%V) -go—L (3.101)
t max p 1+(D g

Deceleratiile maxime se obtin pentru franari fara blocarea rotilor, deoarece, dupa
blocare, valoarea aderentei si, deci, a fortei de franare dezvoltate se micsoreaza din
cauza coeficientului de aderenta dupa alunecare, a carei valoare este mai mica decat
inainte de alunecare.

Relatiile pentru calculul deceleratiilor maxime au fost obtinute in ipoteza ca la toate
rotile franate, forta de franare dezvoltata este egala cu valoarea permisa de aderenta
dintre fiecare roata si cale.

In cazul franarii numai a rotilor din fata sau din spate, aceasta ipoteza impune ca
repartitia fortelor de franare sa fie egala intre cele doua roti (dreapta si stanga), iar
coeficientul de aderenta j sa aiba aceiasi valoare.

in cazul franarii pe toate rotile, ipoteza admisa cere ca forta de franare sa se
repartizeze intre punti, in acelasi raport ca incarcarile puntilor.

Trebuie subliniat faptul ca deceleratiile maxime posibile conditionate de limita de
aderenta nu depind de modul cum sunt realizate fortele tangentiale de franare la roti.
Asadar, valorile deceleratiilor sunt aceleasi, indiferent ca franarea se face cu sau fara

decuplarea motorului sau cu ajutorul dispozitivului de incetinire.

3.8.2.2 Determinarea spatiului de frénare

Dintre parametrii capacitatii de franare, spatiul de franare determina in mod cel mai

direct calitatile de franare in stransa legatura cu siguranta circulatiel

42

BUPT



Pentru determinarea relatiei de calcul al spatiului de franare. se porneste de la
definitia deceleratiei, care poate fi scrisa sub forma:

dv_dv dS_dv (3.102)
dt dS; dt  ds;

de unde rezulta spatiul de franare elementar dS;.
Tinand seama de faptul ca viteza variaza in timpul franarii de la V, la V,, rezulta

pentru spatiul de franare:

Vi
1 vdv
S = ,
f 13gIXn+Xn_ . , kA (3.103)
~—Fsin(a)+ v’
13G,

V2

G

unde V, este viteza la care incepe franarea, iar V, viteza la care se termina franarea.
Daca se considera reactiunile tangentiale Xy si Xp constante, prin integrarea

relatiei de mai sus, se obtine:

Xﬂ+X12_ . 2 kA
+sin(o )+ v,
S -G, I S, 136, (3.104)
‘ 2g.kAnXﬂ+xl2_. . kA '
Fsin(a)+ v;
. " 13G,
Daca se considera y; = ct, prin integrare, se obtine:
, kA
5 G Yt 13G
v —a ~ Ta 3.105
Y, tay+ A2
13G

a

La franarea rotilor ambelor punti, spatiul minim de franare se obtine atunci cand
reactiunile tangentiale ajung simultan la limita de aderenta.
Spatiul minim de franare obtinut in aceste conditii, poartda denumirea de spatiu

minim posibil de franare. Rezulta pentru spatiul minim posibil de franare:

s -6, mosm)mn(a)ﬂf‘m- (3.106)
fminp zg ]\A n .

@cos(a) Fcos(a)+ v; 13G

iar in cazul franarii pana la oprirea autovehiculului (v, = 0):

Sty o Inf 14 v (8107
" 29 KA 13G, (¢ cos(a) Fsin(a)

La vitezele care nu depasesc 100 km/h, efectul rezistentei aerului (asupra spatiului

de franare) este redus, astfel incat aceasta se poate neglija, iar relatia pentru S devine:
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2 2
1 v vdv V-V,

S('=]3 Xt X = = (3.108)
sV ’“QG Q?sin(a) 26¢- Xn+——X”r?sin((‘;t)
) Ja
in acest caz, spatiul minim posibil de franare se determina cu relatia:
ming = M- (3.109)
26g(@cos(a)Fsin(u))
Daca franarea se face pe un drum orizontal (a=0), atunci:
2 2
Vi-V,
=2 3.110
Stminp 2620 ( )
respectiv
vi
‘minp 3.1
f'minp 26g(p ( )

in figura 3.16 este reprezentat spatiul minim posibil de franare in functie de viteza
autovehiculului si de coeficientul de aderenta cu si fara considerarea rezistentei aerului.

Se constata ca rezistenta aerului are o oarecare influenta doar pentru valori mici
ale coeficientului de aderenta.

Din relatiile spatiului minim de franare pana la oprirea autovehiculului rezulta ca
acesta este proportional cu patratul vitezei initiale. In cazul in care viteza initiala creste cu
22,5 %, spatiul minim de franare sporeste cu 50 %.

De asemenea, asupra spatiului minim de franare o influentd mare o are si
coeficientul de aderenta. Astfel, pentru un drum orizontal, scaderea coeficientului de

aderenta cu 30 % determina sporirea spatiului minim de franare cu 43 %.

Simin
[m]
120

100 /,,/'I

80 ,
0,5
60 /4
'onﬁ/, /) ’
40 AL
>/ A
©-0,7

20 Z

0 20 40 60 80 VIkm/n]
Fig 3.16 Vanatia spatiului minim posibil de franare
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3.8.2.3. Determinarea timpului de franare

Timpul de franare prezinta importanta mai ales in analiza proceselor de lucru ale
dispozitivului de franare.

Acest parametru este utilizat mai putin la aprecierea capacitatii de franare a
autovehiculelor.

La stabilirea relatiilor de calcul pentru timpul de franare, se porneste de la
expresiile ecuatiei de miscare a autovehiculului franat sau de la expresiile deceleratiei.

Daca se considera ecuatia de miscare, rezulta pentru timpul de franare:

& 7 dv
' 3,6-g\7_|.2 +y+vh kA ( )
Yot 13.G,
in cazul in care se considera y; = ct, relatia (3.102) devine:
. ) G,
- 3,6-¢ (y'. + \1/)-kA
(3.113)

t KA . ( KA
-| arcte \'% arctg; v,
° I3-(}(|+\|1)-Ga ] \ l3-(y,»+\|l)-G‘ )

Timpul minim posibil de franare cand se franeaza rotile ambelor punti, se

determina din relatia deceleratiei maxime:

G

| ' kA
Sl , - 3.114
oy g\/ [o-cox(@)  cos@) A “"“’{\/ 15-[o-cox@) #cosa)]G, J o

~ arct r[\/ kA v J
s 13-[(p-cos(a)$cos(a)]G_ :

in cazul in care se neglijeaza rezistenta aerului, rezulta:

t R ‘J-' dv 3115
fminp — 3,6'g\,Z(P'COS(a)-TSin(a) ( | )

sau dupa integrare:

] V, oV,

(3.116)

tl’min [

3.6-g @-cos(a)Fsin(a)
La franarea pe un drum orizontal pand la oprirea autovehiculului, se obtine pentru

timpul minim posibil de franare relatia:
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M

=— A17
3620 (3.117)

f min p

3.8.3. Frénare cu motorul nedecuplat

La franare, atunci cand este antrenat de roti, organul sdu de comanda fiind
neactionat, motorul insusi actioneaza ca o frana, frecarile din interiorul sadu realizand
transformarea unei parti din energia autovehiculului in energie termica.

in cazul in care franarea se face fara decuplarea ambreiajului sau trecerea cutiei
de viteza in pozitie neutra, deci fara decuplarea motorului de transmisie, rezistentele
mecanice ale motorului - frecarile dintre pistoane si cilindrii, frecarile din lagare, actiunea
de pompare, etc. - dau nastere unui moment de franare suplimentar. care se adauga la
momentul dat de franele propriu-zise ale autovehiculului. in acest proces, inertia
volantului motorului poate sa anihileze efectul sdu de franare datorita rezistentelor
mecanice.

Efectul de franare poate fi marit, daca se aduc unele modificari sau completari
constructive motorului. De asemenea, efectul de franare creste daca cutia de viteze se
gaseste intr-o treapta inferioara, cand se obtine o turatie ridicatd a motorului, respectiv
frecarile din interiorul sau cresc.

In timpul franarii cu motorul nedecuplat, sistemul de aprindere nu trebuie intrerupt,
deoarece in caz contrar, vaporii de combustibil din amestecul carburant se condenseaza
in cilindrii si spala pelicula de ulei de pe peretii acestora, intensificand uzura motorului.

Deceleratia din perioada de franare cu motorul nedecuplat este data de relatia:

dv g
8] e

in care:

- F¢ este forta de franare dezvoltata de franele autovehicululur,

- Fin este forta de franare datorita motorului, redusa la rotile motoare;

- R,=R: ¥ R, este rezistenta la inaintare din partea drumului,

- R, este rezistenta aerului;

- § este coeficientul de calcul al influentei maselor in miscare de rotatie;

in cazul franarii cu motorul decuplat, se obtine deceleratia:
ARy
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unde &' este coeficientul de calcul al influentei maselor in rotatie cu motorul
decuplat.
Franarea cu motorul nedecuplat este mai eficace decat cea cu motorul decuplat

daca:

dv dv
[dt) >dt (3.120)

m

sau, tinand seama de relatiile precedente. in cazul in care

E >(Ff+Rw+Ra)§§§— (3.121)

fm

Rezulta, deci, ca nu este intotdeauna rational sa se franeze cu motorul nedecuplat,
ci de la caz la caz, in functie de marimea rezistentelor la inaintare R,, si R,, de valoarea
relativa a coeficientului 8si &' si. ceea ce este mai important, de valoarea fortei de franare
Fi, adica de intensitatea apasarii conducatorului pe pedala de frana si de valoarea
aderentei.

In figura 3.17 este reprezentat inegalitatea (3.111) pentru un autoturism avand
urmatoarele date:

G,=1200 daN

ka=0,052

5=1,08

5'=1,04

¢ =0,6

Curba Fi, s-a construit pe baza rezultatelor determinarii experimentale pe stand a
pierderilor mecanice ale motorului.

Frm /
(daN) /
% Ffm/(
Fr=Ga?®

L —

282
7
2|
V7 F;=0,5Ga¥

| R
12 l

0 20 40 60 80 V(km/h)

Fig. 3.17 Gama de viteze in care este indicat sa se franeze cu motorul nedecuplat
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Zona hasurata corespunde situatiilor in care franarea fara decuplarea motorului nu
este rationald in aceasta zona, ultima inegalitate nu este satisfacuta. Din figura rezulta ca
gama de viteze in care este indicat sa se franeze cu motorul nedecuplat este cu atat mai
extinsa cu cat forta de franare F; este mai mica.

Astfel, pentru forta de franare maxima posibila Fy = ¢G,, franarea fara decuplarea
motorului este indicata numai de la viteze superioare vitezei de 65 km/h, in timp ce pentru
o forta de franare de numai 0,5 ¢G, aceasta metoda este rationala pe toata gama de
viteze, incepand de la circa 10 km/h.

in figura 3.18 este dat& influenta franarii cu motorul asupra eficacitatii franarii in
functie de forta la pedala de frana in cazul unui autoturism echipat cu o cutie de viteze cu
trei trepte.

Din examinarea figurii rezulta ca, la o viteza data, pentru a obtine o eficacitate mai
buna la franarea cu motorul nedecuplat, forta la pedala F, nu trebuie sa depaseasca o
anumita valoare, care este cu atat mai mare cu cat viteza este mai mare.

Valoarea acestei forte se mareste la trecerea intr-o treapta inferioara.

Unei forte la pedala ii corespunde o viteza minima peste care franarea cu motorul
nedecuplat este mai eficace.

Din cele prezentate rezulta ca la viteze mari, franarea este mai eficace fara
decuplarea motorului, chiar daca forta la pedala si deceleratia au valori mari.

in cazul vitezelor mai reduse, franarea cu motorul nedecuplat este mai eficace
daca forta la pedala si deceleratia ce trebuie obtinuta nu depaseste o anumita valoare.
Franarea cu motorul nedecuplat este mai eficace in trepte inferioare, constatand ca

aceasta se resimte mai accentuat cand fortele la pedala au valori reduse.
1|

Fp$
(daN) Franare si cu
S0t motorul este mai
putin eficace
40}

Franare si cu
motorul este mai
eficace

A

0 10 20 30 40 S0 60 70 V(km/h)

Fig 3 18 Influenta franani cu motorul asupra eficacitati franari
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La franarea cu motorul nedecuplat, sporul de deceleratie in general nu este atat de
insemnat ca sa fie hotarator pentru reducerea spatiului de franare.

Astfel, la viteza de 40 -50 Km/h, la franarea numai cu motorul, se obtine o
deceleratie de 1,2-2 in treptele inferioare ale cutiei de viteza, iar in priza directa de 0,3-
0,6, spre deosebire de rularea libera, la care deceleratia obtinuta este de 0,2 -0,4.

in schimb, la franare cu motorul nedecuplat, solicitarea franelor este mai redusa,
mai ales la coborarea pantelor sau la franari repetate nu prea puternice.

La franarea cu motorul cuplat, tendinta de blocare a rotilor se manifesta prin
scaderea accentuatd a turatiei motorului. Daca in aceasta situatie conducatorul
micsoreaza forta la pedala, se evita blocarea rotilor, mentinandu-se astfel stabilitatea
autovenhiculului in cursul procesului de franare.

in practica conducerii autovehiculelor este indicat s& se foloseasca intotdeauna
franarea cu motorul nedecuplat, deoarece momentul de franare suplimentar al motorului
asigura o repartizare mai uniforma a fortelor de franare la rotile puntii motoare,
conducand astfel la o stabilitate mai buna.

Decuplarea motorului de transmisie urmeazad sa aiba loc in faza franata a

procesului de franare, cand viteza autovehiculului s-a redus foarte mult.
3.8.4. Franarea cu blocarea rotilor

Din analiza procesului de franare rezulta ca la un autovehicul echipat cu un sistem
uzual de franare exista o singura valoare a coeficientului de aderenta pentru care se
poate obtine deceleratia maxima posibila, cand fortele de franare la punti se repartizeaza
intr-un anumit mod.

Pentru celelalte valori ale coeficientului de aderentd, rotile puntilor nu ajung
simultan la limita de aderenta, iar deceleratiile maxime care se obtin sunt mai reduse
decat deceleratia maxima posibila.

Se defineste randamentul franarii raportul dintre deceleratia maxima si deceleratia
maxima posibila:

dv
dt

d
L N 3.122
! dv d ( )

rmaxp

Lt

ma\ p

Pentru a determina valoarea maxima a deceleratiei cand se blocheaza rotile uneia
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dintre punti, crescand in acelasi timp forta de franare la cealaltd punte pana se ajunge la
limita de aderentd, va trebui exprimatd deceleratia relativd d, in functie de fortele
tangentiale specifice de franare & si &p,.

Reactiunile normale la punti Z, si Z, date de relatiile din paragraful precedent in

cazul unui drum orizontal (a=0), pot fi scrise sub forma:

G, G,
z,=— (b+h,-d,) Z, == (a-h,-d,) (3.123)
iar din
X, X
G—”+G—”:d,isin(a) (3.124)

pentru deceleratia relativa dr (daca se aproximeaza X; = Fy) rezulta:

F, F

dr:G—”+G—”:Yl'I+Yl'Z (3.125)
Un parametru important al sistemului de franare il constituie coeficientul de

repartitie v, definit de relatia:

F

v Lo N (3.126)

FI'I + Flz

Tindnd seama de relatiile prezentate, expresiile fortelor tangentiale specifice de

franare devin:

X, v-d
At | Rl 3.127
éll Z| b hg ( )
‘. .
[ L
g, = X (7o), (3.128)
Z, a h,
BT

Din relatiile de mai sus. eliminand coeficientul de repartitie v, rezulta expresia

deceleratiei relative d, in functie de fortele tangentiale specifice de franare:

bé +aa
g - LT L ”h (3.129)
I*(ér: —én) Ln

Valoarea maxima posibila a deceleratiei relative d, se obtine pentru cazul in care
fortele tangentiale specifice de franare sunt egale cu vlaoarea optima a coeficientului de
aderenta.

- Cazul blocarii rotilor uneia dintre punti.

Odata cu marimea fortei de la pedala cresc fortele de franare pana se atinge limita
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de aderenta la una dintre punti. La cresterea in continuare a fortei la pedala, rotile puntii
mentionate se blocheaza, crescand in acelasi timp forta de franare la cealalta punte,
pana se ajunge la limita de aderenta.

in cazul in care se blocheaza rotile din spate, valoarea maximd a deceleratiei

relative in aceasta situatie se obtine inlocuind in relatia de mai sus &y = ¢ si &n = ©a,

rezultand:
bm+3®
d, e = —— L (3.130)
hB
[+(p, —0)-*

L

La blocarea rotilor puntii din spate (X, = 0Z,), relatia lui Z, devine:

a
Z, =G - —EX -2 Z, 3.131
2 L Cos(a) L f1 L ('pa 2 ( )

z,-L L (3.132)

h .
N X acos(a)~ Lf )é"
dr:G—'.'+6‘li¢sin(m):$+(pa h - Fsin (o) (3.133)
I+ "o,
L
sau
0, zcos(a)+ Xy
d, - "+ %sin(a) (3.134)
l g
vl

Relatia precedenta da legatura dintre forta de franare la puntea cu rezerva de
aderenta (in cazul analizat, puntea din fata), dupa blocarea rotilor de la cealalta punte, si
deceleratia relativa d..

Relatia ultima este valabild daca rotile puntii din fatd n-au ajuns la limita de
aderenta, adica Xn < ¢Z,, iar reactiunea Z, = G, - cos (a) -Z, sau, daca se inlocuieste Z,

cu relatia (3.122), rezulta:
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h h
{E+ [ftp.}G,-cos(a)+ LEX”
z, = (3.135)
g

1+ -&
o

Tinand seama de relatia lui Z,, inegalitatea Xy < 0Z:. devine:

h

. LI

s L L ¢-cos (o) (3.136)
: 1+f(<p. - )

in cazul cand rotile puntii din fatd se blocheaz primele, deceleratia relativa se determina

cu relatia:
0, Ecos(a)+ X
d, = : ?sin(a) (3.137)
= hg
L @
iar
a hg
X BETRL
(l’ < M_LiT~L—(p -cos («) (3.138)
R L"((p -0)

Rezulta, deci, ca pentru orice valoare a fortei la pedala F, se poate determina din
caracteristica sistemului de franare Xy / G,, respectiv X,/ G,, si apoi calcula deceleratia si
randamentul franarii.

- Cazul in care toate rotile sunt blocate.

in aceasta situatie, fortele tangentiale specifice au valoarea &y = £ = ¢,, iar relatia
deceleratiei relative devine:

d, = ¢, cos(a) Fsin(a) (3.139)

Iimbunatatirea randamentului fran&rii se poate obtine utilizand repartitoare de
franare, care micsoreaza probabilitatea blocarii rotilor si a reducerii deceleratiei maxime si
impun o0 anumita succesiune a blocarii rotilor, care este mai favorabila pentru stabilitate.

Trebuie remarcat ca si in cazul repartitiei ideale a fortelor de franare, cand rotile
ambelor punti ajung simultan la limita de aderenta, pentru o anumita valoare a fortei la
pedald, acestea se blocheaza, reducandu-se astfel deceleratia maxima
Rezulta, deci, ca pentru un autovehicul si un drum dat, pentru a obtine spatii de franare
cat mai reduse, se cere o buna indemanare din partea conducatorului. incat acesta poate

aplica o forta la pedala pentru care rotile ajung la limita de aderenta sau o forta suficient
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de mare care sa conduca la blocarea acestora.

Din figura 3.19 rezulta ca 50% din conducatori realizeaza spatii de franare cu pana
la 70% fata de spatiul minim.

Pentru a inlatura acest inconvenient, se folesesc dispozitive antiblocare.
4

—
[—]
[—]

L

o0
]

-
[—]
v

Numarul relativ de soferi (%0)
o &
[—) @

A A 1

0 20 40 60 80 100

Marimea spatiului de franare (%)

Fig. 3.19 Marimea spatiului de franare in raport cu spatiul minim de franare

Acestea insa, nu permit obtinerea efectivd a coeficientului de aderenta ¢, ci 0
valoare medie inferioara lui ¢. care pe langa particularitatile dispozitivului depinde si de
forta aplicata la pedala. Deci. si in cazul folosirii dispozitivelor antiblocare, spatiul de
franare este influentat de indemanarea conducatorului autovehiculului, marimea relativa

nu depaseste insa 20 % [20].

3.8.5. Diagrama franarii autovehiculului

Diagrama franarii autovehiculului reprezinta variatia fortei la pedala si/sau a fortei
de franare, precum si a deceleratiei in functie de timp.

in figura 3.20 este reprezentatd diagrama reala de franare a unui autovehicul. Din
examinarea curbei deceleratiei se constata existenta unei valori de varf d, care in functie
de tipul dispozitivului de franare. poate fi cu 20-60 % mai mare decat valoarea stationara.

Dupa valoarea de varf. acceleratia ramane practic constanta, iar ca valoare

maxima a acesteia se adopta valoarea stationara.
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I [ .. S,
0,5 1,0 1,5 2,0~ 2,51(s)

Fig. 3.20 Diagrama reala de franare a unui autovehicul

Dupa cum rezultd din figurd, durata procesului de franare cuprinde practic

intervalele de timp tq, t,, t3 si ta.

(M)TFp(daN)
dt
ms2) Fp
' |
!
/ gg)
/ dt /max |
/ |
] |
01 02J03/ |04 |os os! \o07
Slajalel & t(s)
t] tz t3 t_‘

Fig. 3.21 Diagrama schematizata de franare a unui autovehicul

Din momentul in care apare necesitatea franarii si pana la apasarea pe pedala de
frana trece intervalul de timp de reactie al conducatorului.

Intervalul t; se compune din timpul t;' in care conducatorul percepe aparitia
obstacolului si ia hotararea de franare, si din timpul t;" necesar mutarii piciorului pe
pedala de frana.

in figurile 3.22 si 3.23 se prezintad rezultate experimentale privind timpul de
percepere t,' si timpul necesar deplasarii piciorului pe pedala de frana t;".

Acesti timpi depind de insusirile psiho-fiziologice ale conducatorului, de varst3,
starea de oboseala, de folosirea diverselor medicamente sau stimulenti si de gradul de
antrenament. Timpul t, este cuprins intre 0,3 -1,6 s, iar in cazul in care conducatorii au

fost preveniti asupra scopului incercarilor t,=0,3-0,6 s [20].
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In unele lucrari de specialitate se considera drept timp de reactie al conducatorului

numai timpul t,'.

e

mulata (%)
w0 w0
o w0

~J
o

N
o

Frecventa cu
(0% )
o

-
o

Vs . ,
0 0,2 04 0,6 0,8 ti(s)

—

Fig. 3.22 Timpul de percepere a aparitiei obstacolului

Barbati
1) L 7,
é 99 /./ Femei
2 0o /// -
=] - ° o o
g % /{/-/
70+ ' /.’
2 sof 7
- v * L4
< 30f 4
£ A
E Lol o/ = Aplicare normala
[ ] —w—_._Fararidicarea
calcaiului
A L i S — "’
0 0,2 0.4 0,6 0.8 t4(s)

Fig.3.23 Timpul necesar deplasarii piciorului pe pedala de frana

Din momentul apasarii pe pedala de frana si pana la cresterea deceleratiei la
valoarea maxima trece intervalul de timp t, = t,'+t,", care reprezinta timpul de raspuns al
dispozitivului de franare (timpul total de intrare in actiune a dispozitivului de franare).

Intervalul t,' reprezinta timpul din momentul apasarii pe pedala de frana si pana la

inceperea actiunii de franare (cresterea deceleratiel). In acest interval se anuleaza
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jocurile din sistem, transmitandu-se actiunea de la pedala la mecanismele de franare ce
difera prin rezistentele la scurgere ale fluidului in conducte si deformatiilor elestice ale
conductelor.

in cazul transmisiei hidraulice t,' = 0,02-0,05 s, iar in cazul transmisiei pneumatice
t,' = 0,20-0,50 s.

Intervalul de timp t," este dependent de viteza de crestere a fortei la pedala si de
tipul transmisiei. La transmisia hidraulica t;" =0,1-0,2 s, iar la cea pneumatica t,"=0,5-1 s.

in cazul trenurilor rutiere cu transmisie pneumatica, din cauza lungimii mari a
conductelor, timpul t," poate atinge 1,5 s.

Se pot considera pentru intervalul de timp t,, ca valori medii, valorile de 0,2-0,25 s
la transmisia hidraulica si de 0,5 - 0,9 s la cea pneumatica. in diverse tari exista
reglementari in privinta timpului de raspuns a dispozitivului de franare.

Forta la pedala creste pana la valoarea maxima intr-un anumit interval de timp,
care depinde de intensitatea cu care conducatorul apasa pe pedala de frana, avand
valoarea de 0,1-0,6 s.

Intervalul de timp t; corespunde franarii cu o deceleratie corespunzatoare unei
anumite forte la pedala care se mentine constanta.

Timpul t; este timpul de franare propriu-zis, valoarea acestuia fiind in functie de
necesitati.

Intervalul de timp t4 corespunde perioadei de defranare, in care se ridica piciorul
de pe pedala de frana, iar deceleratia se anuleaza. Acest interval de timp este de 0,2-0,3
s la transmisiile hidraulice si de 1,0-2,0 s la cele pneumatice (valorile superioare pentru

trenurile rutiere). Se mentioneaza ca acest timp nu influenteaza spatiul de franare.

3.8.6. Determinarea spatiului total de franare

Din momentul aparitiei obstacolului, deci a necesitatii de franare, si pana la
atingerea valorii maxime a deceleratiei, autovehiculul parcurge un spatiu suplimentar,
corespunzator timpilor t, si t.

Spatiul de franare Sy, corespunzator timpului t; si spatiul de franare Sp,

corespunzator timpului t;', in m, se determina cu relatiile:
RN S
S, i, =2 (3.140)
A RN

in care v, este viteza "initiald" a autovehiculului. iar spatiul Sy, corespunzator timpului t;",
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se determina prin integrarea ecuatiei de miscare a autovehiculului in ipoteza ca

deceleratia variaza liniar de la 0 la (dv/dt)max.
Din figura 3.24 rezulta legea de variatie a deceleratiei in timpul t,":
dv
dt ‘
(m/s?2)

dt max

v | t(s)

(m/s)

V2

ti+to t t3 t(s)

Fig. 3.24 Variatia deceleratiei si a vitezei in timpul franarii

(;f f(dv-] ! (3.141)

Lt

max t 2

rezultand pentru spatiul de franare relatia:

Vit (d_v) ty (3.142)
dt max 6 .

Spatiul de franare suplimentar S¢ parcurs in timpul intarzierilor datorate timpului de
raspuns a conducatorului si al dispozitivului de franare se determina cu relatia:

S,\_:t}v—'()(t,+t'2)+%t;—(giw ! (3.143)

Spatiul de franare Sp corespunzator timpului t;, la deceleratie constanta si egala cu

(dv/dt)max, €Ste dat de relatia:

>

-V (3.144)

Swr N
20-( ‘)
dt

man

in timpul parcurgerii spatiului S,". viteza v, a autovehiculului se reduce astfel incat.

dupa trecerea timpului t;", viteza acestuia devine:
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v, :vl—(-a?j 2 (3.145)

Incluzand in relatia spatiului de franare Sf3 viteza V2 determinata, rezulta:

\ [dv_) &:T

S,. = 3,6 dt max tZ-J —_ vlz Vl'tlﬂ+(gl) tL

e (dv) - (dvj 2:36 \dt/__ 8
2- 26°| ~

dt/ dt

(3.146)

max

Spatiul total de franare pana la oprirea autovehiculului, se calculeaza cu relatia:

v, . v,! dv t,
S, ==t +t, 42|+ ——— | —| % (3.147)
3,6 2 dv dat/ .. 24
26| —
t max
Deceleratiile care se iau in considerare depind de tipul franarii (cu sau fara
blocarea rotilor) si au fost determinate in paragrafele precedente. La calculul spatiului

total de franare, tinand seama de valorile uzuale ale marimilor care intervin, se poate

considera.
L_,l_z_(_d_V) L, (3.148)
36 2 \dt/, 24
rezultand:
t, ;
S, = —v‘(t, + —'~) + i (3.149)
3,6 2 (d\')
26°
dt

max

in consecinta, spatiul minim posibil de franare se determina cu relatia:

v t v
S, . =L (t +~i)+ ' ' 199
{ min p 3,6 1 2 254[@.(:05((1);5”]((1)] ( )

in figura 3.25 se prezinta variatia componentelor spatiului de franare cu viteza la
franarea intensiva. Graficul este construit pentru cazul in care:

t,=0,7 s

t,=0,7 s

¢=0,7

o=0

Rotiile ambelor punti sunt franate pana la limita de aderenta cand forta de franare

atinge valoarea maxima (v max = ©), i@r spatiul minim posibil de franare se determina cu
relatia:
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2
S =L-(t1+t—zj+ . (3.151)

40 4
St Sf3
AN

20 \\

0 20 40 60 80 Stmin(m)

Fig. 3.25 Variatia componentelor spatiului de franare la franarea intensiva

Din analiza figurii rezulta urmatoarele concluzii:

- la viteze mai mari de 40 km/h, pana la 2/3 din spatiul total de franare revine
procesului de franare cu deceleratia maxima (S > Su+Sp);

- la viteze mai mici de 40 km/h, spatiul suplimentar de franare Su+Sr, (parcurs in
timpul intarzierilor datorate timpului de raspuns al conducatorului si al dispozitivului de
franare depaseste 1/2 din spatiul total de franare;

in figura 3.26 se prezinta variatia componentelor spatiului de franare in functie de
intensitatea franarii ys pentru v,=50 km/h, t,=0,7 s, 1,=0,25 s, a=0.

Se constata ca in cazul franarii moderate, spatiul de franare Sg, corespunzator
procesului de franare propriu-zis. este componenta principala, iar spatiul de franare Sy,
corespunzator timpului de raspuns al conducatorului, este cu atat mai redus, cu cat
franarea este mai lina Franarile intensive se caracterizeaza prin deceleratii (dv/dt) >
4m/s’,

in mod frecvent, franarile sunt moderate, cu valori nu prea mari ale deceleratiei
(care nu depasesc 4 m/sz). Confortul nu este afectat dacad deceleratia nu depaseste

2.6 mis®,
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Fig. 3.26 Variatia componentelor spatiului de franare

in functie de intensitatea franarii

In figura 3.27 se prezinta repartitia deceleratiei in cazul unui autobuz la deplasarea
inoras.

Se constata o distributie normala, deceleratiile medii fiind de 1.3 -1,43 m/s’.

Trebuie aratat ca valorile medii ale deceleratiilor depind de conditiile de circulatie.

Tinand seama de conditile deosebite in care se obtine deceleratia maxima
posibila, pentru stabilirea spatiului minim de franare se recomanda formula spatiului
minim posibil, corectata:

s,V (x, ;‘9) po ok (3.152)

3.6 2 254-anos(a)+-mn(a)]

unde k; este un coeficient de eficacitate al franarii, avand valorile:1,3 pentru
autoturisme; 1,85 pentru autobuze, autocamioane si autotrenuri.

Pentru aprecierea calitatilor de franare in cadrul unor norme recomandate de
organizatii internationale, s-au propus o serie de formule. Astfel, spatiul de franare se

determina cu relatia generala:

S, = e,v, +Vb_" (3 153)

,
in care coeficientii e si by se aleg in functie de tipul autovehiculului si masa lui

totala, avand valori diferite in functie de prescriptiile normelor respective [20]. [50]. [39]
Spatiul de franare al autovehiculului trebuie sa fie mai mic sau cel mult egal cu

spatiul de franare prescris s1 determinat cu relatia de mai sus
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Fig. 3.27 Densitatea de probabilitate a deceleratiei

Prin impunerea spatiului de franare se impun, in fond, conditii atat pentru timpul de
raspuns al dispozitivului, cat si pentru deceleratia maxima.

Pentru siguranta circulatiei, in unele tari se prescriu valorile minime obligatorii
pentru eficacitatea franarii exprimate in lungimea maxima a spatiului de franare si
valoarea minima a deceleratiei, valori care trebuie mentinute in cursul exploatarii
autovehiculelor.

Prin investigatiile din cadrul acestui capitol s-au scos in evidenta si s-au stabilit
criteriile principale, care stau la baza evaluarii eficacitatii franarii cu diverse sisteme de
franare.

Totodata s-a aratat ca pentru utilizarea transmisiilor hidrostatice ca frane de
serviciu, criteriile de stabilire a eficientei sunt: deceleratia relativa si spatiul de franare,
acestea fiind in stransa corespondenta.

Tendintele actuale, pentru viteze mari de deplasare, nu introduc noutati in ceea ce
priveste principiul de functionare a dispozitivelor de franare, insa are loc o perfectionare
continua in ceea ce priveste siguranta lor in functionare.

Pe baza analizei critice a problematicii franarii autovehiculelor s-a propus de catre
autorul acestei lucrari, o corelare a criteriilor selectate prin cercetarile intreprinse pe plan

mondial cu cele propuse de normativele in vigoare.
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4. Aspecte specifice frandrii vehiculelor cu propulsie hidromecanica

4.1.Propulsia hidrodinamica

Elementele specifice acestei categorii de propulsie sunt cuplajele si
convertizoarele hidrodinamice de cuplu. Dupad numarul de turbine din componenta
transformatorului acestea pot fi cu una, doua sau trei trepte. Cu cat numarul de trepte
este mai mare cu atat este mai inalt coeficientul de transformare al agregatului.

Functie de turatia specifica a turbinelor utilizate, convertizorul capéata diferite
proprietati de transformare. Existd cateva clase de transmisii hidrodinamice utilizate
pentru tractiune.

Clasa celor cu coeficient de transformare sub 2 5 lucreazd impreund cu cutia de
viteze mecanica avand un numar obisnuit de trepte. Transmisiile blocabile lucreaza mai
ales ca transmisii mecanice, transformatorul hidraulic cuptandu-se numai la necesitate,
pentru invingerea suprasarcinilor temporare si avand deci rolul de amplificator de
moment.

in transmisiile complexe transformatorul hidrodinamic lucreaza, la sarcini normale
in regim de cuplaj, iar la suprasarcini in regim de convertizor de cuplu

O alta clasa de transmisii utilizeaza transformatorul hidrodinamic impreuna cu cutia
de viteze avand un numar redus de trepte. Din acest motiv, convertizorul trebuie sa aiba
coeficient de transformare ridicat (peste 2,5).

in cadrul claselor de utilizare exista cateva tipuri de transmisii. si anume:

-transmisii care se bazeaza pe folosirea cutiilor in trepte cu mecanisme simple de
comutare a vitezelor; acestea necesitd ambreiaje pentru deconectarea motorului in timpul
comutarii vitezel precum si dispozitive de sincronizare a vitezelor:

- transmisii care folosesc cutii de viteze mecanice cu mecanisme de comutare mai
perfectionatse, de felul cuplajelor cu Trictiune si a franelor, care permit comutarea vitezelor
in mers fara deconectarea motorului si deci, fara ambreig;;

-transmisii care folosesc cutii de viteze cu mecanisme de comutare care inlaturd
definitiv intreruperea fluxului de putere la comutare, chiar si in cazul sarcinilor mari si a

vitezelor de deplasare mici
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Fig. 4.1 Schema hidraulica a unui convertizor hidrodinamic

In Fig.4.2 sunt reprezentate caracteristicile unui variator hidrodinamic la diferite
turatii ale pompei. Momentul de iesire maxim transmisibil M. depinde de turatia pompei
ny.

Puterea maxima instalatd Pima Se poate transmite numai intr-o zona limitatd a
domeniului de turatii n,. Efectul de franare a transmisiei fard masuri suplimentare este
insuficient.

Variatorul hidrodinamic se utilizeaza in sfera utilajelor mobile pentru imbunatatirea puteri

de exploatare si a randamentului transmisiei (legat de cutia de viteze montata).

m
P 2,0‘
(KgKw] Y
16 9
1.2 // .
- > J
04
N n» 0 >
= < 2
3 max 50 100 150 200 250 P [kW]
Fig. 4.2 Caracteristicile variatorului Fig. 4.3 Extinderea utilajelor mobile echipate
hidrodinamic cu variatoare hidrodinamice

Schema hidraulicad a unui convertizor hidrodinamic ce echipeaza un incarcator de
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32 m’, este prezenteta in Fig. 4.1. Este de remarcat faptul ca cutile de viteze ale
utilajelor mobile echipate cu variatoare hidrodinamice devin capabile sa cuprindad un
domeniu mai larg de greutati raportate la unitatea de putere. Acest lucru este evidentiat in
Fig. 4.3 [21], [23].

Domeniul hasurat justificd pe deplin utilizarea transmisiilor hidrodinamice,
combinate cu cutii de viteze mecanice la utilaje de lucru avand putere instalata si greutate

mare.

4.2. Efectul de franare al transmisiilor hidrodinamice

Fréane hidrodinamice

Se cunosc patru regimuri de functionare ale transformatoarelor hidrodinamice:

- functionare in regim motor (la tractiune):

- functionare in regim de franare cu recuperare de energie;

- functionare in regim de franare prin contracurent;

- functionare in regim de franare hidrodinamica.

in cazul functionarii in regim de franare cu recuperare de energie se inverseaza
rolul rotorilor si este posibila antrenarea unei masini electrice in regim de generator.

Functionarea in regim de contracurent este caracterizata prin faptul ca rotorul
turbinei se invarteste in sens opus fatd de pompa. Energia se transforma in caldura. La
functionarea in regim de franare hidrodinamica, rotorul pompei se blocheaza, iar cel al
turbinei este cuplat la rotile vehiculului.

Regimul de franare cu recuperare este dificil de realizat. in cazul regimului de
franare in contracurent, se consuma inutil energia motorului termic.

in figurile 4.4a si 44b sunt prezentate caracteristicile externe ale unui
transformator hidrodinamic la diferite turatii ale pompei respectiv la diferite grade de
umplere ale transformatorului.

La franarea hidrodinamica puterea de franare se transformd@ in caldura.
Capacitatea de franare este limitata de alunecarea s.

(np+nl) (41)

np

La franarea in contracurent s =
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" n,—n
In cazul franarii recuperative s = ("—‘) (4.2)

My

iar pentru franarea hidrodinamica alunecarea se calculeaza cu relatia:

s=— (4.3)
nP
=100% ‘M%
I I gpoe P I
60%
: N 400/\
S
. -
ng q=100% It
Itp Ip
N80%
4007 60%
111 v 111 v
a). la diferite turatii ale pompei b). la diferite grade de umplere

Fig. 4.4 Caracteristicile unui transformator hidrodinamic

aceasta suprapunandu-se cu raportul de transmitere al transformatorului.
Puterea care se transform& in caldurd pe parcursul procesului de franare se
calculeaza cu relatia

D,=P,-s (4.4)

0)

Fig. 4.5 Evolutia fortei de franare hidrodinamice

Forta de franare hidrodinamica ideald ar trebui sa prezinte forma aratata in Fig.4.5

prin curbele OB si BE.
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Portiunea OB este caracteristica fortei de franare a franei hidrodinamice la
umplerea completa cu lichidul de lucru, iar BE reprezinta forta de aderenta Fa = f (v).

Pe figura prin hiperbola CD s-a reprezentat forta de franare dezvoltatad de frana,

corespunzatoare puterii maxime Pr max = Ct @ franei care este limitatd de capacitatea
instalatiei de racire.
Deoarece metoda cea mai utilizatd pentru modificarea cuplului de franare produs de
frana, adica a fortei de franare, este modificarea gradului de umplere cu lichid a cavitatii
franei, in figurd s-au mai reprezentat cu linie intreruptad o serie de caracteristici Fy = f (v)
pentru diferite grade de umplere [19].

Pentru a se putea realiza modificarea fortei de franare dupa caracteristica de
aderenta (BE), facand abstractie de limitarea acesteia de capacitatea schimbéatorului de
caldura, este necesar sa se cunoasca legea de variatie a gradului de umplere al franei q
in functie de viteza de mers.

La constructiile actuale, obtinerea unor caracteristici care sa se apropie fie de
curba BE sau CD s-a facut pe cale experimentala prin modificarea gradului de umplere al
cavitatii franei, deci cu totul empiric prin faptul cd nu existd incad o metoda de calcul a
caracteristicilor franei hidrodinamice F,= f (v) pentru diferite grade de umplere (metoda
pentru calculul corect de franare hidrodinamica la umpleri partiale).

O conditie importantd este ca puterea maxima admisa la franare Py max , Care in
general este atinsa la viteza V, = 0,25V, sa@ nu fie depasita. la viteze superioare
acesteia.

Aceasta este necesard deoarece, la franele realizate pana in prezent, disiparea
unor puteri de franare mai mari ca Py . este limitatd atat de capacitatea schimbatorului
de caldura cat si de rezistenta mecanica a elementelor mecanice dintre frana si roti.

Caracteristica esentiald a franei hidrodinamice care constituie si un avantaj
insemnat este faptul ca energia de franare se transforma in caldurd fara uzura unor

elemente de franare mecanice si nu poate provoca blocarea rotilor.

4.3.Propulsia hidrostatica

Propulsia hidrostatica consta in principiu din transformarea. integrald sau partialg,
a energiei mecanice a motorului termic in energie hidrostatica, cu parametrii de baza

reglabili continuu, transportarea energiei hidrostatice si retransformarea ei in energie
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mecanica, redata axei sau rotilor tractoare.

in fapt, aceasta constd din intercalarea intre motorul termic si axa sau rotile
tractoare a unui transformator hidrostatic. format dintr-o pompa volumica si unul, doua
sau patru hidromotoare.

incercari de aplicare a tractiunii hidrostatice s-au facut la o gama diversa de
vehicule, cele la care reusita a devenit deplina fiind indeosebi vehiculele cu regim de
viteze frecvent variabil si cele la care conducatorul, pe langa sarcina de a dirija vehiculul,
trebuie s& manevreze si echipamentele tehnologice, care de fapt justifica insasi existenta
vehiculului.

Vehiculele care au fost pana acum echipate cu tractiune hidrostaticad sunt foarte
diferite, ele putand fi grupate principal, in doua categorii:

-vehicule la care puterea de antrenare instalatd este folosité in principal pentru
tractiune si de aceea sunt reclamate randamentele bune ale transformatorului de moment
(autovehicule de persoane sau camioane, tractoare rutiere, locomotive de manevra,
locomotive de mina, motostivuitoare, combine agricole, etc.),

-vehicule la care puterea de antrenare instalata este folosité cu frecventa redusa
pentru tractiune (excavatoare, incarcatoare, macarale, nivelatoare, etc).

Necesitatea obiectiva a folosirii unui transformator cu cat mai multe trepte, sau
chiar reglabil continuu, a aparut din momentul inlocuirii masinilor cu abur prin masini Otto
sau Diesel (mai usoare, cu un randament mai bun si exploatare mai simpla, dar avand o
caracteristica functionald care nu permite reglarea decat intr-un domeniu relativ mic de
turatii si mai ales, de momente).

Principalele conditii ce trebuie sa indeplineasca un transformator hidrostatic sunt:

-sa permita o reglare cat mai continua, in intregul domeniu de turatii s momente;
-sa permitd mentinerea permanentd a contactului fortat dintre motorul termic si
rotile tractoare (sd@ nu reclame decuplarea si, deci, Intreruperea fluxulu
energetic la schimbarea vitezelor de mers),

-sa realizeze o schimbare fara soc a vitezelor;

-sa evite miscarea inceata la pozitia de nul;

-sa dezvolte un cuplu de demaraj ridicat si sa permitd demararea rapida;

-sa asigure o functionare buna la circulatia in pantd sau la stationarea si la
activitatea vehiculului in stare inclinata

Este de remarcat faptul ca transmisia hidrostatica permite o zona larga de viteze,
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cu randamente acceptabile, poate asigura autoadaptabilitatea la sarcind, permite
economisirea ambreiajului si a diferentialului, precum si reglabilitate continua in ambele
sensuri de mers, schimbarea comoda si fara soc a vitezei.

O clasificare posibilda a transmisiilor hidrostatice folosite pentru propulsie se
prezinta in felul urmator:

-transmisii hidrostatice folosind transformarea hidrostatica integrala; transportul
energiei de la motorul termic |a rotile tractoare se face exclusiv prin intermediul trasmisiei

hidrostatice.

Diagramele de functionare a acestor trasmisii pentru rapoarte de trasmitere i = 1 si
t >1 sunt redate in figurile 4.6.a si 4.6.b.

V (cm3) Vp II\’I:
3 .
P (kgficm 2 Viem?) VMV,
‘,/' PR ) | N p(kgf!cmz) ' P
soof A d i A e
o gl / . // ,/,. ) g /, il
s P /’/ 1 ¢ '//" ,/'/ 400 ///' //’ P(CP)
AN AN A Per C A A
300 ;-//,/ /_,// ’/, //'/‘/‘v,,,/ / ‘ 300 - ,,L\.\bi,,__‘-\
AN T 18 200f-1 7 [ N P
Y VA A VR 4 Y ) S - ’ /——h.—-— —_——
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I bt N O ikl S ol 100 F SN AL Y]
LI o S KN V2 M 2 N7 A :
7 RV RS ,,/ \/p s < -"—7: o 7 P 0
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2 -4 -8X+8 +4 42 +1 T 2 -4 % 44 +2 # i
Fig. 4.6.a.) Diagrama de functionare Fig. 46 b.) Diagrama de functionare

-trasmisiile hidrostatice folosind transformarea combinatd mecanohidraulic
realizeaza transportul energiei mecanice de la motorul termic la rotile tractoare partial
direct mecanic si partial, prin intermediul fluidului de lucru.

Acest aranjament poartd denumirea uzuala de transformatoare cu derivarea interna
a puterii. Rapoartele de transmitere au fost definite ca fiind teoretice (i = Vw/V, = ny/nw).

Diagramele de functionare ale acestor transformatoare pentru i = 1 si i >1 sunt
redate in figurile 4 6. c si 4.6.d

Figurile 4.6.a si b, respectiv 4 6.c si d au aceleasi deosebiri de principiu si anume:

in domeniile uzuale de transformare (i = -2..-4 si i = 4..1) pentru rapoarte i = Vu/V, >1
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presiunea de lucru poate pastra o valoare relativ constanta la transmiterea integrala a
puterii instalate fata de situatia cand i = Vw/V, =1 [44]

-trasmisii hidrostatice pentru amplificarea fortei de tractiune mecanice nu sunt de
fapt transformatoare, cu ajutorul lor nefiind posibila reglarea vitezei de mers. Se folosesc
in cazul vehiculelor in constructie obisnuitad, destinate unor munci grele de tractiune si
constau in simple adaugiri, pe fluxul de tractiune al fiecarei roti netractoare, a unui
hidromotor alimentat de pompa tractorului.

in  momentul cuplarii hidromotoarelor la roti, se obtine o amplificare
corespunzatoare a momentului de tractiune.

Se prezintd in continuare cateva scheme tip de tractiune hidrostatica cu
transformare integrald, si anume:

Schema cu reglare manuala a vitezei, fara limitarea automata a puterii consumate
(Fig. 4.7):

Viem?) 3 =@ VM
P tkgficm2) V (cm?’) T
p (kgf/cm?) VM > Vp
soo}” Picp)
. Pcp) A
500 | !
’ 300 ,*\ Vi Phrec
400 " = < --l—-—\ ~
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300 | %; A= o ——
. ! 1Y ’ 7 v
200 |, 100 ‘\‘ ’,’.',.T. i_k-
100 0 ,,,:\K( S 0
dd ?
] 0 100} / . Phidr*
100 [ Nm -1000 -500 [0 +500 +1000 +2000 3000 M'm
T 2 -4 % +4 42+ i
Fig. 4.6.c.) Diagrama de functionare Fig. 4.6.d.) Diagrama de functionare

Nivelul maxim al puterii consumate nu este supravegheat de sistemul hidraulic, la
suprasarcini existand posibilitatea de "calare" a motorului termic.

Schema de reglare manuala a vitezei, cu limitarea automata a puteri consumate
prin "alunecarea" sub sarcind a motorului termic (Fig. 4.8).

Schema cu reglarea automata a vitezei si limitarea automata a puterii consumate

prin "alunecarea" sub sarcina a motorului termic (Fig. 4.9)
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Exista o supraveghere a nivelului puterii maxime consumate. La suprasarcini exista
posibilitatea de a evita "calarea" motorului prin diminuarea presiunii de comanda a
pompei.

Schema cu reglarea manuald si limitarea automatd a puterii consumate prin
dispozitiv de putere (Fig. 4.10).

Schema de reglare manuala a vitezei si limitarea automata a puterii consumate
prin supapa de putere, cu comanda mecanica a turatiei motorului termic (Fig. 4.11).

Schema cu reglarea manualéa a vitezei si limitarea automatad a puterii consumate

prin supapa de putere, cu comanda hidraulica a turatiei motorului termic (Fig. 4.12).

ke

Fig. 4.7 Schema de tractiune cu transformare integrala

si reglare manuala a vitezei

Se prezinta in continuare o schema moderna de tractiune [16] pentru motostivuitoare (Fig.

4.13).
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Pompa auxiliara realizeaza atat improspatarea, cat si comanda pompei principale.

La calculul elementelor de baza ale trasmisiei de tractiune hidrostatica spre
deosebire de sistemele hidrostatice avand ca surse de alimentare motoare electrice si la
care considerentul energetic de dimensionare reclama, consumarea in fiecare moment al
functionarii a puterii strict necesare, la sistemele antrenate de motoare termice. acelasi
considerent reclam& consumarea in permanentd a puterii totale instalate (respectiv
disponibilitatea unei viteze de deplasare adaptabild automat la sarcind si realizand
impreuna cu aceasta consumul integral al puterii motorului).

Din aceasta cauza, calculul sistemului hidraulic de tractiune pleaca de la valoarea
unei puteri fictive, numita "putere de colt" Pc= Vmax+ Fmax

La nivelul instalatiei hidraulice Pc= Qmax - Pmax * Nm * Np

Fig. 4.8 Schema de tractiune cu reglarea manuala a vitezei si

hmitarea puterii prin alunecare

Daca sistemul se proiecteaza si cu reglaj secundar, atunci "puterea de colt” se

diminueaza cu raportul de transmisie secundar Raportul de transmisie i. realizat de
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sistemul hidraulic rezultd din hiperbola de putere. Raportul minim i=1 corespunde puterii
de colt. Sub aceasta valoare durata de viata a sistemului scade simtitor.

Raportul maxim in cazul unui reglaj primar si secundar poate ajunge la valoarea de
Imax=8...10.

Pentru trasmisiile hidrostatice de tractiune se folosesc in general sisteme de unitati
cu pistoane axiale.

Alte tipuri constructive sunt folosite rar si numai la masinile la care tractiunea este
o functie auxiliara iar randamentul transmisiei nu are insemnatate.

La transmisiile necompacte, cea mai utilizatd solutie este cea cu motoare
hidraulice rapide, insotite de reductoare mecanice.

Solutia cea mai utilizatd este cea in circuit inchis, cu folosirea unui rezervor de
capacitate mica si a unui racitor. Reglarea pozitilor de lucru ale unitatilor hidrostatice
(respectiv schimbarea continua a vitezei de lucru a vehiculului) se executd in majoritatea
cazurilor cu ajutorul unor servocomenzi comandate mecanic, hidraulic, electric sau

electronic.

O
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Fig. 4.9 Schema de tractiune cu reglare automata a vitezei si limitarea puterii prin

alunecare
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Fig. 4.10 Schema de tractiune cu reglare manuala si limitarea puterii prin regulator
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Fig. 4. 11 Schema de tractiune cu reglarea manuala a vitezei si reglarea automata a

puterii prin supapa st regulator mecanic de turatie
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Fig. 4.12 Schema de tractiune cu reglarea manuala a vitezei si limitarea automaté a

puterii prin supapa si regulator hidraulic de turatie
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Fig 4 13 Transmisia hidrostatica a unui motostivuitor
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4.4 Efectul de franare al transmisiilor hidrostatice

Asemenea transmisiilor hidrodinamice si cele hidrostatice pot functiona atat in
regim motor (de propulsie, tractiune) cat si in regim de franare.

Tractiunea hidrostatica se utilizeaza cu preponderenta la utilajele de lucru datoritd
avantajelor pe care le prezintad. Aceste tipuri de vehicule, in categoria lor intrand moto si
electrostivuitoare, incarcatoare frontale, buldozere, excavatoare, utilaje terasiere, masini
agricole etc, pe langa functia de deplasare, efectueaza si alte operatii. Vitezele lor de
deplasare sunt relativ mici (pand la 50 km/h) si greutatea proprie mare raportata la
unitatea de putere instalata (vezi Fig. 4.14) [21}], [23].

in cele ce urmeaza, fara sa se precizeze de fiecare data, se vor face referiri asupra
posibilitatilor de franare a acestor tipuri de vehicule.

In majoritatea cazurilor aceste vehicule au un ciclu de lucru foarte complex, in
cadrul caruia propulsia ocupad un rol important. Manevrabilitatea utilajelor de lucru se
complicd cu cresterea numarului de operatii simultane pe care acestea trebuie sa le
efectueze (astfel, pentru o productivitate maritad in timpul deplasarii se efectueaza si alte
manevre).

In cazul utilajelor la care operatia principald nu este cea de deplasare, atentia
operatorului uman se concentreaza asupra unor aspecte esentiale din punct de vedere al
specificului activitatii.

Transmisiile hidrostatice utilizate in sistemul de propulsie a acestor categorii de
utilaje vin in ajutorul mecanicilor care le exploateaza.

Posibilitatea inversarii usoare si rapide a sensului de deplasare, respectiv
posibilitatea cuplarii automate a regimului de franare practic instantaneu, sunt motivele
majore care justificd utilizarea transmisiilor hidrostatice pentru autopropulsarea si
franarea acestor vehicule.

Utilizarea transmisiilor hidrostatice ca frane de serviciu este limitata in unele situatii
de valoarea puterii de franare.

Subansamblele mecanice fiind dimensionate la puterea instalata, capacitatea de
franare a transmisiei este limitatd la aceasta valoare a puterii si este asiguratd de
elementele transmisiei.

Analizand evolutia in timp a energiei cinetice a unui vehicul pe parcursul

procesului de franare se constata.
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-energia initiala
1

E, =§-MvZ (4.5)
- legea de variatie a energiei E = f(t)
| E
E(t):EO—\/2ﬁ°-i-Fr-p~t (4.6)

unde M -masa vehiculului
i -raportul de transmitere
F¢-forta de frinare
u -coeficientul de frecare

t -intervalul de timp mé&surat din momentul inceperii procesului de franare

oo
P20
16| N
ey )
(;;?f
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Fig. 4.14 Extinderea utilajelor mobile echipate cu transmisii hidrostatice

Curba de variatie teoretica a energiei, potrivit legii de variatie a acesteia este
reprezentata in figura 4.15.

Analizand in detaliu relatia de mai sus se poate conclude:

-energia initiala este determinatd de masa si viteza vehiculului, deci nu este
posibila reducerea acestui termen. Pentru marirea eficacitatii franarii prin transmisia
hidrostatica se recomanda totusi limitarea superioara a vitezei (20 -25 km/h), pentru un
vehicul dat,

-raportul de transmitere al transmisiei este invers proportional cu timpul de franare.
Cresterea acestuia influenteaza pozitiv efectul de franare a transmisiel.

in cazul unei transmisii hidrostatice cu reglaj dublu (primar si secundar) se pot

obtine rapoarte panalai= 8 sau chiari=10
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-forta de franare la nivelul rotii depinde de presiunea reglata in cadrul transmisiei
de catre supapa de siguranta inglobatd, este limitata de rezistenta elementelor mecanice
ale transmisiei.

-coeficientul de frecare influenteaza pozitiv capacitatea de franare dar limitarea
acestuia la o valoare optima determinatd de randamentul propulsiei si aderentd este
inevitabila.

Problema blocérii rotilor la franare si deci deraparea in cazul franéari hidrostatice
este exclusd din aceleasi motive ca si la franarea hidrodinamica, prezentate in cadrul
paragrafului precedent.

In cazul intrarii in regim de franare, asupra motorului hidraulic va actiona momentul

dat de energia cinetica a vehiculului in momentul inceperii procesului de franare:

2

M P n E, n, mv"- n,

1 I m n
M =—F. = —. = —. = —. . ——y.r.— 47
m TS e TS to i 2 to i 2t V" (4.7)

m m m m m

unde: m - masa vehiculului
v - viteza vehiculului
t - timpul de franare
r - raza rotit motoare
nNm - randamentul transmisiei mecanice
Im - raportul de transmitere mecanic intre transmisie si roata motoare.
Acest moment face ca motorul hidraulic sa lucreze in regim de pompa, realizand
astfel presiunea

2M o [bar] (4.8)

mh

unde: Vm, - cilindreea motorului hidraulic

Aceasta presiune mentinuta prin rezistente variabile sau supape reglabile asigura
momentul de franare. in eventuala situatie a alunecarii rotilor scade sau chiar dispare
total momentul M, si implicit Mm,. In lipsa momentului M., motorul hidraulic revine in
starea normala de functionare (motor) si stationeaza. in acest moment si cuplul de franare
este zero.

La incetarea alunecarii forta de franare creste la valoarea ei anterioara. Avantajul
fata de frana hidrodinamica este ca in timpul alunecarii se poate micsora forta de frecare
la valoarea data de aderenta prin trecerea la un regim intermediar.

Deceleratia maxima ce se poate obtine cu transmisia hidrostatica in regim de
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franare este data de relatia practica [4], [9]:

a, =955

i, -1, -100 [%] (4.9)

G-n-r
unde: P¢- puterea de franare [W]

G - greutatea vehicolului [N]

r - raza rotit [m]

Im - raport de transmitere mecanic

in - raport de transmitere hidraulic

a,- deceleratiarelativa  a,= a/g [%]

ih = Vimotor / Vpompa

i i =0377. 2 (4.10)

" v

v - viteza vehicului [km/h]

P
=36-——-100 [% 4.11
a, =36 oy [%] ( )

Conform acestei relatii, se prezinta aici diagrama de franare pentru doua vehicule
diferite, pentru al doilea prezentand si diagrama de franare cu motorul termic nedecuplat
(Fig.4.16).

Vehiculul | este echipat cu un motor termic de putere P=15 CP, are masa de 900
kg si viteza maxima de 25 km/h

Vehiculul Il este actionat de catre un motor termic cu P=70CP, are masa de 2800
kg si viteza maxima de 60 km/h.

Linia orizontald reprezintd limita propusa pentru deceleratie prin normative
internationale (PKt 11,79 FKT-Anlage 12 Zu 111/24) [14],[23]

Cercetarile efectuate de catre specialisti [14] stabilesc informatii asupra evolutiei
timpului de franare pentru transmisii hidrostatice.

in figurile 4.17 si 4.18 sunt prezentate doua posibile franari complete cu transmisia
hidrostatica, de la viteza de 25 km/h. Valoarea medie a deceleratiei este de 35 %, cea
maxima fiind de 45 %. Timpul de franare conform relatiei t = a/v (4.12), se ridica doar la
16..2s.

Alura curbelor este dependentd de principiul de franare utilizat, respectiv de
constructia transmisiei hidrostatice.

Prezenta lucrare isi propune prin vointa autorului, studiul asupra a doud metode de

franare utilizate la cate o solutie constructiv functionala pentru transmisia hidrostatica.
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Fig. 4.15 Variatia energiei cinetice Fig. 4.16 Diagramele de franare a doua
vehicule
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Fig. 4.17 Franare prin rezistenta (circuit deschis)
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Fig. 1.18 Franare prin contracurent (circuit inchis)

4.4.1 Franarea prin rezistenta

Se utilizeaza o trasmisie in circuit deschis, model utilizat de autor la utilaje

terasiere echipate cu senile.

Solutia in circuit deschis este justificatd de necesitatea realizarii functiei de dirijare

(virare) specifice vehicolelor pe senile. Schema hidraulica a transmisiei este prezentata in
Fig 419
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La faza de propulsie, motorul hidraulic este alimentat prin supapa de sens al
ventilului de franare (inchidere) iar returul se intoarce la distribuitor prin al doilea ventil
deblocat de presiunea de pe circuitul de alimentare.

in momentul franarii, functie de valoarea deceleratiei dorite se obtine o strangulare
treptata si astfel franarea motorului hidraulic.

Caracteristica staticd a ventilului de franare este redatd in figura 4.20, pentru
diferite deschideri nominale. Curbele au fost obtinute pentru trecerea prin drosel la
deschiderea maxima a acestuia. Caracteristicile dinamice au fost studiate de autor in
lucrarea [30]. S-a constatat posibilitatea optimizarii prin modelarea droselului de

amortizare din circuitul de comanda al ventitului.

Fig. 4.19 Transmisie in circuit deschis

Aici se va prezenta studiul unui model simplificat stationar conform schemei din
Fig. 4.21.

Rezistenta hidraulica aici este asigurata ori numai prin rezistenta circuitului, ori de
asemenea printr-un drosel 6 intercalat in circuit, ca rezistenta reglabila pentru reglarea
fortei de franare date.

La franarea prin rezistentd, pompa va debita la rezervor, motorul hidraulic se
roteste in continuare si lucreaza ca pompa franata. Este valabila urméatoarea ecuatie de
curgere [24]:

Vdpy
E dt

qm.nm :Rh+p\| v (413)
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Fig. 4.20 Caracteristica ventilului de franare

Qm - cilindreea motorului hidraulic

Nm - turatia motorului hidraulic

R, - rezistenta hidraulica interioara

pm - c&derea de presiune pe motor

V - volumul de ulei din circuit

E - modulul de elasticitate al uleiului.

2

Fig. 4.21 Schema de incercare (model simplificat)
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nyb =
.{_nM‘ M <'
tpy | & PMm noM
. < M ong !
ny=f1(®)
fi®=ny X a o
t = Ql_
0 * A _t 0
v, t
t max Pmax P -:I:Ii tmax-: :_meax a P
! Pm=f2(t —n Pm=f2(
ny ZI ; M
-Pum _pM' b
a) b)

Fig. 4.22. Evolutia parametrilor dinamici. Cazuri posibile

Momentul de reactie al sarcinii (cazul cel mai frecvent):

1 dn
-—z—n-q_\l-pMZM,+2nl-—dt—M (414)

unde: M; - momentul de incarcare
I - momentul de inertie al partilor rotitoare
Rezolvarea ecuatiilor de mai sus conduce la urmatoarea ecuatie diferentiald a

caracteristicii de tranzitie pentru franarea prin rezistenta:

d’n dn M
Ty T, dt2‘“+rM dtM+n“:_T| (4.15)
unde:
, R
T, =4n’ 1.+ (4.16)
qM

constanta de timp mecanica
\Y

- 417
th ERh ( )
constanta de timp hidraulica
qZ
_t . 418
B=tglo) =51 (4.18)
M
a = arctg — (4.19)
An,,

unde: M- momentul efectiv al motorului
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Cand se solutioneaza pentru radacini reale, se retine numai:

n, =n # T.e_'%z_'r.e—% _& (420)
M Oy T2 _T] 2 1 B .
=P e T e T 4 (4.21)
M M1 T,-T Mi
iar pentru radacini complexe:

M
e = noMe-m{cos(m) . %in(«,t)}_? 422)

| & Y .
—Dp = Ppy Ty O-€ ?sm(yt)+;sm(yt) + P (4.23)

Prezentarea graficad a ecuatiilor de mai sus este concretizata in Fig. 4.22 a) si
4.22b).

Fata de Figura 4.22 a) existad urmatoarele observatii:

- dacéd antrenarea pana la trecerea motorului prin zero (nw = 0) nu se opreste,
aceasta in timpul de franare t; ruleaza in sens invers sub actiunea unui moment static dat
de sarcina corespunzator turatiei An,=M,/ b.

- in continuare putem observa ca in cazul franarii hidraulice. sarcina redusa are
semnul celui de al doilea termen din partea dreapta a ecuatiei (4.20).

Se vor obtine in continuare constantele pentru t = 0:

Ml
+— =n,,, +Anl

Ny = Ny = Ny B
(4.24)
sipentrut =«
M
n, = +FI =+An, (4.25)

ceea ce se observa pe figura 4.22 b).
Abscisa presiunii maxime: tma Stabilit numai pentru prima derivata a ecuatiilor de

presiune, egaland cu zero:

Ces = UL -lg(TZJ (4.26)
T-T, T,

| _0.787 (4.27)

naN ,Y

Cu aceste valori se poate deduce presiunea maxima la franarea prin rezistenta:
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Tm 'Tz TI )

“Pun =P\ T TP (4.28)
2 1 2
T 0.787.>

Py = le-%-O,%S-e Tyt +al]+pa (4.29)

4.4.2 Franarea prin contracurent

Franarea in contracurent este caracteristica sistemelor de propulsie in circuit inchis
asemanatoare celui din Fig. 4.13. Se propune o schema moderna de transmisie
hidrostatica pentru tractiunea repartizatoarelor de asfalt (Fig. 4.23). [16]. Schema contine
elemente de reglaj proportionale asigurand totodata si functia de franare.

Principiul de franare este diferit de cel prezentat, pompa nefiind scoasa din
functiune in timpul franarii. Notiunea de contracurent coincide cu fenomenul de
suprapunere a doua debite:

-debitul dat de motorul hidraulic lucrand in regim de pompa din momentul inceperii
franarii;

-debitul absorbit sau refulat de pompa, functionand ca motor sau pompa.

Se remarca existenta a trei regimuri de functionare a pompei:

a) regimul de motor cu pastrarea sensului de refulare, permitand reglarea
volumului geometric de la valoarea maxima la zero. “"Contracurentul” se considera
"negativ" si asigurad o frAnare mai moderatd asemanatoare franei de motor la vehiculele
obisnuite.

b) regimul inactiv cu "contracurent nul" (volum geometric zero). Pompa nu
debiteaza, si asigura o franare brusca prin inchiderea evacuarii uleiului debitat de motor
provocand totodatad intrarea in functiune a supapei de sigurantd de pe ramura sub
presiune.

c) regimul de pompa cu schimbarea sensului de refulare permitand reglarea
volumului geometric de la zero la valoarea maxima. "Contracurentul" se considera
"pozitiv" si ésiguré o franare violenta ce provoaca aparitia unor suprapresiuni controlate
de supapele de soc.

Schema circuitului analizat este prezentata in figura 4.23.

Circuitul este de tip inchis, fiind posibil reglajul primar si secundar.

Reglajul secundar se instaureaza automat in urma epuizarii domeniului de reglaj
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primar.

Protectia pompei este multipld, iar reglarea acestuia se realizeaza prin limitarea
presiunii de comanda cu supape proportionale. Protectia motorului in regim de franare se
realizeazd prin dispozitivul de sigurantd format din distribuitor selector si supapa de
siguranta.

Instalarea regimului de franare se realizeaza in urma inverséarii ordinii reglajelor:
secundar + primar.

Zona de reglaj secundar permite deceleratii mai moderate. Franarile bruste
necesita trecerea in zona de reglaj primar.

Se prezinta in continuare o schema utilizatd de autor pentru tractiunea utilajelor
terasiere echipate cu roti (Fig. 4.24).

Curbele de tractiune teoretice, respectiv caracteristicile statice ale transmisiei sunt
prezentate in figurile 4.25 si 4.26.

Transmisia fiind mixta, regtajul primar continuu iar cel secundar in trepte, curba de
tractiune cunoaste 4 portiuni, astfel apropiindu-se de curbele de tractiune a vehiculelor
rutiere. Caracteristica staticd este o hiperbold aplatizatd, permitand obtinerea
deceleratiilor relative admise prin normative (30-40%).

Pompa utilizatd este de tipul cu pistoane axiale cu disc inclinat
A4V40HW1.0LO081010 iar motorul cu pistonase axiale cu bloc inclinat
A6VMBOEZ2/60WXPABO2 ambele produse de firma REXROTH din Germania.

Protectia partilor mecanice este asigurata prin supapele de siguranta inglobate in
pompa, franarea realizandu-se prin "contracurent negativ" sau "zero".

Studiul modelului de laborator pentru metoda de franare prezentata, utilizeaza
schema din figura 4.27.

Franarea se realizeaza prin schimbarea sensului curentului spre motorul hidraulic
in urma comutarii distribuitorului 3.

La aceastd metoda de franare debitul pompei actionezd hidromotorul pana la
momentul ny=0 in sens opus, la care starea de presiune contribuie la comprimarea

fluidului si la aparitia pierderilor volumice.
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Fig. 4.23 Schema transmisiei LINDE
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Fig. 4.24 Schema transmisiei repartizatorului RMA 150
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Fig. 4.25 Caracteristici de tractiune
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Fig. 4.27 Schema de incercare (model simplificat)

Pentru acest caz ecuatia curgerii va fi:

qp-np+qM-nM:Rh-pM+%-dg—tM (4.30)
iar ecuatia de momente devine:

-%-i.p&,:M,u-n-l.d;t" (4.31)

Prin solutionarea ecuatilor de mai sus se obtine ecuatia diferentiala a caracteristicii

de tranzitie pentru franarea in contracurent:

dn; dn M
Ty Ty dtzi T Ty dtM Ny = Ny, _B_I (4.32)
Solutia pentru radacini reale este:
n . = M
nM:z'TZ?:!TI'{TZ'e ?-T e ”:l_nOM_—BL (4.33)
2.1, [ '.
Py =Py € 'Z—e“} (4.34)
M M1 TZ _ r-rl ‘\
iar pentru radacini complexe:
- a . M
Ny =2n,, € licos(yt)+75m(yt)}— N,y ——[-3-'— (4.35)

Abscisa t ma COrespunzatoare presiunii maxime pu max Stabilit in mod asemanéator cu

cazul anterior:
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¢ :_Tﬂ_lg[ij (4.36)
™ TZ_TI Tl

0,787

Unax 4.37
; (4.37)

Reprezentarea grafica a caracteristicilor de tranzitie se arata in figura 4.28.

Evolutia in timp a caracteristicilor presiune, turatie la ambele metode de franare
prezintd zone mai mult sau mai putin largi de tranzitie. Stdpanirea acestor zone si
restrangerea lor prezinta un interes deosebit, ori de cate ori se realizeaza o transmisie
hidrostatica capabila sa lucreze si in regim de franare.

Prezentul capitol a avut ca scop prezentarea teoriei franari si punerea in evidenta

a problemelor specifice acesteia in general, respectiv studiul sistemelor de propulsie
hidrostatice, ca frane de serviciu in particular.

+npa b
M n; Th
TPm = - gy
NM1=NMi
‘Anl M1="Mi
ta
;_2_" A
0 t_‘: -t
E -
9 P+
E a o a
<4 -Nop =Mm¢
\‘
—nM¢ b
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Fig. 4.28 Caracteristicile in regimul tranzitoriu

Studiul amanuntit al fenomenelor tranzitorii ce apar in timpul procesului de franare
cu transmisii hidrostatice, va constitui obiectul urmatoarelor capitole.
Vitezele medii si mici de deplasare permit utilizarea unor sisteme de franare diferite
de cele folosite la viteze mari.
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Astfel s-a aratat aici avantajele oferite de transmisiile hidrostatice functionand in
regim de franare pe baza efectului lor propriu de franare.

Evolutia schemelor hidraulice de-a lungul anilor, utilizand generatii de aparatura
hidrostaticd perfectionatd, a permis la ora actuala atingerea unor performante
spectaculoase.

Capitolul de fata prin analiza acestei evolutii este in masura sa propuna o schema
optimizatd, creatd de autor, schema care va face obiectul cercetérilor din cadrul
capitolelor ce urmeaza.

in acelas timp s-au stabilit si parametrii dinamici a caror evolutie in procesul de
franare este hotaratoare.

Este vorba de parametrul turatie n(t) respectiv presiune p(t), acestea fiind
considerate la arborele respectiv racordul de alimentare al motorului hidraulic.

Alaturi de criteriile de eficacitate stabilite in capitolul precedent, parametri dinamici
selectati in cadrul acestui capitol vor sta la baza investigatiilor intreprinse in partea

experimentala a tezei, in vederea stabilirii performantelor sistemelor analizate
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5.Contributii teoretice privind functionarea transmisiilor hidrostatice in
regim de franare

Franarea in general se bazeaza pe disiparea energiei cinetice acumulate la demarare si
rulare prin diferite metode, functie de specificul sistemului care este supus analizei.

Sistemele mecanice de franare functioneaza pe principiul transformarii energiei cinetice
in caldur3, prin frecare uscata.

Dispozitivele de incetinire utilizeaza principiul transmisiilor hidrodinamice, efectul lor de
franare fiind redus din cauza alunecérilor.

Transmisiile hidrostatice pot functiona in regim de franare cu eficienta maxima, atunci
cand se intrerupe alimentarea motorului hidraulic, odata cu obturarea partiala sau completa a
ramurii de evacuare.

in timpul procesului de franare motorul functioneaza ca pompa sub efectul puterilor
dezvoltate de masele inertiale, aflate in miscare.

Puterile de franare sunt limitate doar de rezistentele mecanice ale elementelor de
transmisie intermediare.

Disiparea energiei se realizeaza prin frecare fluida, fara uzuri, caldura degajata putand fi
disipata prin schimbatoare de caldura. Posibilitatea acumularii energiei cinetice excedentare
este posibild, reutilizarea facandu-se in conditii bune.

in contextul celor relatate se vor analiza posibilitatile disiparii energiei cinetice prin
franare cu transmisii hidrostatice.

Se va pune accent pe evaluarea fenomenelor dinamice care apar in interiorul
transmisiilor.

Transmisiile care se studiaza, fac parte din categoria celor destinate propulsarii utilajelor
mobile. Transmisiile hidrostatice de tractiune in circuit deschis asigura efectul de franare
printr-un dispozitiv inglobat in acestea, cu disiparea energiei la nivelul unei rezistente
hidraulice variabile.

Transmisiile hidrostatice de propulsie in circuit inchis asigura un efect propriu de franare
bazat pe principiul de functionare al masinilor volumice.

Investigatiile efectuate sunt in totalitate contributii personale ale autorului.

Ele demonstreaza in mod evident comportarea favorabilad a transmisiilor hidrostatice in

regim de franare.
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5.1Transmisii hidrostatice in circuit deschis

Studiul fenomenelor care apar in transmisiile hidrostatice in circuit deschis se va efectua
pe un exemplu concret. Transmisia supusa analizei face parte din mecanismul de deplasare
al Repartizatorului de mixturi asfaltice, RMA50, proiectat la S.C. PROMPT S.A. Timisoara si
realizat la S.C. UM.T. S.A., pe baza conceptiei avansate de autorul acestei lucrari.

Utilajul este destinat asternerii si finisarii straturilor de mixtura asfaltica din componenta
imbracamintilor rutiere.

Masina este autopropulsata, pe senile, avand greutatea proprie de 5t si viteza maxima
de deplasare 10km/h.

Schema hidraulica de actionare a transmisiei este reprezentata in Fig.5.1.1.

Y —— = —————
R Ll s -
™ v l
NI X &_y__'. '
! X : AN - |
. -4 - H
] L___:_‘ '
° 1
h | a
1 -J H
Sk ' H
:
{ 1 z’x.
]
| \\.x_l
ﬁvé | |

Fig. 5.1.1 Schema hidraulica a repartizatorului RMA 50

Pompa hidraulica PH este unitate cu pistoane axiale cu disc inclinat din productia firmei
Rexroth(familia A10VO pentru sisteme in circuit deschis).

Este reglabila, dotatd cu regulator presiune-debit, fiind asiguratd posibilitatea cuplarii
prin legatura LS(sesizor de sarcina).

Pompa debiteaza in distribuitorul DH tip baterie PVG32 din productia firmei Danfoss.

Distribuitorul este sensibil la variatia sarcinii, asigurand independenta consumatorilor.

Sertarﬁl proportional alimenteazéd ventilele de franare VF fabricate la UMT. SA
Timisoara. Acestea au comportare proportionala in limitele variatiei presiunii de comanda.

Prin ventile se alimenteazad motorul hidraulic rotativ M care face parte integranta din

motoreductorul montat la actionarea senilei.
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Ventilele de franare montate in circuitul hidraulic asigura atat franarea dinamica in timpul
deplasarii, la faza de incetinire, cat si imobilizarea utilajului in repaos.

Elementul de baza, care asigurd functia de franare este ventilul VF prin rezistenta
hidraulica variabila inglobata in acesta.

Schema functionaléa a ventilului de franare este reprezentata in Fig.5.1.2.

Fig. 5.1.2 Schema functionala a ventilului de franare

Ventilul conic este ridicat de pe scaunul lui cu pistonul cilindric actionat de presiunea de
comanda. Reasezarea se realizeaza la diminuarea presiunii de comanda p., realizandu-se
acoperirea orificillor din camasa cilindrica a ventilului. Diminuarea sectiunii de trecere se
realizeaza dupa lege logaritmica daroritd modului de asezare a orificilor pe suprafata
cilindrica (in spirala).

Efectul de franare apare in momentul diminuarii presiunii de comanda si se bazeaza pe
evacuarea controlata a uleiului din motor prin orificiile practicate in camasa ventilului.

intr-o prima aproximatie, suficientd pentru scopuri practice, sistemul care descrie
comportarea ventilului de franare este format din ecuatia de miscare a sertarului si din
ecuatiile de continuitate, corespunzatoare nodurilor sistemului considerat.

in ecuatia de miscare (5.1) a sertarului:

€= (R Ry - -y <Ry - - (5.1)
intervin foriele:

F.-forta de comanda;

Foe-forta elastica de referinta;

F.-forta elastica;

Fn-forta hidrodinamica de regim stationar;

F wF w-fortele hidrodinamice tranzitorii;

F«-forta de frecare vascoasa;
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m. fiind masa echivalenta a elementelor mobile.

S-a neglijat forta de frecare uscata, avand valori mult inferioara celorlalte forte.

unde:

Expresiile componentelor mentionate sunt:

Fc = Ac ‘Pe (52)
Fy. =k, 2o, (5.3)
F,=k,-z (5.4)
F =k, -zp (5.5)
Fo = Kj - X-p (5.6)
. . 2P (5.7)
Fr =kl -——

ht ht \/B

Fry =Kpy - & (5.8)
ki =7 Cq_-L-d-sina-y2p (5.9)
K =m-Cy -L-d-sina-fp/2 (5.10)

L-lungimea de amortizare,

I-lungimea umerilor sertarului.

in sistemul considerat se disting doua volume de ulei supuse variatiilor de presiune:
Vt-volumul cuprins intre motor si ventil,

Vc-volumul cuprins intre motor si camera de comanda a ventilului.

Raportul acestor volume este de ordinul sutelor.

Variatia volumului Vc este hotaratoare in functionarea ventilului.

Ecuatiile de continuitate sunt:

p = \’/— '(lem - lec - lec - Qc - Q\) (5 1 1 )
t
p. = \‘/ Qe - A) (5.12)
in care:

Qi-m-debitul teoretic mediu al motorului;

Qume-debitul teoretic mediu evacuat;

Qime-debitul scurgerilor din motor si aparate de conducere;
Q.-debitul de comanda al ventilului;

Q.-debitul ventilului;

g-modulul de elasticitate echivalent al uleiului.

Datorita faptului ca scurgerile se produc in regim laminar, debitele aferente sunt

proportionale cu presiunea.
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Qime = Kime *P (5.13)
Debitul de comanda se poate aprecia ca fiind element al regimului de curgere laminar.
Q. =k -(p-pe) (5.14)
ke =(n-a})f12:n-) (5.15)
Pentru analiza influentei micilor oscilatii ale parametrilor functionali se utilizeaza un

model matematic simplificat (liniarizat):

AP ke -(X+X0e) -k -x-p=m, - X (5.16)
sau
Me X + Ke + Kn'PX = Ac'Ps - Foe (5.17)
Se noteaza:
ken = ke + kn'p (5.18)
si se aplica transformatele Laplace ecuatiei diferentiale (6.17):
MeS?X + kenX = AcPe - Foe (5.19)

Pulsatia naturala a ventilului este:
Wm = (Ken/Me) (5.20)

Ecuatia de continuitate corespunzatoare camerei de comanda a ventilului are forma:
VC
chkc(p_pc):Ac'x+T'pc (521)

Aplicand transformata Laplace acestei ecuatii si explicitand presiunea de comanda,

rezulta:
A, s
P =(p-—Ss-x)/(1+—) (6.22)
k. o
01 =k / Ve (5.23)

1 este pulsatia naturala a sistemului elastic din camera de comanda.

Eliminand presiunile intre ecuatiile (5.19) si (5.22) rezulta:

X = (Fpe + ——-p+ )+ ( kchl ) (5.24)

() 1 m Om

in ecuatia de continuitate al nodului de lucru:
V,
Quum = Qume — Qe — Qv = '!_l Y (525)

este necesara liniarizarea expresiei debitului evacuat prin ventil in jurul unui punct de regim

stationar:
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80, = Q=0 =(%) (s +( 2 o)

Po X0
Se noteaza cu:
Q
o =(%) koo
* 7 po

gradientul de debit si cu:

kv'xo

K z(&j =
X0 p 2@

X0

gradientul presiune-debit al ventilului.
Caracteristica ventilului de franare va fi:
AQy = Koo' Ay + kyo'Bp

unde;:

si
Ap=P-po
in regim stationar:
Quo = kgo'Xo + kso'Po
Caracteristica ventilului capata forma liniara:
Qs = koox + ko'p
Ecuatia de continuitate devine:

lem - len: - kcc ‘P- kc(p - pc) - pr XN=—

unde:

Koe = Kime + Ko

(5.26)

(5.27)

(5.28)

(5.29)

(5.30)

(5.31)

(5.32)

(5.33)

(5.34)

(5.35)

Aplicand transformatele Laplace acestei ecuatii si utilizand relatiile (5.22) si (5.34)

rezulta:
p——k*'-s X
Qunm = Qume — kee ' P—k¢ p_—l_cs— _kPo'xz L
+_.
)

Tinand seama de relatia (5.24), ecuatia (5.36) devine:

1A -
(lem _lec)'[l +i] _kpo"\{l+[m+ kpo] '5} = p'kcc|:
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t
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este pulsatia naturala corespunzatoare volumului de lichid din nodul de presiune.
Admitand ipoteza ventilului de franare fara drosel de amortizare se ajunge la ecuatia

caracteristica de ordinul trei:

3 2 2 k. n-A.
: —[ L +Lj.s+_v°_~+1=o (5.39)
030, Om keh'kce 3 kce‘keh

Daca se recurge la analiza stabilitatii ventilului, criteriul de stabilitate algebric conduce la

urmatoarea conditie de stabilitate:
2 k.n-A
Al 11 [ p0 " Ac +1] (5.40)

kch'kcc w3y O3 kce'keh

\"A A,

—+< < (klmc + l()(0) (541 )
& Kpo

Stabilitatea ventilului fara drosel de amortizare este conditionata, deci inacceptabila in

practica.
Cu cat rezistenta hidraulica a droselului este mai mare, cu atat pulsatia naturala a

ventilului este mai apropiata de cea hidraulica.

oy = |2 (5.42)
m,
Ry = T (5.43)
VC
R fiind rigiditatea hidraulica.
in acest caz functia de transfer a ventilului de franare devine:
kpo A [ ] A, j
- 1T+ +. 7 s
kch ’ kcc c)l pr
(5.44)

w =P
" F, 2((0.]
s’ .

Se poate observa ca dinamica ventilului se poate controla prin rezistenta droselului care

intervine in expresia pulsatiei naturale w,, la orice valoare a volumului V..
in concluzie, dimensionarea corecta a droselului de amortizare asigura ventilului de

franare o stabilitate neconditionata [5].
Pulsatiile o1 si 3 fiind foarte mari, functia de transfer poate fi aproximata prin relatia

simpla:
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A.-A ,/k, -k
c po ch ce (545)

P s s
g
o, o,

care poate fi direct utilizata in proiectare.

w

Rezultatele analizei sunt prezentate sintetic in Fig.5.1.3,5.1.4,51.5.5.16.5.1.7.

Curbele s-au obtinut prin integrarea numerica a functiilor de transfer.

X(mvs')  Xlnvs) X[m-10")

0.7
| 45065
| u0j 06 —
! 350 A .
{1 30{05 / v
| oefoud | {
81 201 04 7 AL
41151035 // / 2
01 10{03 =N
t{ 5o L >
81 0l 02 [ [ms)

t
S 10 15 20 25 30 35 40 45 50
Fig. 5.1.3 Evolutia parametrilor cinematici ai sertarului

Qv [,//ME"J

dc
M 23

3110 v 7
1405 /\

4 Q i
l/ \ - e __t[ms]

Fig 51 .4 Variatia debitelor
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Fig. 5.1.5 Influenta excentricitatii
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Fig. 5.1.6 Influenta jocului
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Fig. 5.1.7 Influenta diametrului droselului de amortizare

Curgerea reald in drosel este turbulentd. Aceasta introduce o cadere de presiune
apreciabila, temporizand deschiderea ventilului de franare in sensul evacuarii uleiului din
motorul hidraulic.

Pentru ca franarea sa fie eficienta trebuie ca sistemul sa prezinte o comportare dinamica
favorabila.

in vederea evidentierii comportarii dinamice se recurge la modelarea sistemului, urmata
de simularea comportarii dinamice.

Comportarea stabila a sistemului este o cerinta indispensabila, motiv pentru care se va

proceda la analiza frecventiala a sistemului, vizand estimarea rezervelor de stabilitate.

5.1.1. Modelarea matematica

Modelele matematice se construiesc pe baza ecuatiilor de miscare si de continuitate.
Pentru pompa cu capacitate reglabila ecuatiile care descriu modelul matematic neliniar,

sunt dezvoltate in ideea acceptiunii sistemice din Fig.5.1.8.
i

P - Gp(s) Q,

7T, T,

Fig 5.1.8 Schema bloc a pompei
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Astfel:

- V dp
%=Vt ~keP-3TE Y (5.46)
d
I ;p +kn'np+vgp'(pp+Ap _pﬁ)+°'f'vg>(Pp +A, “Pcr)=MM (5.47)

unde:
Q,-debitul pompei [m’/s];
Ve-Capacitatea pompei [cm’/rot];
ne-turatia pompei [rot/min];
kq-gradientul liniarizat al pierderilor de debit;
p -presiunea la racordul pompei;
pe-presiunea instantanee din pompéa [N/m?];
E-modulul de elasticitate al lichidului [N/m?];
V-cantitatea de lichid din spatiile inactive ale pompei [cm’);
I-momentul de inertie redus la axul pompei;
kn-gradientul liniarizat al pierderilor de turatie;
Ap-presiunea legaturii LS [N/m?];
Po-presiunea de comanda a regulatorului pompei [N/m?];
cr-coeficientul de frecare uscats;
Mu-momentul motor.
Modelul distribuitorului cu functionare continud (proportionald) este descris pe baza

cvadripolului prezentat in Fig.5.1.9, dupa cum urmeaza:

o —— 7 Q.
Gn(s)
Pp I Pa
N I
Fig.5.1.9 Schema bloc a distribuitorului
2 5.48
QI) :2ﬂdcd(y_YO) E(pp —Pa +pE) (S )
2. ,
F= mj—; + h% + k(v —vg)+2Cy - Cy -md(y - yo)(pp -pa+ pl.;)cosw (5.49)
(

Supapa din corpul distribuitorului (Fig.5.1.10) se modeleaza prin ecuatiile:
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FF

Q
Gy [s) t: QD
ﬁpp

Fig 5.1.10 Schema bloc a supapei

Qp = Qpr-QsQgp

2
QS=CDSP'H'D'XS‘/;'pp
2 '
Qgp = Cps,[=|Pp - P
Va(eo-)
V. dp

dys o
= Ac—24+23,-D +—
Qop =As 4o *arP ¥y

(5.50)

(5.51)

(5.52)

(5.53)

Modelul matematic al ansamblului format din ventil de franare si motor hidraulic rotativ

se construieste pe baza elementelor constructive prezentate in Fig5.1.2. respectand schema

bloc din Fig.5.1.11.

1
L VF L M ,
1 |
- _ +_ P |
| ) = |
g NE S vnEnl i
l + + + [} |
i Blor, i
(p> (p) > 4 ] p 1
:(p) p T : KpT > :
(p)
| _ M © o Exg‘— | B |
®Ty) = e l I
R S o m o .
| <p p) — | = |
| Y ()] L | + I
p_, L % B2 | - _
F 1 4 - :
- P |
Fig. 5.1.11 Schema bloc a sistemului
Astfel.
AN
Qap = Var Mt Roa P 50 Py (5.54)
Ve Vant
Iy iy v Ky oy t Gy "‘;b*\" Py - P) HM = :’ (pxi - p) (5.59)
I LN
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’2
Qu =Cp -ky exp(x)- E'p (5.96)

m,-X=A.-pe - ke (x—x) - ky ox-p—khl-x-\/;_)—km-x-p-[TM—kf-x (5.57)
p
Vl
T P Qi —Qv - Qc - AQy - Q¢ (5.98)
V,
?c.p‘::Qc—Ac.x (559)
unde:

Vgm-volumul geometric al motorului hidraulic;
kam-gradientul liniarizat al pierderilor de debit;
Iw-momentul de inertie redus la axa motorului;
kn-gradientul liniarizat al pierderilor de turatie;
cm-coeficientul frecarii uscate in lagare;

k.-coeficient de proportionalitate;

exp(x)-functia de variatie a sectiunii droselului;

me-masa echivalenta a partilor ventilului aflate in miscare;
Ac-aria suprafetel de comanda;

k.-coeficient de elasticitate echivalent a arcurilor din ventil;
kn, Kn1, knz.-coeficientii frecarii vascoase;

krcoeficientul frecarilor uscate;

Vi-volumul de ulei comprimat intre ventil si motor;
V.-volumul de ulei comprimat in cavitatea de comanda [4].

Pe baza modelului matematic prezentat este dezvoltat modelul de simulare pe

computer, descris in paragraful urmétor.

5.1.2.Simularea comportarii dinamice

Modelul matematic obtinut descrie comportarea sistemului atat in faza de demarare cat
si in cea de franare. in continuare se prezinta analiza comportarii pentru faza de decelerare.

Modelul de simulare este dezvoltat prin aplicarea transformatei Laplace sistemului de
ecuatii obtinut.

Ecuatiile caracteristice se obtin in urma aplicarii aritmeticii functilor de transfer, dupa
cum urmeaza:
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W2

N(s) =
1+W N
+ Z'(Wsl_M) wsz.‘W 'W32'W34'W35'W36
2
k
WI(S): —
1+T,-s
1
Wz(s):_
Veu
1
W. (s)=
15 Ly s” +ky s+k,
2%
W,,(s)=2m-W,(s) =
M
W, ()=
S kp
w (s)—-l—
34 - kx
A
W, (s) = <
n(s) m, s’ +k, -s+k,
k
W, (s) = —=
so(s) 1+T, s

Aceste expresii s-au obtinut prin neglijarea neliniaritatiior esentiale. Cercetarile
intreprinse [7] demonstreaza validitatea relatiilor in cazul de fata. Erorile sunt nesemnificative.

Expresia (5.60) ofera doua relatii pentru marimea de iesire, scrise pentru faza de

franare. Se obtine functia de transfer:

an
T, s +T,,-s*+T, -s+1

W, (s)=

respectiv:
Wiy(S) = Why(S) - Win(S)
an(S) = (W31 - M) : W32
rezuita;

A, s +A, s+A,
s 4 3 2
Tos+T, 8" +T, s +T,-s" +T, -s+k

WP)‘(S) =

unde:
A=f (caracteristicile motorului)
T,=f (caracteristicile ventilului si motorului)

T.=f (caracteristicile ventilului si motorului)

Simularea a fost efectuatad pe calculator, aplicand semnal treapta de intrare in sensul

descresterii debitului de alimentare (y = -1) [13].
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Fig.5.1.12 Variatia turatiei
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Fig. 51.13 Vanatia presiunii
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Se obtine in final raspunsul la semnal treapta pentru trei valori ale diametrului
droseluluide amortizare. Rezultatele simularii sunt reprezentate in Fig.5.1.12 si Fig.5.1.13.

Se remarca o amortizare mai buna pentru valori mai mici ale diametrului droselului de
amortizare. Sub valoarea ¢ 0,3 amortizarea devine aperiodica, insa pentru o buna functionare
a ventilului, este necesara filtrarea corespunzatoare a uleiului. Totodata executia droselului la
aceasta dimensiune devine dificila.

De aceea in practica se admite compromisul de a avea amortizare oscilantd care
asigura inca performante dinamice superioare. S-a efectuat si simularea asistata de calculator
pentru procese neliniare. In acest sens rezultatele sunt prezentate in materialul bibliografic
[51(13]

Diferentele sunt nesemnificative deoarece s-au neglijat doar neliniaritétile neesentiale.
Pierderea prin efortul suplimentar depus in vederea efectuarii simulérii continue, nu este
justificata.

Rezultatele obtinute in urma investigatiilor facute asupra modelului de simulare liniarizat

satisfac in bun& masura cerintele impuse de aplicatiile realizate cu sistemul in cauza.

5.1.3.Analiza performantelor sistemului

Sistemul dinamic format din ventil de franare si motor hidraulic. este ansamblul care
influenteazad in mod direct calitatea regimului de franare. Regimul tranzitoriu prezent la
instalarea fazei de franare impune in mod necesar o analiza in vederea identificarii acestuia.
In acest sens se apeleaza la metode de analiza frecventiale.

Din functia de transfer G,(s) exprimata prin ecuatia (5.69) se obtine functia de frecventa:

W, (jo)=Re(®)+ ) Im(v) (5.73)
Din care:
A(®) = JRe?(0)+Im* (o) (5.74)
= arorg (@) 575
P(o)= mngdm) (5.75)
A = 20 IgA() (5.76)

Reprezentand diagrama Bode corespunzatoare acestor expresii, se obtin caracteristicile
din Fig.5.1.14.
Acestea stau la baza estimarii stabilitatii sistemului prin aplicarea criteriului Bode.
Rezervele de stabilitate sunt determinate pe baza marginii de amplitudine si margii de
faza.
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Conform criteriului Bode, urmérind si Fig.5.1.14, sistemul este stabil pentru ca r,>0 si
rm(dB)>0, acestea reprezentand rezervele de stabilitate(r, = 180°, ry(dB) = 32).
p -]

250

\\ re
180______\_4..—\&_._ - — 4+~ - — = 4
150

J
o

100

— oy |— = ==

SO
AldB) [—_] rmitds)

-50 B Adg

~-100 I

-150

1 0 107 w Ys] 10°

Fig.5.1.14 Diagrama Bode

Diagrama Bode s-a construit pentru diametrul de ¢ 0,3 a droselului de amortizare.
Rezervele de stabilitate se pot mari prin marirea orificiului calibrat al droselului, in defavoarea
rapiditatii sistemului.

in final se pot concluziona urmatoarele:

-modelul liniar de simulare furnizeaza date corecte privind stabilitatea sistemului;

-din punct de vedere calitativ, sistemul poate fi analizat cu suficientd precizie prin
simulare numerica pentru procese neliniare;

-marginea de amplitudine si marginea de faza au valori cuprinse in domeniul admis
pentru sisteme dinamice de acest gen (r, € 0° - 300°, ry(dB) € O - 45);

functia exponentiald pentru variatia sectiuni de trecere este compatibila cu rolul
functional al ventilului de franare;

-raspunsul acestuia din urma este puternic influentat de deschiderea droselului de
amortizare,

-ca urmare, erorile probabile de executie pentru dimensiuni atat de mici si fenomenul de
colmatare la un grad avansat de contaminare a uleiului, pot afecta serios stabilitatea.

-reducerea duratei regimului tranzitoriu este conditionatad de diametrul droselului de
amortizare, de jocul radial al sertarului si excentricitatea acestuia.

Diagramele trasate pentru dependentele dintre performante dinamice si caracteristicile
constructive faciliteaza sinteza.permitand o alegere stiintificd a elementelor constructive in

concordanta cu unele performante dinamice si pret de cost (Fig.5.1.15)
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Fig. 5.1.15 Modificarea turatiei si presiunii cu diametrul droselului

5.2.Transmisii hidrostatice in circuit inchis

Transmisiile hidrostatice in circuit inchis find mai raspandite in sfera sistemelor de
propulsie, studiul lor se va derula pe marginea unor exemple concrete aplicate la propulsarea
unor utilaje de constructii.

Principiul de functionare si reglare al acestor transmisii derivd din principiul de
functionare al elementelor componente (pompa si motor).

Principiul reglarii volumice prezintd o serie de avantaje profitabile, care asigurd
flexibilitate sporita sistemelor in cauza.

Functie de tipul elementelor de actionare se pot exemplifica trei sisteme care utilizeaza
pe rand reglaj volumic primar, secundar respectiv dublu.

Schemele sistemelor exemplificate sunt de conceptie proprie, functionarea lor fiind

verificata in practica, pe prototipurile utilajelor echipate cu acestea.
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5.2.1.Transmisie cu reglaj volumic primar

Reglajul primar se concretizeaza la nivelul unitatii primare din componenta transmisiei
hidrostatice. Prin simpla schimbare a volumului geometric al unitatii primare (pompa), cu
pastrarea celorlalti parametrii, se obtin diferite regimuri de lucru.

Pe parcursul reglarii au loc fenomene dinamice determinate de constructia transmisiei si
de regimul de lucru anterior reglarii.

Stapanirea acestor fenomene presupune cunoasterea si evaluarea lor in paralel cu
stabilirea corectiilor care se impun.

Se va analiza in continuare comportarea din punct de vedere dinamic a transmisiei
hidrostatice conceputd si realizatd de autor, utilizatd la sistemul de propulsie al
"Repartizatorului de mixturi asfaltice RMA150", proiectat la S.C. PROMPT S.A. si executat la
S.C.UM.T. S.A Timisoara.

Schema hidraulica a transmisiei este prezentata in Fig. 5.2.1.

Fig. 5.2.1 Schema hidraulica a transmisiei

Transmisia este echipata cu pompa cu pistoane axiale, cu disc inclinat tip A4VG si motor
cu pistoane axiale cu bloc inclinat tip A6V, ambele din productia firmei Rexroth, Germania.
Pompa are volumul geometric maxim Vgp=4OCm3/rot si este reglabilad continuu prin schimbarea

unghiului de inclinare al discului.

Motorul are volumul geometric maxim ng=80cm3/rot si este reglabil prin bascularea

blocului pistoanelor, avand doua pozitii de functionare.

5.2.1.1.Descrierea transmisiei

Cilindrul de reglare al pompei principale, in lipsa presiunii de comanda, mentine discul

pompei-prin arcurile de reducere-la unghiul zero, astfel incat pompa nu refuleaza.
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in momentul comutarii distribuitorului de comanda, cilindrul inclind discul in sensul
comandat, determinand o valoare diferitd de zero a volumului geometric. Pompa refuleaza
ulei catre motor in sensul comandat.

Motorul, in momentul alimentarii lui cu presiune, se afla la volumul geometric maxim si
va porni la turatia corespunzatoare acestuia.

Incetinirea (franarea) inseamna reducerea volumului geometric al pompei realizata prin
reducerea unghiului de inclinare al discului acesteia.

Datorita inertiei mecanismelor motorul devine pompa, dar pompa, datoritd volumului ei
geometric redus, nu poate aspira debitul cedat de motor si astfel acesta din urma este franat.

Fenomenul prezentat este insotit de aspecte dinamice. Evaluarea acestora se va aborda
prin metode teoretice in vederea studiului stabilitatii sistemului si delimitarii regimurilor
tranzitorii.

Se propune analiza prin metode frecventiale datorita simplitatii modelarii matematice.

5.2.1.2.Suportul matematic al analizei

Se vor prezenta modelele matematice ale transmisiei in vederea obtinerii
caracteristicilor de frecventa necesare analizei preconizate.
Pompa este antrenata de motorul termic al utilajului, furnizand debitul volumic:

Q,=n,-Z,-8,-D, - 1ga, (5.77)

r P

Motorul utilizeaza un debit:

Oy =nyZy S, -Dy-sinay (5.78)
sau
wa,
Q/) =n,- I/XI' ’ m (5.79)
, _lga,
Qy =ny -} oM ga,, (5.80a)
unde:

N, Nw-turatia pompei respectiv motorului;

Z,,Zw-NuUmar pistoane pompa respectiv motor;

S, Sm-suprafata piston pompa respectiv motor,
D,.Dw-diametrul de asezare pistoane pompéa respectiv motor,

ap, o-unghiul discului (blocului) pompéa (motor).
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Stabilirea caracteristicilor de frecventd are la bazad modelul matematic liniarizat al
sistemului. Influenta neliniaritatilor se va analiza in cadrul capitolelor ce urmeaza.

Liniarizarea se va obtine in conditiile unei variatii mici ale parametrului de reglare, si ale
unor conditii la limita privind varfurile de presiune la care intri in functiune supapele de
siguranta.

Astfel se poate scrie:

Qp = kqa "o, (5.80b)
Se presupune ca oscilatiile presiunii in conducte nu ating valori la care sa se deschide

supapele de siguranta. Acest lucru inseamna ca ecuatia:
I Qss=0 — py,-P2p < (P1p~P2p)o (5.80)
| Q85=kel(P1pP2p) - (P1Pap)o] = ProPzp > (Prs-Papo (5.81)
se poate exclude din modelul matematic.

Se exclude de asemenea ecuatia:

I Q. = Ky /P = P2p = P2p < Psc (5.82)

Qsc 0 - pop > Pse (5.83)

tinand cont, ca la oscilatii, presiunea minima in sistem este egala cu presiunea p,. sau mai
mare decat aceasta marime.
In conditii de oscilatii putem scrie ecuatia liniara:
M, +M,=k,, - Oy (5.84)
unde:
M, - momentul fortelor de frecare interioare

M, - momentul fortelor de frecare din lagare

M, = (am 2 rboy + c)- SZNM g (5.84a)
M, = (M(; +k '("?\l) -SENO Yy (5.84Db)

M, - momentul frecarii uscate
iar coeficientul ky tine cont de actiunea fortelor frecarii hidrodinamice in motorul hidraulic si
fortele de frecare in lagare.
in urma simplificarilor prezentate se obtine modelul liniar.
Transformatele Laplace ale modelului liniar sunt dupa cum urmeaza (raportate la racordurile
P si M):
A-v(s)+ K, -Ap,(s)+ kK, -Pip(s) = Koo ", (8) (5.85)
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A- VZp(S) + kpl : App(s) - kp] ) p2p(s) = kQa : ap(s) (586)

A-vim(s) + kg - APy (8) — K - Pim () = Vipr -5 Y (5) (5.87)
A Vo (8) + Ky - APy (S) + Ky - Pam(S) = Vg -5 Y (S) (5.88)
I-5* -y \(8) = py(s)- \AYEA SVEER VIO R SRV (5.89)
Ecuatiile care descriu procesele nestationare in conducte se scriu sub forma:
E 6
ch[B(s)I]- p,p(s)——“s(—s)sh[e(s)l]- v, (8)= Py (s) (5.90)
S
E.00) sh[O(s)]- p,, (s)+ch[B(s)l]- v, (s) = v, (S) (5.91)
E 0
IO Py (5) =SB V3, (5) = Doy (5) (592
s
E.00s) Sh[B(s)]- po, () + ch[B(s)1]- v, (s) = v, (5) (5.93)

Diagrama bloc corespunzatoare sistemului este prezentatd in Fig.5.2.2. Modelele
matematice s-au prezentat dupa trecerea lor in Laplace.

Rezulta functia de transfer a sistemului:

W (s)= ) ko (5.94)
TG (5) T Vg s- {X(s)Ch[B(s)]+ Y(5)sh[O(s)] }

kp + I'(M . pM(S)

unde: X(s)y=1+ (5.95)
Vem 'S Ym(S)
. Pu(®)
2-Fu-k,-6(s) 7., (8) 4-k, k- Fa’ -6 (s)
§) = d A A1 5.96
Y As 20kl | A5 (596)
k: kg
kp = kpi +—2£J— kM = kf\ﬁ +% (597)

inlocuind s cu jo, obtinem functia de frecventa care permite construirea caracteristicilor

de frecventa:
k

)= on 5.98
¥yl J0) Vo jo-{X(jo)hlB )]+ Y(jo)shB(jo)] } (595)
A(w) = \/Rez(wm )+ lmz(wya) (5.99)

Im(w.,)
®(w) = arctg ——— (5.100)
() arche(Wm)
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Fig. 5.2.2 Diagrama bloc a sistemului
A (0)=20lgA (o) (5.101)

Diagrama bloc echivalenta completatd cu transformarile din unghi in turatie, este

prezentata in Fig.5.2.3.

o

Fig. 5.2.3 Diagrama bloc echivalenta

Diagramele Bode corespunzatoare functiei de transfer sunt prezentate in Fig.5.2.4.a,b

""""

alaturi de diagrama Black din Fig.5.2.4.c.

5.2.1.3.Studiul stabilitatii si performantelor sistemului

Analizand caracteristicile de frecventd (diagramele Bode) pentru evaluarea stabilitatii
sistemului studiat, se remarca latimea mare a acestora.

Domeniul cuprinde doua valori de rezonantd n,=20.78rad/s si n,=1992,9rad/s, care
determinad maximele aferente ale amplitudinii.

Facand abstractie de zonele de rezonantd, prin aplicarea criteriului Bode constatam

faptul ca sistemul este stabil prezentand rezerva de stabilitate avaluata prin:

-marginea de amplitudine
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Fig. 5.2.4c Diagrama Black

m, [dB] = -[H(on)][dB] ~8 dB (5.102)
-marginea de faza:
y =180 + @(®,) ~ 180" +(-170") ~ 10° (5.103)
Valorile reclama o mai buna amortizare a sistemului, acesta reprezentand o combinatie
dintre un dispozitiv proportional si unul integrator(l,+P,).
Banda de trecere este zona n=0...3.10°rad/s.
in ceea ce priveste performantele sistemului precizam faptul ca, datoritd Iatimii mari a
caracteristicilor de frecventa, durata regimului tranzitoriu este extrem de redusa:

4 4-m

t = = 1,57 5104
" o, 8000 [ms] ( )

Eroarea stationara in cazul raspunsului la semnal treapta unitar se estimeaza la:

4 =1- Re(0) =0.62° (5.105)
Suprareglarea (pentru cazul cand R, prezintd maxim):
o - L8 Re, ~Re(O) 6 1440 % (5.106)
Re(0)
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Valorile prezentate sunt pur teoretice. Cele reale se obtin prin corectii impuse de
neglijarea neliniaritatilor cauzate de cavitatie si schimb de caldurad cvaziprezente in timpul
regimului de franare.

Utilitatea investigatiilor intreprinse se rezuma la posibilitatea optimizarii, inca din faza de
proiectare a sistemului analizat.

in acest sens, péntru obtinerea unui efect maxim de franare, in conditii de stabilitate si
siguranta, se impune imbunatatirea amortizarii.

Caracteristicile din Fig.5.2.4, trasate pentru coeficienti de amortizare mariti, ;=1;6,=0,5;
respectiv £;=1,5; {,=1, asiguré rezerve de stabilitate marite la o banda de trecere sensibil
apropiata.

Practic acest deziderat se obtine prin modificarea optima a traseelor de legatur intre
pompa si motor (diametru, lungime, elasticitate) cu respectarea conditiilor de performante
ridicate.

Efecte similare s-ar putea obtine prin acordarea sistemului cu un dispozitiv derivativ
(atasat motorului hidraulic) sau prin acumularea temporara a energiei inertiale, dar ambele cu
implicatii materiale insemnate.

Drept urmare, pentru proiectarea unui sistem de propulsie hidrostatic cu performante
bune de franare, se impune optimizarea conductelor de legatura intre elementul primar si cel
secundar al transmisiei.

Pentru cazul cand motorul se afla la volum geometric minim, efectul de franare este
diminuat, amplificarea fiind posibila prin variatii mai mari ale parametrului de reglare. Studiul
acestui caz presupune solutionarea unor modele matematice neliniare sau simularea continua

prin limbaje formale.

5.2.1.4. Influenta curgerii nepermanente in conductele transmisiei

in cadrul paragrafului 5212 s-au prezentat modelele matematice ale transmisiei.
Acestea cuprind si descrierea fenomenelor ce au loc in conductele de legatura ale acesteia.

Conductele sunt acceptate ca elemente de legatura sub forma unor volume compacte.

Se présupune ca variatia de presiune interioard se propaga practic instantaneu in
acestea, daca masa fluidului si frecarea se neglijeaza.

Calculul presiunii se efectueaza prin integrarea ecuatiei debitului in timp, pe acest volum

de fluid.
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La baza simulérii curgerii stau modelele matematice ale conductelor, construite cu
ajutorul ecuatiilor de miscare nestationara, respectiv a ecuatiilor de continuitate, in regim
nestationar.

Conducta de legatura este considerata ca un sistem cu parametrii distribuiti. Literatura
de specialitate abordeaza aceastd problema, considerand conducta ca un element cu
impedanta [5],[15], sau prin analiza perturbatiilor ce se propagd in interiorul acesteia[14].
Analiza preconizata va face referiri la ambele aspecte.

in ipoteza unui sistem cu parametrii distribuiti, modelele matematice se scriu pentru o
particula de fluid oarecare. Ecuatia Navier-Stokes pentru cazul studiat este:

dv  op [ o 1 &
-—ax+n-LVv+ .

PG 3 ax-(V-\_/)}+p-gx (5.108)

Tinand cont si de legea compresibilitatii, derivata substantiala a presiunii se prezinta sub
forma:
Pov. 2o g & (5.109)
unde:

Ec-este modulul de elasticitate echivalent.

In urma dezvoltarii modelului fara frecare se ajunge la:

- -
ov. 1 (5.110)
at p o 0x
op av

- hild 5111
at Ee O X ( )

Prin eliminarea variabilei p se obtine ecuatia undei a carei solutii se prezinta sub forma:
Q(x,t)=f;(x-c-t)-fo(x+c-t) (5.112)
p(x,t)y=Z_ o[f1(x-Cc-t)+fo(x+cCc-t)] (5.113)

unde:

_VEep (5.114)

este impedanta caracteristica a conductei.

Modelul cu frecare conduce la ecuatia diferentiala tip Bessel(in urma trecerii in Laplace):

P2 F s e u=0 (5.115)
or or
unde:
: /,S . (5.116)
Vv
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este forma normata a razei.

Solutiile ecuatiei (5.115) sunt de forma:

U(F) = C1' Jo(F) + C2- Yo(F) (5117)
In final se obtine:
T R? ép | 2 Jl(i)
T2 P TV ‘
Q S p @&x [R JO(R) (5.118)

Pentru quadripol sunt valabile ecuatiile:
1

Q(x)=Qych©-x) ——J(ﬁ)-pl -sh(®- x)
2
V)

p(x) =2, - 4fR) -Qsh(@-x) +p-cO-x) (5.120)

1o(R)

sau sub forma matriciala;

(5.119)

Q Q

{ 1_0(5).[ l} (5.121)

%] Pi

in relatiile de mai sus

JEer [ W(R)

2 VL LB (5.122)
.5 | Jo(R)

o= £ 0 (5.123)

Coz\/%; ﬁ:j-‘/%-R (5.124)

in scopul apropierii de o situatie cat mai reala se va prezenta in continuare descrierea
matematica a proceselor nestationare in mediu vascos compresibil (ulei mineral), inchis in
conducta elastica (furtun de cauciuc).

Modelul se va dezvolta in coordonate spatiale, admitand urmatoarele ipoteze:

-conducta are grosimea peretilor constanta;

-curgerea este axial simetrica;

-n=ct.
Ecuatiile Navier-Stokes in aceste conditii au forma:
- ~ ~2 ~2 . - .
: N : N A2 GO
EAR v -‘3 by, ,‘Z‘,,\, = J—-£+\) A \;‘—+ { ‘7" +l-(_‘~+:-»_'f§ f:'-+»—-) (5.125)
| AN or poax 30NC orl r Y N Or r
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T

5 . v vy op op
+tp——+p—+V,—+v ,—=0 5127
a e TP TP TV Th ( )

Se aleg urmatoarele scari fizice:

-scara liniara: lungimea | a conductei;

-scara vitezelor: viteza medie v;

-scara vitezei de desfasurare a procesului:viteza sunetului

in acest context se poate scrie :

v A
- .. . 2 Vy
C'tx:‘ Co.’\,‘@‘xz‘_: x v (5.128)
a 1 Tox 10 ovg G,
at

Daca v<<Cq atunci se poate ignora membrul

Ve F"\ siv 2 (5.129)

Se noteaza r/I=k si rezulta:

2O AN O v A v 5.130
3 312 o2 KNP r o k2 (5:130)

k<<1 rezulta ca primul raport este mult mai mic decat celelalte doua.

Cand v,>>v, atunci ecuatia a doua se poate neglija, considerand presiuni egale in toate

punctele sectiunii transversale.

Din ecuatia de continuitate se omite v dr/dr, iar daca v<<C, rezulta ca si v,dp/dx este mic,

comparativ cu ceilalti membrii.

Rezulta ecuatiile:

. - a2, . o W .
0\‘__l_g+‘){i\_7\+l‘0\_‘+l.‘_f(0‘r+‘_r)} (5.131)

A p OX o r or 3 O\ dr r
op +P("'r +Pi +PC:'\ =0 (5132)
I3 or r OX

Inmultind cu 2rrdr si integrand intre O si ro obtinem:

iIZnn' dr~——-— 7*trpdr+uj?m{ l Al Jdr+2(—jz ——+L)dr (5.133)
at N p OX r cr 3

0
M ) N .o
i‘—J‘anpdr + pj‘lnr((—j ]dr+ p—|2andr =0 (5.134)
i or r- X

0] [§] 0

Calculand integralele obtinem:
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ro
[2mrvyar=q (5.135)
0

To
j 2nrpdr = mp (5.136)
0
o 2 o
vy 10V a( av.) (6v )
2 —2 +—-—L|dr=2n|=|r—X|dr=2 X 137
J' ‘{('}r2 rarj “jar or o o/ __ (5.137)
0 0 f—l’o
dar (va) =0,
o r=0
rezulta:
o . fo ro o o fo
cv, Vv ov ov ov
{2nr(;§+7")dr= 2n.([r 0; dr + 2n£v,dr= 2n£r0—;¢+2m',r'0 - 2nJ‘rTr’d: = 2nrgv,, (5.137)
0

Aici vi=v,o. cand r=ry Aplicand legea lui Newton:

Ty = —nu[ ”j (5.138)
o/,
rezulta:
an(,(ﬂj _ 2ot (5.139)
o/, 0 pL
Vo se determina din relatia: v, = o (5.140)

Ignorand inertia peretelui si socotind deformatia acestuia mica, rezulta:

Ty 0o (5.141)
A Ep A
o _fo P (5.142)
a5 A

unde:
o-tensiunea in peretele conductei;
d-grosimea peretelui,

E,-modulul de elasticitate al materialului peretelui.

Obtinem:
v - (5.143)
0 S3.-E. &

Din ecuatiile de mai sus rezuita:
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ov 1 ¢ 2 O .
(—:——ﬁ[p-L”"%"-]—ﬂ (5.144)

&t p 3(3Ep at PT,
unde:
V:% (5.145)
Ty
Scara timpului fiind I/co, constatam ca:
2pur, 'C_'p~ 2pvryCop
BE, A XE,I (5:146)
Daca: 2PV%Co ¢ (5.147)
3BE, 1

atunci se poate ignora paranteza din relatia (5.144).
Pentru valori reale ale parametrilor aceasta conditie este indeplinita.

Ecuatia de continuitate devine:

20 P N (5.148)

ct SEP a Ox

Daca 9 -1 (5.149)
dp E
va rezulta:
[_uﬂJC_mﬁ:(, (5.150)
E 5Ep ct Ox

in consecinta:

,,g+ﬁa_:_§1_’_ (5.151)
t 0 X
Elag:‘f.g (5.152)
O\ 'l
unde:
E
E'.j = ——'HE— (5153)
1+
dE

este modulul de elasticitate echivalent al mediului inchis in conducta elastica.

Ecuatiile de mai sus contin trei necunoscute. Este necesard obtinerea unei ecuatii

suplimentare:

0(8) = Wa(s) - V(s) (5.154)
Aplicand transformatele Laplace in conditii initiale nule:
dp(s)
POsV(S) + %r(,,(s) - -{1% (5.155)
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dv(s)
E
E dx

rezulta:

[POS + 2Wei(s)

fo

dv(s)

=-sp(s)

},(S) __9p(s)

Ep <2 = _gp(s
E ™4y sp(s)

dx

Pentru a trece in planul real se scrie:

T0i(S) = shy(s)v(s)

unde: h.(s) =
Luand: v(s) = 1

S
rezulta: h.(s) =

W5 (5)
S

Toi(t) se poate gasi cu ajutorul integralei Duhamel:

I3
(0 =< (- tveHdr
i ( aj'( W(

Aplicand relatiile de recurenta ale functiilor Bessel, rezulta:

unde:

unde:

] S
JI‘[Jro ‘} '
v 3 NI,

. S
lI[J"o ;] =

. s . s | . S . S
Jz[]’o JO(JrO"~ [Jr(,‘/* l,[]r(,‘/ -2
s v s I} v L

2l2-
S 18] . S
JI[."O N

L

el

o)

Se scrie h,(t) sub forma:

h(t)= ap + a;-f(1)

dp =

4pv

To

4y

_2pv

Ty

Functia f(t) se determina din [14]:

ORI

290N

t ¢

-~ N - ; - < N
CRESODU C—I(LK7751 v e 27.3652 P 403193t
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(5.156)

(5.157)

(5.158)

(5.159)

(5.160)

(5.161)

(5.162)

(5.163)

(5.164)

(5.165)

(5.166)
(5.167)

(5.168)
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pentrut > 0,16

- —1/2 ) -12 - - -
()= 07978850 * - 125000+ 0374008t" * + 01171861 + 00175327 — 0005493 (5.169)

pentrut < 0,16, in care 1= 8‘2’1 (5.170)
To
Rezulta:
ro,,(l)=ﬂu+ﬁ‘93j@r(t-r)dv (5.171)
Iy I 061' '
v 8pgv 400"l6\) T
Po gtV .[a—'f(t tde=-=2 (5.172)
By =2 (5.173)
OX ct

Al doilea membru, reprezentand rezistenta de frecare, depinde de istoria anterioara a
procesului.

Ecuatia din planul imaginar se aplica la calculul oscilatiilor si proceselor de tranzitie in
sisteme liniare si la studiul stabilitatii unor astfel de sisteme.

La studiul proceselor nestationare in conducte legate in instalatie se aplica ecuatiile din
planul real.

Pentru calcule aproximative se pot aplica ecuatiile (5.169),(5.170) completate cu
ecuatiile simple in ng, obtinute din functiile Bessel.

Descompunerea functiilor Bessel in siruri se efectueaza dupa cum urmeaza:

-1y (5.174)

m nl(n+ 1)\ 2/
Rezulta:

S jro‘/i ,” l,olnsﬂ
J,[jro‘/:—)_J: ; > (5.175)
0

n'(n+NH1R2"u"

s imss st 5176
JZ[JrOJ:J 4\'Zn!(n+2)!23“u" ( )

0

inlocuind aceste siruri in functia de transfer obtinem:
zl‘u“z b,s"
t()i (S) — 0

T
Y s
0

(5.177)

W (s)=

unde:
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2n 2n
Iy ) Iy

an = 'bn =
n!(n+2)122° " ni(n+1)1220 y° (5178)
Functiei W ii corespude ecuatia neomogena:
0.08215 dry; Cdpgu pry dv
A — e (5.179)
Functiile Bessel pot fi reprezentate prin:
2 2
J,(x)=l]'](1—i2-] (5.180)
2 1 Ak
2 .® 2
Jy(x) =2 [I—X—J (5.181)
8EI “ﬂ

unde ok, a2k sunt zerourile functiilor Ji(x) si Jx(x) cand:

< =jr0\/% (5.182)

Rezulta:
4pol)l—[ (l + r();s J
L L
W (s)= —— L (5.183)
| A
T, 1+ 0 1
° U ( u.ik L/
Punand «11=3,832 si a,1=5,136 vor rezulta ecuatii diferentiale de ordinul intai:
003812 dr,,; 4 :
00381, dry, | Ty = Poby 4 0.272p,1, av (5.184)
L dt Iy dt

Diferentele fata de cealaltad ecuatie se explica prin diferitele aproximari.

Transmiterea perturbatiilor (variatia presiunii sau a vitezei) se face de la o sectiune la
alta cu intarziere si cu deformarea dependentelor p(t) si v(t).

Influenta mediului si a elasticitatii peretilor la transmiterea perturbatiilor se apreciaza prin

coeficientul de distributie determinat din rezolvarea ecuatiilor ce descriu fenomenele

nestationare din conducta.

Din ecuatiile:
[p(,s + 2Wei (5) }\'(s) -9 (5.185)
: T dx
E; O - i) (5.186)
dx

eliminam variabila v(s).
Rediferentiind prima ecuatie si inlocuind dv(s)/dx din ecuatia a doua, rezulta:
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d’p(s) s 2W,,.(s)
s Pos + —2>
dx? [ 0

Jp(s) =0

Ty

Notam: G(S)zi\/Ei[PoH ZWW(S)J

E I

si il denumim coeficient operational de distribuire a perturbatiilor. Semnul este pozitiv pentru

perturbatii ce se raspandesc in directia pozitiva a axei Ox.
Obtinem:

2
LB _62(5) ps) =0

dx?

Solutiile ecuatiei (2.189) sunt:
p(s.x) = Clc(~)(s)x + Cze_@(s)‘
C, si C; se determina cu ajutorul conditiilor la limita.

Presupunem ca pentru x=0 avem p;(s,0) si v4(s,0), deci:

2
dp(s.0) _ ©X()Eg; 150
S

dx
Deci: pi(s,0)=C4+C,

2
SOTORk | sy = Clors) - C,0(9)
S
De aici:
5

G
2 2s

vi(s.0)

Cl _ Pl(S.()) + @(S)E}.:
2s

vi(s.0)
2 1

Rezulta:

O(s)x —()(s)X O(s)Ey c(‘)(s)x _ c(-)(s)x
p(s.x) =E—%:-——pl(s()) - (S » )

A% (S-())

Trecand la functii hiperbolice, obtinem:

O(S)E:shO(s)x
p(s.x):cl{@(s)x]p,(s())— (s) Lss (S)x v1(s.0)

respectiv

s-sh[@(s)x]

P, (s.0
A(s)E 1(s.0)

V(s.X) = ch[@(s)x]\' 1(s.0) -

Se calculeaza raportul:

O(s)E ;. shO(s)x
ch{©(s)x]p (s - ) 'S;{ (S)\]\'l(&())

P X) _
V(S.N)

py(s.0)

cueunhﬂgn-S*H?wn]

(s El:
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(5.187)

(5.188)

(5.189)

(5.190)

(5.191)
(5.192)

(5.193)

(5.194)

(5.195)

(5.196)

(5.197)

(5.198)

(5.199)
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Cand Py (s.0) _ O(s)E:

vi(s.0) s
atunci psY) _ pi(s9)
v(sX)  v(s0)
rezulta: psx) _ OE,
v(s.X) s

Marimea Z;(s) = psX)
v(s, X)

este operatorul de unda al rezistentei.
Valorile p4(s,0) si v4(s,0) sunt legate prin:

p1(s.0)
Z:(s) =
1(9) v1(30)

Deci Zg(s)=2,(s) reprezinta conditia coordonarii rezistentelor.

Daca v se inlocuieste cu Q, se obtine:

: p(s.X) _ Zg(s)
Zp(s)=B2N 21
. Qs.x)  nd

7 PN 49
Qi(s.x) 7'(1'(’,2

Operatorul rezistentd se poate exprima cu ajutorul coeficientului de distributie a

perturbatiilor:

E;:
Z3(s) = fe(s)

Zy(s) = -%@(S)
7“'”5

Pentru a da sens fizic coeficientului ©(s) se vor analiza oscilatiile armonice ale mediului

din teava.
In acest scop se inlocuieste s=jo.
Se obtine: O(jw)=+(5+j¢)
unde: d-coeficient de amortizare (atenuare),

g-coeficient de faza.

Se poate scrie:  ©(jm) = /b, + jb,

2ba
unde: b, = —L(p(,mz + 'b”]
Ey: Ty
2 9¢
b2 - 2dm
HEL
hz ‘:2 = bl
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(5.200)

(5.201)

(5.202)

(5.203)

(5.204)

(5.205)

(5.206)

(5.207)

(5.208)

(5.209)

(5.210)

(5.211)

(5.212)

(5.213)
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2
o 2
rezulta: & =0 ’p_o 1 [H Zb] J 4 26,
Eg Y2 P/  prol  Poly

2
2
s=0 R0 (L (l+ 2bj + 24822+ LI
Eg |2 Po®Ly Po Iy Po@Ty

_ Po®Xy
2k,
b= Po®Iy (k_z_ l)
2 k,
a kl
ks _
kpfp=—%: B=133
k|
_ (l)li?
8v
n-s[-kn-)— \/nT)]
Ky =
(2%)— I l[-‘m— 2\/n_\+ IJ
Kpﬁ — 4m
40-2Vo +1

E; = !:(] ‘!S;L— 1+ "!'_ -1
2k, k2
35 = (:() ‘!S'Z" l + "!‘_ + l
2k, k3
o
£g =0 _|—
0 l\}Ela

1 I
l+—=1+—

k3 2k3

Rezulta pentru @>10:

£

N[N
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(5.214)

(5.215)

(5.216)

(5.217)

(5.218)

(5.219)

(5.220)

(5.221)

(5.222)

(5.223)

(5.224)

(5.225)

(5.226)

(5.227)

(5.228)
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€=gg,|—= (5.229)

unde «, este factor de corectie.
Pentru analiza comportarii dinamice a sistemului care reprezinta conductele de legatura,

se construieste schema bloc pe baza modelelor prezentate (Fig.5.2.5).

T = e D e o o
—

Fig. 5.2.5 Schema bloc a conductelor

pybar] .
" nufrve]
180
2000
150
1500
120
» 1000 1
60
500
30 1 \ §2=1
A\
{ = \5 - =
N NS
= — o~ P
16 182707 §2=0,5N§ ]
tpe1
0 005 01 015 02 025 03 035 t[s] 0 o 0.2 03 035 ts]
Fig. 5.2.7 Evolutia presiunii Fig. 52.8 Evolutia turatiei
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Daca se considera circuitul inchis si se tine cont si de ramura de retur, schema bloc

simplificata cu functii indiciale va rezulta ca in Fig.5.2.6.

Fig. 5.2.6 Schema bloc simplificata

Rezolvarea modelului prezentat impune utilizarea calculatorului.

Simularea prin

MATLAB, utilizand procedura SIMULINK furnizeaza evolutia parametrilor debit si presiune la

iesire pentru diferite lungimi de conducte(Fig.5.2.7), (Fig.5.2.8).

In consecintd lungimea conductei de legatura din cadrul transmisiei hidraulice

analizate influenteaza amortizarea sistemului.

Curbele prezentate s-au obtinut prin excitarea sistemului prin semnale de intrare treapta.

Functiile de transfer obtinute pe baza modelelor prezentate si a schemelor bloc cu functii

indiciale, se prezinta sub forma:

Vg
Q)(S)
W](S): 0'(5) = - n l -
! 2.Tp[ l, s? + “"s+l][ ;80 + jzs+l]
o l_ (OB m) [OY
(s) I-s+kq
W,(s) = P _ P

(s) 2Z 2L
A 2~VgM-Tp( sy “s+l]( Lty “s+l)

b4
oy (O NGRS ,

(5.230)

(5.231)

in maqd practic treapta la intrare se realizeaza prin bascularea pompei spre volum

geometric redus.

Figurile 5.2.7 si 5.2.8 reprezintd efectul cumulat al parametrilor conductei (lungime,

diametru, elasticitate) concretizate prin modificarea gradului de amortizare. Figurile 5.2.9 si

5.2.10 prezinta efectul elasticitatii conductelor (teava, furtun cu 2 insertii metalice, furtun cu 4

insertit metalice).

129



Influenta elasticitatii echivalente este ilustrata prin Fig.5.2.9, Fig.5.2.10.

A\ibor]

200

150

Eg = 0381110"bar
100

Ec F0,533-10bar

50 = =[1,598- 10]bor

0 05 10 15 20 2.5 30 tE]

Fig. 5.2.9 Evolutia presiunii

13
n M :fh]

3 -10‘1:0

-11,598-107 bar

Fig. 5.2.10 Evolutia turatiel
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in urma simularii prezentate se constata influenta amortizarii conductelor de legatura
asupra comportarii dinamice a sistemului. Valoarea gradului de amortizare corespunzatoare
quadripolului definit de conducta de alimentare a motorului se modificd prin elementele
caracterisice ale acesteia.

Se remarcd faptul ca lungimea conductelor influenteazd semnificativ stabilitatea
sistemului, cresterea acesteia peste valoarea criticd data de £,=0,1, putand provoca oscilatii

slab amortizate cu afectarea rapiditatii sistemului.

Eg
25.10"
bar HL46A
20-10¢ |-8-=29C) C.ﬂ .
©-50°C | e— T
1.5-10° ——
tecava
10-10% furtun
> V”-’/
0'5.101. //
O 60 120 180 2.0 Pwmbar300

Fig. 5.2.11 Modificarea modulului de elasticitate echivalent

5.2.2. Transmisie cu reglaj volumic secundar

Transmisiile hidrostatice cu reglare volumicd au cunoscut o0 dezvoltare fara
precedent, indeosebi in sfera instalatiilor mobile.

Avantajele pe care le prezinta justifica pe deplin tendintele de utilizare a acestora si
in actionarile stationare.

Raspandirea sistemelor de actionare in circuit inchis fiind extrem de rapida, sunt

evidente tendintele de modernizare a acestora, mai ales in ceea ce priveste posibilitatile

de comanda si reglare.
Astfel, reglarea volumica aplicata la nivelul generatorului de energie hidrostatica a

devenit oarecum conventionala. oferind posibilitati limitate de adaptare la diverse situatii

impuse de mecanismul actionat
131

BUPT



1,0

\
4
%r

09 A

Tegva OLT3H
U =[140N/mm?

o
@)
|
|

—d 3
Ll 7

100 200 00 400 500 p,,bar 600
| J
0 005 010 qgls 020 Z?f 025

Fig. 5.2.12 Influenta conductei si a presiunii asupra elasticitatn echivalente

Conceptul de actionare hidrostatica cu reglare secundara, cunoscut din anii '80 si
dezvoltat in ultimii ani, se poate compara prin analogie electro-hidraulica cu actionarile
electrice reglabile.

Reglarea secundara devine importanta acolo unde actionarile conventionale nu pot
indeplini solicitarile tehnice in raport cu dinamica, precizia reglarilor de turatie sj
pozitionare, cu posibilitatile de recuperare a enegiei fara transformare.

Reglarea secundara se localizeaza la nivelul motorului hidraulic rotativ si vizeaza
variatia parametrului presiune. spre deosebire de reglarea pnmara care se impune prin
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modificarea capacitatii volumice a pompei.

5.2.2.1Principiile de baza ale reglarii secundare

Sistemul de actionare conventional functioneaza pe baza reglérii volumice, ceea ce
inseamna ca unitatea primara (pompa) si cea secundara (motorul) sunt legate intre ele

prin debitul vehiculat in circuitele de legatura (Fig. 5.2.13).

Q
|
"1
Motor : Ap 2 Mecanism
termic — F9ae
M, | Vg Vu My |[executie
i
|
Q

Fig. 5.2.13 Circuit inchis cu reglare primara

Turatia n; si volumul geometric V, stabilite la nivelul pompei asigurd alimentarea
motorului hidraulic, avand volumul geometric constant Vy, cu debitul Q, determinandu-i
functionarea la turatia n,.

La modificarea solicitarilor impusa de mecanismul de executie, sistemul reactioneaza prin
schimbarea caderii de presiune Ap, timp in care coloana de ulei este comprimata si apoi
destinsa din nou [7], [11}.

Stapanirea fenomenelor dinamice astfel aparute impune méasuri speciale in vederea
asigurarii stabilitatii sistemului. In vederea eliminarii dezavantajelor sistemului prezentat,
se impune conceperea unei solutii tehnice, care sa asigure:

- alimentarea mai multor consumatori, fara influente reciproce;

- eliminarea rezistentelor hidraulice;

- recuperarea de energie la nivelul unitatii primare,

- presiune de alimentare constanta. etc.

Dotaréa unitatii secundare (a motorului) cu un dispozitiv mecanic de reglare va
permite asigurarea celor mentionate Acest dispozitiv va permite mentinerea ferma a
mecanismului actionat pe pozitie ferma, independent de unghiul de basculare al
motorului, fara sa fie necesara utilizarea unei frane. In plus, in functie de directia de

actiune a dispozitivului. unitatea secundara poate lucra atat in regim de motor

(preponderent). cat st in regim de pompa (la franare).
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Se prezintad in continuare cateva sisteme de reglare a unitatii secundare pentru
ilustrarea mai clard a fenomenului (figurile 5.2.14, 5.2.15, 5.2.16, 5.2.17).Dispozitivele

utilizate evolueazd de la simplu la complicat, in functie de pretentiile reglarii, purtand

denumirea generica de regulator.
/X}Y ) : £ T
S X~ -X
/)( x A o & M/x;’x T
) ~N N
~ — — e

Fig.5.2.14 Reglare manuala Fig.5.2.15 Dispozitiv tahoregulator hidraulic

N\ N\
Fig.5.2.16 Reglare electrohidraulica
AAAL —
[AVAVA
YV T

Fig. 5.2.17 Reglare proportionala cu traductor de pozitie
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Dispozitivele prezentate fac ca unghiul de basculare al unitatii secundare sa nu mai
fie precis definit pentru o valoare fixa a turatiei de iesire. Asigura insa o anumita presiune
din sistem corespunzatoare momentului de iesire [34].

Astfel, prin reglarea unghiului de basculare, odata cu functionarea dispozitivului se
asigura reglarea presiunii, turatia ramanand neschimbata.

Solutiile prezentate acopera toatd gama de aplicatii intalnite in practica.

5.2.2.2. Modelarea matematica

Studiul dinamicii sistemului de reglare presupune construirea modelului matematic al
unitati secundare (la nivelul careia se aplica reglajul).

Sistemul real presupune un model matematic complex, determinat de neliniaritatile
introduse de elemente de actionare si de fenomene ce apar in timpul functionarii.

Pentru ilustrarea influentei neliniaritatilor, se vor prezenta modelul matematic liniar si

cel neliniar.

5.2.2.2.1 Modelul matematic liniar

Pentru sistemul prezentat in Fig. 5.2.17 se scriu urméatoarele ecuatii:

- pentru motor

v/
lj=tma Po R 6-M (5.232)
2% Ymor
- pentru elementul de reglare
) Q A
y == L~ 5 (5.233)
S +2DS .('I)OS ‘ S +'(!)Os
- pentru distribuitor
Q - Vo ! (5.234)

" s2+2-D,-0g S +05

Ecuatiile prezentate corespund schemei din Fig. 5.2.18.

S e B e - e -
1
[__ [ =
N
— . -

Fig 52 18 Schema cu functii indiciale
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5.2.2.2.2. Modelul neliniar

Considerand acelasi sistem de reglare, modelul matematic neliniar se stabileste

dupa cum urmeaza:

Acceleratia unghiularé la arborele motorului [34];

1
6= (Mg -M_-M |
ech
ZP
unde: Mg = 2Mkz
i=

MRs = Sgn((’)) ) [(MRstH - MRstcc) ) ekR'iw‘ +MRstczc]

M =Ty '[—Sincp- sina +1 -”—G-(—m— sing- coso- tga-Q)}- N
rel

(V&
Yrel
Y/ ::‘/v2 +
rel Xrel C082 o

VXreI = "rst . COS(p Q)

Vi =g (sin0- 0 + co50-tgac- )

N = pz'Ak

He

V,

rel

COSo - VZreI ~ M- sgn(zs) -C

Vziel = Vyrer - t9at

d . d A ,
1wy sela) - sen(a) + (1 )
c= . :
S

vrcl

rel

2
J[—Ei—) -(Vi,c, + Vi) + 2-5(—;-V\~,¢, -sina +sin® «

s = —lp +ry - COSO- tga

CoS o
cos’a

Zg =Ty - SiNQ-tgo-© +rg - Q

(5.235)

(5.236)

(5.237)

(5.238)

(5.239)

(5.240)
(5.240a)

(5.241)

(5.242)

(5.243)

(5.244)

(5.245)

Frecarile dintre pistoane si corpul cilindrilor se estimeaza prin coeficientul de

proportionalitate:

o
9o -p,
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Viteza de variatie a presiunii este descrisa de:

V,m + Ty -(tgamax - COSQ- tga) .
n-d, - Ar3
12-n-s

. 2
B, . sgn(pa —P,) - otg; - Agilep) - E-(pA—pz)—
2 (5.247)

. Cos¢o
-(pz —pR) + Mg -(sm@- tga - + Cosch.QJ. Al

unde coeficientul de debit se aproximeaza prin
0,31
1+ 'pA - pzl

Relatiile prezentate, sunt stabilite pe baza Fig. 5.2.19. Acestea legate intre ele in

og =069+ (5.248)

conformitate cu schema bloc din Fig. 5.2.20, permit modelarea sistemului analizat, tinand

cont de neliniaritatile esentiale.

Sectiunea de baza Sectiunea
a articulatiei A-B

Calea de rulare
&)

Fry
—
N
s s e - —~ N Frz
Disc inclinat o ;
\ y A IOIIIIII /I HIE41 41 F
X . f1x b4
Calea de rulare Q
u.‘l’ \1, .-:
Cercul de agezare Sectiunea de baza ANANNN
a pistoanelor a articulatiel Fo— — t — DN
-
8 Sectiunea articulatiilor i
pistoanelor

Fig. 5.2.19 Schema principialad a pompei

5.2.2.3 Analiza modelului de simulare

in vederea valorificarii celor relatate pana in prezent, se propune prezentarea

caracteristicii de tractiune a unei transmisii hidrostatice de propulsie cu reglare dubla

(primara si secundara Fig .52 21)
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Fig. 5.2.20 Schema bloc
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Fig. 5.2.21 Caracteristica moment-turatie
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Se mentioneaza faptul ca transmisia tine si locul franei de serviciu (functionare in
cadranul Ill) [18]. Reglajul secundar imbunatateste in mod evident randamentul
transmisiei pe un domeniu larg de turatii. Cele afirmate sunt justificate de rezultatele
simularii aplicate modelului neliniar al motorului echipat cu dispozitiv de reglare.
Simularea s-a efectuat continuu in mediul de simulare MATHLAB, utilizand instructia Isim.

in urma prelucrérii rezultatelor simularii am obtinut curba de moment reglat (Fig.
5.2.22).

500 | l | | I T T T
Ap=240 bar
400 f—"YyMmax —y oy YMax A4
i
300 — | &p //
/
200 ///
Ap=173 bar g 4
| //
100 1 | —
An=100 bar
0 — |
—
-100 /7/
-200 F—- %% e
_300 /k 3
Vam =140 cm
~400 |/
S0 T8 06 -04 02 o o2 04 06 08 |

y/ymax

Fig. 5.2.22 Momentul reglat

Histereza creste cu presiunea, cu efecte neglijabile asupra comportarii transmisiei
hidraulice de tractiune, atunci cand efectul de franare este utilizat primordial.

Pentru sisteme hidraulice de pozitionare, reducerea histerezei este posibila prin

mentinerea constanta a turatier, ajustata cu un dispozitiv derivativ.
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in comparatie cu sistemele de actionare conventionale, unghiul de basculare al
unitatii secundare (motor) nu este definitoriu in privinta turatiei acesteia din urma.
Momentul de iesire este marimea care se controleaza, proportional cu presiunea reglata
la nivelul motorului.

Reglarea secundara, prin natura procedeului, corespunde din punct de vedere
energetic unor transformari cu pierderi minime (motorul poate deveni pompa la
functionarea in cadranele Il si V).

Functionarea in patru cadrane este posibila chiar si in circuit deschis, iar actionarea
simultana si independent& a mai multor unitati permite atingerea unor randamente globale
ridicate.

Pentru transmisii hidraulice de propulsie, circuitele cu reglaj dublu (primar si
secundar) sunt deosebit de avantajoase.

in vederea simplificarii comenzilor se obisnuieste introducerea succesivd a
reglajelor.

La sfarsitul domeniului corespunzéator reglajului primar, se cupleazd automat
dispozitivul de reglare de pe unitatea secundara, obtinand caracteristici de tractiune
favorabile in jurul punctului nominal de lucru.

Facilitatile oferite de sistemele cu reglare secundard (programarea unor
caracteristici speciale), se impun in conceptiile noi de transmisii hidraulice datorita
preciziei si stabilitatii oferite de acestea.

Cuplarea unor dispozitive de reglare avand functionare P-D. cu microprocesoare
programate, permite obtinerea unor performante superioare in domeniul reglarii

momentului, turatiei si al pozitionarii.

5.2.3.Transmisie cu reglaj dublu

Se precizeaza de la bun inceput ca este vorba de transmisie in circuit inchis. Datoritg
faptului ci reglajul se efectueaza atat asupra unitatii primare (pompa) cat si asupra unitatii

secundare  (motor), domeniul de rapoarte realizabil este mai extins decat la sisteme

conventionale.
Se poate atige valoarea de i=8(10), cu randamente superioare si caracteristici de

tractiune favorabile.
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Pentru a pastra avantajul transmisiilor hidrostatice, de a asigura modificarea continua a
raportului de transmitere, se realizeaza transmisii hidrostatice in circuit inchis cu reglaj
succesiv automat.

Prin legatura functionald a sistemelor de reglare primar si secundar, la sfarsitul
domeniului corespunzator reglajului primar, se cupleaza automat dispozitivul de reglare de pe
unitatea secundara, obtinand caracteristici de tractiune favorabile in jurul punctului nominal de
lucru. '

Sisteme frecvent utilizate la utilaje mobile, care oferd pe langa caracteristici de lucru
superioare, productivitate sporita a utilajului si confortul operatorului uman, sunt cele similare
cu transmisiile oferite de firma LINDE, Germania.

Asa numita comanda "automotiva" prin supapa de "inch" (apropiere) asigura pornirea si

oprirea comoda a utilajului prin reglarea presiunii de comanda de la zero la valoarea maxima.

5.2.3.1.Descrierea schemei hidraulice

Schema hidraulica a transmisiei utilizeazad elemente fabricate de LINDE (BPV,BMR)
imbinate intr-o conceptie originald a autorului.

Descrierea si functionarea transmisiel se urmareste pe baza Fig.5.2.23.

Ver =140 [cm?®/rot]
1=5,13 [kgxm?]
o, c(8°;28°)

V4o =70 CCT“/rotJ
o €[0°,507]

Fig.5.2.23 Schema transmisiei cu reglaj dublu

Pompa cu pistoane axiale prevazutd cu dispozitiv de reglare format din cilindru hidraulic
(servo) alimentat de un sertar proportional la presiune relativ joasa, debiteaza in motorul

hidraulic variabil echipat cu dispozitiv de reglare similar.
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Sertarul pompei este comandat proportional de la grupul de supape inglobat Presiunea
de alimentare se obtine de la pompa auxiliara cu roti dintate.

Pentru selectarea sensului de inclinare a discului pompei sunt prevazute distribuitoarele
3/2 comandate electric.

Presiunea de pilotare pentru servocilindru este presiunea dinaintea supapei de
apropiere, generata de debitul proportional cu turatia pompei auxiliare ce debiteaza printr-un
orificiu calibrat.

Marirea sectiunii de trecere a supapei de apropiere ("inch") reduce atat presiunea de
pilotare cat si unghiul de inclinare al pompei.

Pentru realizarea unei comenzi ferme in cazul schemei de mai sus, presiunea inalta
furnizata de pompa principala este conectata la cilindrul aditional de comanda.

Arcul de comanda al dispozitivului de reglare al motorului fiind mai "tare", se obtine
reglarea continua a acestuia din urma de la supapa de apropiere a pompei.

in acest sens presiunea de pilotare de la pompa este adusa si la motor, indiferent de
directia de inclinare a pompei.

Astfel din momentul in care pompa a ajuns la volum geometric maxim, este activat si
dispozitivul de comanda al motorului. Acesta din urma basculeaza blocul motorului in directia
unor volume geometrice reduse pentru marirea turatiei.

in sens invers, atunci cand se urmareste reducerea turatiei, franarea, se actioneaza
supapa de apropiere spre deschideri mérite. Presiunea de pilotare scade, afectand in prima
faza starea dispozitivului de reglare al motorului. Acesta revine la volume geometrice mai
mari, reducandu-si turatia.

Modificarea brusca a starii supapei de apropiere reduce rapid presiunea de pilotare,
ceea ce conduce la micsorarea volumului geometric al acesteia odatad cu o franare mai
violenta.

Motorul cu capacitate fixa utilizat intr-un circuit inchis la regimul de franare poate
functiona in conditii nefavorabile date de aparitia cavitatiei la deceleratii mari.

Acest dezavantaj este eliminat in cazul utilizérii schemei de mai sus, sau cel putin este
redus la minim.

Deceleratia este maxim& de obicei in prima fazad a procesului de franare, dupa care

scade treptat. Faza de inceput a franérii este acoperitd de modificarea volumului geometric al

motorului.
Pentru a putea fi cuplat cu motoare variabile in sensul largirii domeniului de lucry,

supapa de apropiere din componenta pompei este reglata astfel incat sa aiba o portiune
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"moartd” a domeniulul de actiune, rezervatd pentru marirea/scaderea presiunii de pilotare.
necesara comenzii motorului.

Pentru realizarea efectului maxim de franare pe portiunea care acoperad domeniul de
regla) secundar, este necesara alegerea corectda a motorului si realizarea adecvatd a
legaturilor intre acesta si unitatea primara.

Avantajele reglajului secundar relatate in cadrul paragrafului precedent se regasesc in
prezentul model.

Balanta de presiune constituita intre dispozitivele de reglare ale elementelor transmisiei
(unitatea primara si secundara) asigura o continuitate perfecta, fara trepte a reglajului atat in
sensul accelerarii cat si a decelerarii.

La procesul de franare motorul devine pompa care isi mareste volumul geometric, lucru
aparent echivalent cu reducerea volumului geometric al pompei. Modelul fenomenului va fi
prezentat in paragraful urmator, evidentind efectele secundare care pot aparea in
functionare.

Se mentioneazi ca pe domeniul reglajului secundar (bascularea motorului), efectele
traseelor de legatura asupra fenomenelor dinamice care apar, sunt altele decat cele

prezentate in capitolele precenente. Acestea vor fi subliniate in cele ce urmeaza.

5.2.3.2.Modelarea matematica

Modelele matematice vor fi stabilite pe baza celor relatate in cadrul paragrafului 521 2,
tinand cont insa de structura deosebita a sistemului.

Daca pentru modelul prezentat la cap.5.2.1 s-a luat drept marime de intrare unghiul de
basculare a pompei (pe langa turatia acesteia), atunci in cazul de fatd este necesara
introducerea celei de a doua marimi de intrare: unghiul de basculare a motorului.

in situatiile obisnuite (la variatii de micad amplitudine a marimii de intrare), cele doua
marimi actioneaza succesiv, ordinea de actiune fiind determinatéd de regimul de functionare
(tractiune sau franare).

in cazul unor variatii de mare amplitudine a marimii de intrare, ele pot actiona simultan
(datoritd inertiei unuia sau celeilalte dintre dispozitivele de reglare), cauzand fenomene
complexe greu controlabile, insa de scurta durata.

Raspunsul sistemului in acest caz este rapid si "violent” in ambele sensuri ale reglajului.

Uneori este necesara limitarea superioara sau dozarea variatiei din considerente energetice

si inertiale.
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La construirea modelelor matematice se va tine seama de schema de reglare (comanda)

prezentata in Fig.5.2.24.

Fig. 2.2.24 Schema de reglare a transmisiei

Se vor construi modelele doar pentru cazul regimului de franare al transmisiei, modul de
lucru fiind asemanator si pentru regimul de tractiune.

Pe € [O.Pemax]

Pentru pci<pc.<pcmax COrespunde reglajul unitatii secundare, iar pentru p.<p.; are loc
reglarea unitatii primare; pe1 € [0,Pemas)

Tinand cont de aspectele relatate, relatiile: (5.77), (5.78), (5.79), (5.80a), (5.80b), (5.80),
(5.81), (5.82), (5.83), (5.84) raman valabile si aici.

in plus pentru p.>p: se stabileste relatia:

Qwm = Kau - Om (5.249)

in conditiile unei variatii mici ale parametrului de reglare si ale unor conditii la limita privind
varfurile de presiune la care intra in functiune supapele de siguranta.

in acest context se pot construi urmétoarele modele liniare, trecute in Laplace (raportate

la racordurile P si M):

Q1(8) + ki - AP, () + Ky - Pip () = Vi - 1 % (5.250)
Q(5) +Kp; - APy ()~ Kpj *P2p (9) = Vg -1y % (5.251)
Q3(8) — kngi - Apm(9) = kg - Prv(8) = Ky ap o (8)-5:Ya(9) (5.252)
Qq(8) —knti - BPM(S) + kgj - P2ai(9) = Ky -0 ()87 (5) (5.253)
I-5°-ym(9) = pm(9)- kvgm - am(8) Ky -5 7 M(8) + Kpoz Y M(S) (5.254)

Ecuatiile de mai sus se completeaza cu relatiile care descriu procesele nestationare in

conducte. Acestea se obtin din relatiile: (5.90), (5.91), (5.92), (5.93) scrise in debite.
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Ly O(s)
ch]-i(s)IIApll,(s) '-lg\"(—sSIII@(S)II‘Q](S) Pin(S) (5.255)
-S

p

s I |
E. o) SHOS)-1]- pip(s) + Xp -clO(9) - 1]- Qy(s) = A Q3(s) (5.256)
E;.©
CHO) - pap(9) = 22 SHO) - 11-Q(9) = pauity (5.257)
P
S 1 1
£ o0 shlO(s) - 1] - pap (s) + chlO(s) - 1] - A—p Qy(9) = A—MQ4(S) (5.258)

Rezolvarea sistemului conduce la urmatoarea functie de transfer:

Vo -
o (s) = M) @ (5.259)
a9 Ky g 57 {X(9)-chl0s) - 1] + Y(s)shlO(s) - 1] }

Aici

N - 14 o kv py(9) (5.260)
k\'gM S v\l(s)

_Pai(s)

2-Ep -k, -O(s 4.k, -ky -Ep2-0%s)
Yisy - 2B kp O ), LAV T A \12 '2 (5.261)
A'S 2-VgM 'El.‘_ @(S) A -S

k.. ky

k," = kpi + % k!\l = kk'l + 7" (5262)
1-s2 + Ky -s+k o

W (9= DM M e (5.263)

YMm(9) k\'g.\l

La oscilatiile armonice ale modelului liniar al transmisiei presiunile in cavitatile motorului
se modifica doar ca faza, amplitudinile ramanand egale. Ca urmare piu = -Pom.
Din functia de transfer si relatiile de mai sus obtinem:

wuy (S) : wpa(s)

Pin(S) =

Pentru gasirea valorilor primelor doué frecvente de rezonanta si aprecierea amplitudinii
oscilatiilor la aceste frecvente, functia de transfer de mai sus se poate simplifica prin

inlocuirea ch[n(s)l] si sh[n(s)l] cu primii termeni ai descompunerii in serie:

2

chj@(s) - 1]=1+ 4—;— -©%(s) (5.265)
L
2

SO -] =[1+ -5 -0 (9)]-O(9) (5.266)
T

Obtinem functia de transfer sub forma (cu kea=0):
W (s) = ((S)’ : — Vg;'"*’ — (5.267)
(S . 2 -gl 3 ”2 )
P k"m .(I.g,2 +ky -Sl.a_mll -$” + ;n;_.s‘”}'[mzz -ST + o, s+1]
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S . |
oy = Yew 1, 1A-R? - LA-n? 1°. A% gt ' (5.268)
. 2 o N ’
A1 L0 S KRN P 2-k€.w Fxp By (4 K2 lex, opg )
; \'g\ P (]
I(kp, + k
o P M A-l-k
g = — > )+ M (5.269)
2 k 2.k2  .E.
Ve Vemy F
2 2 3 -
<= o] . 2.(,)2 .1 'Po. 2-1 (kp+k.\1)+ lfR‘l +|‘-kM —]‘(kp+k,\1) A-]-kM 1(5270)
2.4 2 1.2 . 2 - 2 A
®y |n l\\,gM E; I +-pg-Ep 4-E k\g“ 2 Vaat r,[
8- X, py-V
*a " Mo
Ra:—'2—~ (5.271)
I,

0

Pentru aprecierea frecventelor o, este util sa calculam valorile lor limitd. Acestea se

obtin pentru:

A 5w (5272)
4oki lexy - fepg
si LA 50 (5.273)

4'kil'g\. X, - Bepy

Pentru primul caz valorile limita corespunzatoare sunt:

2-k2  -E,
SN Vi (5.274)
1= 1-A-1
P (5 275)
- l\lxp'l"f‘o

o1, reprezinta frecventa oscilatiilor axului motorului hidraulic, fara sa se tind seama de
procesele ondulatorii din conductele transmisiei [45].

. corespunde frecventei proprii a oscilatilor lichidului in conducte la franarea
motorului.

Pentru cazul al doilea:

) =L/—EH— (5.276)
10757 Xp-B-Po

(0 —> © (5.277)
w10 este prima frecventa proprie a oscilatiilor lichidului in conducte la mersul in gol.
Valoarea lui wyo Nu are sens fizic si este datorata descrierii aproximative a proceselor la

utilizarea dezvoiltarilor in serie a functiilor sh si ch.
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Pentru analiza comportarii sistemulur din punct de vedere dinamic. se calculeaza
functiile de frecventa. introducand in relatia functiei de transfer s=jo
Rezulta

V., -n,
VAT S — w . (5.278)

Ky ]Um)z + Ky '(j“")]'[ lz '(j“‘)2 $ 20 (i) + |}-[mlz ~(jm)2 2% (o) +1

0} " 0y

reprezentand functia de frecventa pentru modelul reglarii secundare.

in situatia in care variatia parametrului de reglare este de mare amplitudine (depaseste
rezerva creata pentru reglaj secundar) si viteza de variatie este de asemenea considerabila,
are loc reglajul primar si secundar simultan.

Simultaneitatea implica aparitia unor fenomene rapid variabile. Analiza lor poate fi facuta
in doua moduiri.

a) Prin considerarea presiunii de comanda ca intrare unica, tinand cont si de modelul
dispozitivului de reglare(supapa "inch"),

b) Prin considerarea sistemului, ca fiind liniar si continuu multivariabil, avand doua intrari
simultane (unghiurile de basculare ale pompei respectiv motorului).

in continuare se va descrie modelul sistemului prin metoda b).

Aceasta metoda in mod obisnuit presupune existenta unui spatiu al starilor, a unor
variabile de stare, care caracterizeaza complet structura interna a sistemelor dinamice.

in cazul de fata find vorba de doua marimi de intrare si una de iesire, sistemul se
considera simplu. Modelarea se trateaza dupa cum urmeaza:

Ecuatiile (5.250), (5.251) se transcriu in:

Ql (S) + kpi : App (S) + ka ) p]p (S) = k(),) '(lp(S) (5279)
Q:(5) + kpi - APy (8) = Kpj - P2p (8) = ke -0t (8) (5.280)

celelalte ramanand identice.

Aceasta schimbare conduce la urmatoarea ecuatie caracteristica:

I . kqp - %p(9) . Vep max -npa_\,(s)] 5281
7(s)= X() - O(s) 1]+ ¥(5)-sHO(s) 1] | Vit - Kypy S (5.281)

Fig.5.2.25 Schemele bloc ale sistemului
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cu aceleasi semnificatii ale notatiilor.
Schema bloc corespunzatoare este reprezentata in Fig.5.2.25, b) alaturi de

schema functionala (fig.5.2.25,a).
5.2.3.3 Analiza comportarii dinamice

Figurile 5.2.26 si 5.2.27 reproduc variatia parametrilor mentionati pentru diferite valori
ale coeficientului de amortizare obtinute prin simulari efectuate cu programele utilizate in
cadrul paragrafelor anterioare. Analiza rezultatelor obtinute impune interpretarea curbelor
prezentate.

Se remarca zonele de trecere de la reglajul primar la cel secundar, datoritd inertiei
dispozitivului de reglare secundar. Eliminarea punctului de inflexiune sau reducerea
unghiurilor dintre tangentele la curbe in aceste zone este posibila prin marirea coeficientilor
de amortizare cu 15 - 22 %. Este evident faptul ca un grad de amortizare superior contribuie
la marirea stabilitatii sistemului, insd poate afecta negativ, la un moment dat, calitatile
dinamice ale acestuia. in acest context este de remarcat faptul ca in cazul reglajelor duble, o
deosebita atentie trebuie acordata legaturilor hidraulice de comanda (pe langa cele de forta).
Transmiterea semnalului de comanda trebuie temporizatd astfel incat sa se obtina o
compensare maxima a inertiei dispozitivului de reglare secundar. Analiza circuitelor de
comanda se efectueaza in mod similar cu cele descrise in paragrafele precedente, tinand
cont caracterele impedantelor de intrare si iesire in traseele de legaturad. Aceasta analiza
presupune cunoasterea in detaliu a dispozitivelor de reglare si nu constituie obiectul acestei
lucrari. Timpul de trecere la reglaj secundar este injur de 0,1 - 0,15 s.

Revenind la rezultatele simularii se remarca eficienta sporitd a transmisiei hidrostatice
cu reglaj dublu, in ceea ce priveste comportarea acesteia in regim de franare.

Singurele aspecte negative, neevidentiate prin simulérile prezentate, sunt legate de
aparitia fenomenului de cavitatie, in special la transmisiile cu reglaj secundar.

Aparitia acestui fenomen nedorit poate compromite performantele de franare ale
transmisiei, reducand totodata si durata de viata a acesteia in cazul utilizarii ei in conditii de
franare.

Aspectele legate de aceasta laturd a problemei sunt relatate in cadrul paragrafului
524. unde se dau si cateva solutii tehnice de diminuare a fenomenelor nedorite, cu

afectarea minima a performantelor de franare.
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Fig. 5.2.26 Variatia parametrului presiune
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Fig.5.2.27 Variatia parametrului turatie
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5.2.4.Aspectele aparitiei fenomenului de cavitatie

in cele ce s-au prezentat, dificultatea majord a constituit-o rezolvarea neliniaritatilor
introduse de functionarea anumitor elemente de actionare, respectiv de fenomene fizice care
apar in timpul functionarii.

Modelele elementelor cu functionare neliniara pot fi inlocuite in mod eficient prin modele
liniare capabile sa simuleze o comportare apropiata de cea reala.

in ceea ce priveste fenomenele fizice care se manifesta pe parcursul exploatarii
sistemului, se va aborda fenomenul frecvent intalnit in domeniu, CAVITATIA.

Studiile efectuate s-au orientat asupra sistemului hidraulic prezentat prin schema
hidraulica din Fig. 5.2.1

in cadrul analizei, o importanta deosebitd se va acorda conductelor de legaturg,
considerandu-se curgerea nestationara in interiorul acestora.

Utilajele mobile, cu greutate specifica ridicata, capata energie cinetica foarte mare la
viteza de deplasare maxima.

La pornirea regimului de franare, debitul pompel este redus, ceea ce in conditiile unei
viteze de deplasare considerabile, permite ca motorul sa functioneze in regim de pompa.

Pompa propriuzisd nu este capabild s& asigure debitul cerut de motor. Asfel apare
cavitatie temporara in acesta din urma.

in acelas timp va creste presiunea pe ramura de retur, datorita faptului ca pompa nu va
putea consuma debitul furnizat de motor. Deschiderea supapei de siguranta de pe aceasta
ramurd va provoca incalzirea treptata a uleiului.

Se presupune ca variatia de presiune se propagd practic instantaneu, daca masa
fluidului si frecarea in conducta se neglijeaza.

Calculul presiunii, necesar evaluarii diferitelor stadii cavitationale, se efectueaza prin
integrarea ecuatiei debitului.

La baza simularii curgerii vor sta modelele matematice ale conductelor, construite cu
ajutorul ecuatiilor de miscare nestationare, respectiv a ecuatiilor de continuitate.

in ipoteza unui sistem cu parametrii distribuiti, modelele matematice pentru conductele
de legatura se scriu pentru o particula de fluid oarecare.

Ecuatia Navier-Stokes pentru cazul studiat este prezentata sub forma rel.(5.108).

Tinand cont si de legea compresibilitatii, derivata substantiala a presiunii se prezinta sub

forma rel.(5.109).
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In urma dezvoltarii modelului fara frecare se aunge larel.(5.110), (5.111)
In continuare relatile care stau la baza modelarii sunt cele prezentate la paragraful
5.2.1.4 prinrel.(5.112),...,(5.120).

Pentru schema hidraulica la care se face referire se pot scrie ecuatiile:

0, (\) + kh[p, (s) - [)3(.\')] +ky, - p(s) = ky-(s) (5.282)
Q.(s)+k, [/)( - i ] k- ps) = k,-p(s) (5.283)
O.(s) - ko [p(s) - 1 ()] =Koy pu(s) = ¥y 5 (s) (5.284)
O, ( kZ,[p (s)- (s)] thy, p(s) =, s ay,(s) (5.285)

O:(s) = O(s)- ch[O(s)- 1] + %ﬂ -p(s)- sH[©(s)- 1] (5.286)
p(s)=-27,- O(\; - -Q,(s)-.s/7[®(s)~ /]+ /)1(.\')-ch[(~)(.\')-/] (5.287)
Ou(s) = O\(s)- chlO(s) ] “ pa(s)- sH{O(s)- 1] (5.288)
P)=2 (.\-; 0 (5)- sH[O(s)- 1]+ p(s)- chO(5) - 1] (5.289)
p(9)-pals) = -‘%j—;-a\,(.\-) (5.290)

Semnificatiile notatiilor sunt cele definite prin rel.(5.122) si (5.124). Pe baza ecuatiilor

prezentate se obtine functia de transfer:

s I-s+k.
W(s) = p() LB (5.291)
(P(S) 2.V -T .( l,.sz ; 2,,',/,::1,.5.1\,]1 ! .SZ+2..5_C'2,A.5+]
eM r Q)IZ (l)l ) (,)% (n2

corespunzatoare schemelor bloc din Fig. 5.2.5 si Fig. 5.2.28

Momentul de inertie | redus la arborele motoruiui se calculeaza pe baza relatiei:

=M (_) +ZJ (5.292)

unde:
M-masa utilajului;
V-viteza utilajului;
Q-viteza unghiulara a arborelui motorului;

J-momentele de inertie ale partilor rotitoare.
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Evaluarea deceleratiilor relative posibile se realizeaza pe baza relatiei
v D ,
a =0 (T[v . ]00[%] (5293)

unde:

Prputerea de franare;

G-greutatea utilajului;

V-viteza utilajului.

Posibilitatile aparitiei fenomenului de cavitatie in faza de decelerare se pun in evidenta
prin valorile numarului (coeficientului) de cavitatie obtinute pe baza relatiei [3):

2
.'\.\'Z

o=t (5.294)
2

unde:
p2-presiunea redusa din racordul motorului;
vy-viteza in yona de presiune redusa ;
p.-presiunea vaporilor saturanti ai uleiului;
p-densitatea uleiului.

(pv.p-depind de temperatura lichidului)
p=py[1+B-(p-p)-a-(I'-1)] (5.295)

I ..‘i_ - -

Fig. 5.2.28 Schema bloc indiciala
Simularea s-a realizat in domeniul timp continuu, in mediul de simulare MATLAB,

utilizand instructiunea Isim.
S-au creat semnale de intrare treaptd negative de mare amplitudine, prin bascularea

pompei spre volume geometrice reduse, pentru simularea regimurilor de franare ale

transmisiei din care face parte sistemul analizat.
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Figura 5.2.29 reda rezultatele simularii pentru diferite valori ale deceleratiei relative
(obtinute prin unghiuri de basculare corespunzatoare ale pompei). Curbele s-au obtinut pentru
valorile numerice prezentate in Fig. 5.2.1.

Mediul de simulare a permis parcurgerea a mai multor variante posibile. Pe baza
curbelor prezentate in Fig. 5.2.29, respectiv in concordanta cu evolutia parametrilor lichidului
de lucru in functie de temperatura, s-au evaluat coeficientii de cavitatie, pentru observarea

diferitelor stadii cavitationale, in special a stadiului de incipienta cavitationala (Fig.5.2.30).

2%0

pibar)
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10 g————- B S U — —
LB 1U%%

Aar-OH9g
.

SU V ‘//‘/",”" -
///
/

X A 16%
/_ ne 709
o
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os 1 e 2 2.5 sl

Fig. 5.2.29 Variatia presiunii

Fig. 5.2.30 Evolutia coeficientului de cavitatie
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in urma simultarii prezentate se constata influenta valori deceleratiei impuse asupra
comportarii din punct de vedre cavitational

in mod implicit s-a pus in evidentd si influenta conductelor de legatura asupra
comportarii dinamice a sistemului.

Pentru evitarea neliniaritatilor introduse de cavitatie se impune limitarea valorilor
deceleratiei. ceruta totodaté si de pierderea stabilitétii la franare. Acest lucru este permis
datorita conditiilor de lucru ale utilajelor mobile (viteze de deplasare relativ mici).

in vederea protejarii sistemului independent de vointa operatorului uman, se necesita
echiparea motorului hidraulic cu un dispozitiv derivativ de modulare a presiunii de franare.

Astfel se imbunateteste si stabilitatea sistemului, odata cu celelalte calitati dinamice ale
acestuia.

Un alt aspect evidentiat in mod implicit este influenta curgerii nestationare din
conductele de legatura asupra variatiei presiunii.

Se remarcad faptul ca lungimea conductei influenteazd semnificativ stabilitatea
sistemului, cresterea ecesteia putand provoca oscilatii slab amortizate cu afectarea rapiditatii
sistemului.

in sensul celor prezentate, modelele matematice si simularea pot fi un instrument de
calcul la indemana proiectantului pentru astfel de sisteme. Acestea faciliteaza activitatea de
sintezd permitand alegerea stiintificad a elementelor constructive conform unor performante
dinamice ridicate si in ideea evitarii fenomenelor nedorite.

In cazul reglarilor duble (primar si secundar), la motoarele reglate prin presiune ridicata
apar urmatoarele fenomene:

a) La deplasarea vehiculelor usoare cu viteza ridicatd, atunci cand pompa se gaseste la
volum geometric maxim si motorul la volum geomertic redus, la franare se obtine o deceleratie
foarte dura.

Rezultatul va fi un comportament dinamic necontrolat.

b) Utilajele grele, in majoritatea cazurilor dezvolta o energie cinetica ridicata la viteza de

deplasare maxima.

La initierea fazei de decelerare, debitul pompei se reduce primul.

Se creaza treptat presiune de franare, activand regulatorul, astfel incat acesta din urma
reduce volumul geometric al motorului.

Energia cineticd acumulata, face ca viteza vehiculului sa scada incet, deci si turatia

motorului descreste lent, astfel incat raspunsul regulatorului comanda o scadere brusca a
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debitului in ramura de retur. in timp ce pompa nu mar este capabila s3 asigure suficient uler pe
cealalta parte

Aceasta cauzeaza cavitatie temporarad in motor Pe retur se va crea treptat presiune
daca debitul mare existent nu va putea fi consumat de pompa.

Se va deschide supapa de siguranta si uleiul se va incélzi relativ rapid.

Aceste vehicule, functie de situatia de franare, sunt independente de comanda
operatorului.

Situatia se poate reglementa prin impiedicarea creerii presiunii de franare la regulatorul
de presiune, indiferent de sensul de rotatie.

in aceste conditii motorul va dezvolta intregul cuplu numai pentru faza de acceleratie,
atunci cand motorul std s-au trece la volum geometric minim pentru franare, astfel incat
deceleratia este usor afectata.

Aceasta masura asigura o deceleratie usoara.

Cu scopul de a avea o gama de variatie completa, si deci cuplul maxim al motorului
hidraulic disponibil sicand se inverseaza, presiunea dispozitivului de reglare este corelata cu
directia de deplasare, prin intermediul unei supape de selectare comandata electric.

Motorul cu taierea presiunii de franare s-a dovedit a fi cel ideal pentru transmisii
hidraulice cu comanda auto si reglaj dublu (primar + secundar) continuu.

Comportarea accelerarii si decelerarii e progresiva si sarcina regenerativa a vehiculului
la inceputul miscarii e limitata.

Cavitatia motorului hidraulic este evitata.

Comandat de operator in mod sensibil, franarea dinamica este utilizata alaturi de franele

mecanice.
Transmisia hidraulicd are functionare sustinutd conform cu volumul geometric minim

selectat al motorului hidraulic.
Motorul ramane la volum geometric minim, chiar daca presiunea de franare excede pe

cea de la inceputul reglarii.
Se va frana cu un cuplu corespunzator volumului geometric minim, conducand la

incetinirea treptata a vehiculului .
Cercetarile teoretice efectuate in cadrul acestui capitol pe baza modelelor

concepute si dezvoltate de autor au stabilit evolutia parametrilor dinamici determinati in

cadrul capitolului precedent.
Pentru fiecare tip de transmisie hidrostatica s-au dezvoltat modelele matematice

care in final s-au analizat cu metode moderne de calcul asistate de calculator.
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Acest lucru a permis cercetarea influenter diversilor factori asupra evolutiel
parametrilor indeosebi pe parcursul regimului tranzitoriu de functionare.

Stabilitatea la franare fiind un criteriu primordial in ceea ce priveste functionarea
dispozitivelor de franare, s-a pus accentul pe aceasta latura a investigatiilor si s-au stabilit
rezervele de stabilitate ale acestor dispozitive, utilizand diverse criterii de stabilitate,
functie de specificul fiecarui sistem.

S-a stabilit, ca influenta majord asupra comportarii unei transmisii hidrostatice in
regimul de franare, o are dispozitivul hidraulic (ventil de franare) in cazul circuitelor
deschise, respectiv structura conductelor de legatura in cazul circuitelor inchise.

S-a optimizat astfel ventilul de franare construit de autor si conductele de legatura

pentru fiecare transmisie in parte.
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6. Rezultate experimentale

in vederea verificarii Ipotezelor de calcul a solicitarilor dinamice in transmisia
hidrostatica de propulsie in regim de franare s-au efectuat masuratori cu un utilaj echipat
cu transmisie hidrostatica in circuit inchis.

in prima faza s-au efectuat masuratori vizand verificarea eficientei franarii, dupa
care s-a trecut la masuréatori privind evolutia parametrilor in regimul dinamic.

in cele ce urmeaza se vor prezenta rezultatele acestor masuratori efectuate pe un
repartizator de mixturi asfaltice tip RMA 150, proiectat la S.C. PROMPT S.A. si executat la
SC UMTSA

incercarile au fost efectuate pe platforma S.C. UMT S.A.

6.1. Descrierea utilajului supus masuratorilor

Repartizatorul de mixturi asfaltice RMA 150 este destinat asternerii, precompactarii
si finisarii straturilor de mixturi asfaltice din componenta imbracamintilor rutiere.

Principalele caracteristici ale masinii pe care s-au facut masuratorile, sunt

urmatoarele:

- masa masinii: 13.500 Kg.

- puterea motorului: 170 CP la 1800 rot/min.

- viteza maxima de deplasare: 18 Km /h (5 m/s).

- roti motoare: 2 buc. echipate cu pneuri

- pompa hidraulica pentru propulsie: A4V 40 (REXROTH)
- motor hidraulic: A6V 80 (REXROTH)

Schema hidraulica a transmisiei hidrostatice analizate, in acest capitol conceputa

si proiectata de autorul lucrérii este redata in Fig.5.2.1
S-a ales pentru experimentéri acest utilaj datorita inertiei sale relativ mari (mas§

mare si viteza relativ ridicata: m = 13.500 Kg, V = 5 m/s).
Datorita regimurilor de lucru foarte grele, lantul cinematic de tractiune este puternic

dimensionat. astfel incat poate prelua si eforturile care apar in conditiile franarii de la

viteza maxima cu deceleratie de 35 - 40% (a, = a/g [%] ).
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Lant sl ¢ CUNSMISIE S Con Do i T ansSnisia hidrostatog i circuit
Inchis. cutie de viterc i doud trepte. diferentian ave planetare sireductoare finale
Pompa hidiauiica cu pistoane axiale & wransnusiel este montata pe cutia de

distributie antrenata de motorul termic(Fig 6 1)

Fig. 6.1 Antrenarea pompei

Motorul hidraulic este montat pe arborele de intrare a cutiel de viteze(kFig 6 2)

Fig. 6 2 Motorul hidraulic
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Diferentialul inglobat in acesta din urma. antreneaza prin intermediul axelor
planetare reductoarele finale de tip planetar inglobate in rotile motoare ale masini

Astfel momentul de inertie al utilajului redus la axul motorului este amplificat de
momentul de inertie al transmisiei mecanice redus la aceeasi axa

Comanda propulsiei, la o treaptd de vitezad selectatd din cutia de viteza. se
realizeaza prin bascularea pompei de la volum geometric O spre valori mari ale acestuia
pentru demarare si invers pentru franare (oprire). Valoarea deceleratiei este determinata
de viteza de basculare a pompei spre volume geomertice reduse.

Dupéa cum se observa si din schema indicat3, transmisia este cu reglaj dublu.

Viteza maximd de deplasare se obtine atunci cand pompa se afld la volum
geomertic maxim, iar motorul la cel minim. (Vg pma .= 40 M’ ; Vaumn =5.7 cm?)

La readucerea pompei in pozitia de zero (cu ajutorul servocomenzii), presiunea de
comanda a motorului se reduce, acesta revenind la volum geometric maxim (starea lui

initiald), cauzand o decelerare violenta.
6.2 Descrierea aparaturii de masura

Aparatura utilizatd la masuratorile efectuate pentru verificarea eficienter franarii
consta din aparate simple de masura: termometru. cronometru, manometru, ruleta.

Aparatura de achizitie a parametrilor dinamici a fost necesar a fi complexa si
performanta in vederea inregistrarii cat mai fidele a evolutiei parametrilor caracteristici pe
parcursul regimului de franare.

Schema bloc al echipamentului de masurare este reprezentatd pe Fig. 6.3, iar
elementele componente sunt urmatoarele (Fig. 6.4):
1. Traductorul de presiune 1

S-a folosit un traductor de presiune absoluta de tipul P3M, rezistiv de fabricatie

Hottinger B.M.

Domeniul de masurare: 0 — 500 bar
Domeniul de temperatura: -10 = +80° C
Clasa de precizie: 0.1
Durata minima a impulsului perceput: 4 ms

Traductorul s-a montat pe priza de presiune a ramurii de alimentare a pompei,

(Fig.6.5) si s-a cuplat cu canalul 1 al puntii tensiometrice.
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1 Traductor de presiune |
Traductor de presiune 2
Traductor de presiune 3

Punte tensometrica cu sase canale tip: N 2314

N e W oW

Dispozitiv pentru etalonare
Traductor opto-electric de turatie
Interfata de multiplexare si afisare pe (6)

Interfata pentru achizitii de date

o e 3 &

Sistem de calcul cu “PC” (minim 386/40 Mhz)
10 Osciloscop de control tip: E 0102

Fig. 6.3 Schema bloc al echipamentului de masurare si prelucrare
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Fig 6 5 Montajul traductoarelor de presiune 1 si 2

2. Traduc:c-ul de presiune 2

S-2 “olosit un traductor de pres.cne absoiuta de tipul PEM ezt e fabricatie

Hottinger B M

J
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Domeniul de masurare 0 - 500 bar

Domeniul de temperatura -10 +80 C
Clasa de precizie: 0.1
Durata minim& a impulsului perceput: 4 ms

Traductorul s-a montat pe priza de presiune a ramurii de evacuare a pompei. (Fig
6.5) si s-a cuplat cu canalul 2 al puntii tensiometrice.
3. Traductorul de presiune 3

S-a folosit un traductor de presiune absoluta de tipul P1/200 inductiv de fabricatie

Hottinger B M.

Domeniul de masurare: 0 — 200 bar
Domeniul de temperatura: -20 = +100° C
Clasa de precizie: 0.1
Durata minima a impulsului perceput: 2ms

Traductorul s-a montat pe priza de presiune a ramurii de alimentare a motorului

hidraulic, (Fig. 6.6) si s-a cuplat cu canalul 3 al puntii tensiometrice.

L A | Yya,

Fig. 6.6 Montajul traductorului de presiune 3

4. Punte tensiometrica
Aparatul propriu-zis cu care s-a facut masurarea presiuniior in cele trei puncte este

0 punte tensiometrica cu 6 canale de TYP 2314 produs de | E.M.I. si la care se folosesc
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numai 3 canale(Fig 6.4)

Parametrii principali:

— Domeniul de masurare:

— Sensibilitatea pe ultima treaptd cu
traductor rezistiv in punte:
— Semnalul de iesire pana la limita
linaritatii
— Tensiunea de alimentare a puntii
reglabil in treptele:
— Echilibrarea capacitiva si automata
— Plaja de echilibrare rezistiva:

inductiva:
— Domeniul de utilizare in privinta
frecventei semnalului:
— Raportul semnal/zgomot pe scala cea
mai sensibila
— Modul de conectare in puntea intreaga
sau in semipunte (in conexiune de punte
intreaga cu dou& laturi active, in sens
opus mareste sensibilitatea si implicit,

raportul semnal/zgomot).

5. Echipamentul de etalonare

Pentru etalonarea traductoarelor s-a folosit o pompa manuald echipata

manometru (Fig. 6.7).

Caracteristici:

Precizia momentului:

Domeniul de masurare:

0 + +/- 100.000 um/m

deformatie relativa in 10 trepte

40 pviv

+/-10 v

1,2,4,8v

+/-2, 2%
+/-11 %

0 - 1000 Hz

sub 1 %

P, =500 bar
0,1
0 - 500 bar

cu

S-au cuplat pe rand traductoarele la pompa si s-a efectuat etalonarea respectiv

verificarea liniaritatii acestora.

1.

100 bar - 19 mv
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j.lv/v

200 bar - 38 mv
Z Obar - O0mv
100 bar — 20 mv
200 bar - 40 mv
2 Obar— Omyv
100 bar — 20 mv
200 bar - 40 mv
6. Traductor de turatie
Este format dintr-un disc metalic. montat pe axul motorului hidraulic si este
prevazut cu perforatii circulare, dispuse pe un cerc concentric cu axul motorului (Fig. 6 8)
Senzorul traductorului de turatie este un opto-cuplor. Perforatiile permit trecerea

luminii de infrarosu, de la emitatorul opto-cuplorului catre receptorul lui. Perforatiile sunt

Fig. 6.7 Echipamentul de etalonare

suficient de distantate, incat in intervalul dintre perforatii lumina infrarosie sa nu ajunga la

receptor.
Urmatorul element este un formator de semnal, avand in vedere c& opto-cuplorul

este element pasiv.
Cu semnalul format se atacd un divizor binar, care este ultima componenta din

montajul electronic, fixat pe motorul hidraulic.
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Serr - Ll electnic obtinut este un senin meptunghiular ar penoada o eeste
proportionz = cu turatia motorulul hidraulic Aces: semnal trece prin multiplexorul (/1 (la

care ajung = semnalele electrice. proportionale cu presiunile urmarite). unde adapteaza

Fig. 6.8 Montajul traductorului de turatie

la nivel TTL nivel limitd admis de interfata de achizitii (8), si tot de la (7) se poate
vizualiza ic ~sciloscopul (10) drept, aparat de control.

Se remarca faptul ca discul sus amintit este prevazut cu (16) perforatii avand astfel
posibilitatez de a sesiza un unghi de rotatie de 22.5%, dar din cauza montajului electronic,
care cuprincde si un divizor binar, prestabilit pentru divizare cu 2 (divizarea se poate

prestabili centru 12 biti), unghiul minim sesizabil fiind astfel 45° Toate acestea au ca

scop sensitilizarea masurarii turatiei.
7. Dispozit:v de multiplexare

Acezstad componenta a aparaturi de masurare si achizitie s-a construit cu un scop
activ si unc. pasiv (Fig. 6.4).

in - vinta scopului activ, in componenta lui se gaseste alimentatorul stabilizat
pentru trac.ctorul de turatie. pentru acaptorui de nivel TTL si pentru multiplexorul prepriu-
zis.

Scecul pasiv al lui (7). consta in faptul ca faciliteaza urmarirea semnaielor electrice
proportionae cu cele trei presiuni ce se masoara cum si impulsurile de la traductoru! de
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turatie. Prin urmare pasivitatea este de fapt o posibilitate de control Multiplexarea este de
fapt crearea a 4 trasee pe ecranul osciloscopulul
8. Interfata de achizitii date

Acest aparat in principiu simuleaza softwareul registru de aproximatii succesive. In
componenta lui mai intrd un multiplexor analogic de 16 canale si care admite la intrare pe
fiecare canal o tensiune in intervalul +/- 5v. Si multipiexorul analogic este controlat de
calculator. Dialogul se efectueaza prin cele 3 porturi paralele, adresabile cu 3bc, 3bd. si
3be, a caror biti se accentueaza prin cupla pentru imprimanta (Fig. 6.4).

Prin program se pot stabili canalele care vor fi selectate, de asemenea se stabilesc
numarul si viteza cu care se achizitioneaza datele, chiar si o procesare primara a lor
(amplificare sau reducere).

ince priveste precizia cu care se face achizitia datelor, interfata poate citi datele cu
maxim 8 biti. ceea ce inseamna mai putin de 0,5 %.

Datele achizitionate se memoreaza in fisiere binare, care in cazul de fatd avand in
vedere ca sunt patru marimi, pot avea o lungime de 4 x 65536 locatii cel muit. in privinta
structurii fisierelor, modul automat face ca pe parcursul achizitiel, ordinea de preluare si
depunere in fisiere sa nu se modifice, fiecare a 4-a locatie contine aceiasi marime. Deci
fisierele sunt de fapt fisiere de terti.

9. Sistem de calcul
in cazul de fata s-a folosit un calculator de tip “PC” de 386 stationar, dar se putea

utiliza orice tip, chiar era de preferat portabil, cu programele necesare instalate si cu
conditia ca tactul sa fie cel putin 40 MHz (Fig. 6.4).

La prelucrare si redarea graficelor sistemul se completeaza si cu o imprimanta.

10. Osciloscop
Osciloscopul (10) s-a folosit numai pentru controlul vizual la reglarea si adaptarea

echipamentului de masurare. Prin intrebuintarea multiplexorului s-au putut urmarii

semnalele electrice ale celor patru marimi, care s-au masurat si achizitionat. Tipul de

osciloscop utilizat a fost E 0102 (Fig. 6.4).
6.3 Conditiile in care se efectueaza masuratorile

in acest sens utilajul este plasat pe pista asfaltata de pe platforma UMT S A.

Lungimea pistei este de 100m.
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Masina se manevreaza astfel ca in momentul in care ajunge la hnmia de marcaj de
pe pista sa atinga viteza maximéa (18 Km/h = 5 m/s) (Fig. 6 9)

in acest moment transmisia se comuta in regim de franare prin readucerea manetel
de servocomanda a pompei in pozitia de zero.

Comutarea va incepe in momentul in care rotile motoare se afla pe linia de marca;.

Se va masura spatiul parcurs de utilaj de la linia de marcaj pana la mijlocul rotilor
din pozitia oprita.

Se va repeta operatia pentru diferite viteze de readucere a manetei.

Planul pistei pentru masuratori este reprezentat in Fig. 6.10

Viteza utilajului in momentul atingerii liniei de marcaj se verifica pe indicatorul
montat pe bordul acestuia(Fig.6.11).

Readucerea manetei servocomenzii se controleazd prin sesizoare electrice
montate la extremitatile manetei de servocomanda (Fig. 6.12) conectata la cronometru
electronic. Cursa unghiulard a manetei fiind cunoscuta, prin cronometrarea timpului se

obtine viteza unghiulard medie a manetei.

Fig.6.9.Masina la viteza maxima
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Fig. 6.10 Planul pistei

Fig. 6.11 Bordul masinii
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50

Fig.6.12 Sistemul de comanda

o= [rad/s] (6.1)

{
Servocomanda pompei asigura o proportionalitate intre unghiul manetei si unghiul

de basculare a pompei (Fig. 6.13).

]
2
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Fig. 6.13 Curba de reglare a pompei
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Pentru evitarea efectulul franel de motor termic. in momentul comutaru regimului de
franare, turatia motorulul termic se pastreaza constanti la valoarea cu care utilaul a
ajuns la linia de marcaj, pana la oprirea completd a acestuia.

Timpul de raspuns al motorului hidraulic este in functie de presiunea de lucru

conform Figurii 6.14

t(s] ,
6 -»—‘\ — _.]I._EA_: ngTn—_.ngJx.
\ ﬁ te ng—;—vgmm
S b—- - SN PR PR
4 fb—0 ] _‘_W__L
3 Al
\
2 _ =~
'R
1 .
0 S0 10 150 200 250 p,[bar]

Fig. 6.14 Variatia timpului de raspuns

Fig. 6.15 Reglajele echipamentului de masurare
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Masur3atorile in regim dinamic s-au efectuat in aceleas) conditi ca si cele pentru

verificarea eficientei franari

Au fost necesare in prealabil unele reglaje si etalonari ale traductoarelor de
presiune (Fig 6.15).

Dup& montarea traductorului de turatie s-a facut corectarea pozitiei astfel incat
opto-cuplorul s& furnizeze semnal corect.

S-au luat esantioane de la fiecare traductor de presiune, in vederea etalonarii.
utilizand dispozitivul de etalonare (5), (Fig. 6.7) construind fisierele de etalonare denumite
ETALONy TRx unde (x) indicd numarul traductorului de presiune, iar (y) treapta de
presiune in sute de bari.

Dupa etalonarea traductoarelor de presiune ele s-au montat pe utilaj. Toate
operatiunile au fost urmarite prin osciloscop.

Programul de achizitii s-a lansat dupa atingerea vitezei maxime a utilajului cu
cateva secunde inaintea franarii. Cum programul de achizitie avea in jur de 1 minut, s-au
putut inregistra doua incercari. S-a refacut de trei ori executia programului, pentru a avea

suficient de multe incercari si a creste astfel nivelul de incredere al investigatiilor

experimentale.
6.4 Rezultatele masuratorilor

Masuratorile privind spatiul de franare se efectueaza pentru 10 valori ale vitezer de

basculare ale pompei. Cresterea numérului de masuratori ar influenta rezultatele obtinute,

datoritd modificarii temperaturii uleiului.
in vederea eliminarii acestui neajuns si excluderii erorilor la prelucrarea

rezultatelor. se va inregistra si temperatura uleiului cu ajutorul sondei termostatului tip

ME15 introdusa in rezervorul de ulei, la fiecare regim de franare.

Masuratorile se vor repeta in mod identic astfel incat toate regimurile sa fie

instalate in toate conditiile de temperatura.
Pentru a obtine conditii de temperatura cat mai apropiate, lungimea pistei se va

parcurge de 10 ori (odata pentru fiecare regim).
Rezultatele masuratorilor si inregistrarilor se trec in tabelul centralizator.
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Tabel 6.1

Timpul de basculare [s]
0.5 1 1,5 2 3.5 3 3,5 4 4.5 5
St
(m] 253 | 2,73 | 298 | 336 | 393 | 435 | 506 | 588 6,56 | 7.35
Ou
[°C 185 | 213 | 237 | 264 | 319 | 375 | 438 | 495 | 545 | 586
Vi
[m/s] 510 | 510 | 505 | 503 | 501 500 | 491 490 | 488 | 487
Np
[rot/min] | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800
Pu
[bar] 252 247 236 218 205 196 183 175 163 152
Tabel 6.2
Timpul de basculare [s]
0.5 1 1,5 2 3,5 3 3.5 4 4,5 5
[if 276 | 270 | 296 | 328 | 3,86 | 428 | 501 5,81 6,52 | 7,28
oy
[°C 59,2 18,1 220 | 239 | 259 | 321 368 | 432 | 488 | 549
Vi
[m/s] 488 | 509 | 508 | 506 | 504 | 502 | 501 496 | 493 | 490
Np
[rot/min] | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 18@1
Pwm
[bar] 250 245 237 217 206 194 184 177 165 150
Tabel 6.3
Timpul de basculare [s]
0,5 1 1,5 2 3,5 3 3,5 4 45 5
[S‘] 275 | 295 | 292 | 321 | 3,78 | 425 | 495 | 574 | 647 | 720
m :
Oy
[°C 542 | 588 | 188 | 217 | 231 262 | 323 | 371 434 | 493
Vi
[m/s] 4,91 489 | 509 | 509 | 507 | 503 | 5.01 500 | 498 | 495
n
rot/r‘:'lin] 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 |
P
[baMr] 250 244 238 219 204 195 185 174 163 153
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Tabel 6.4

Timpul de basculare [s]

0.5 1 1,5 2 3,5 3 3,5 4 45 5
S
[m'] 273 | 295 | 306 | 313 | 371 | 419 | 487 | 569 | 641 | 7.13
0. [°C]
485 | 544 | 586 | 186 | 218 | 239 | 255 | 316 | 365 | 433
Vi
[m/s] | 492 | 490 | 488 | 510 | 509 | 506 | 504 | 502 | 500 | 4.95
Np
[rot/min] | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800
Pm
[bar] 249 | 245 237 220 | 205 195 183 176 165 | 152
Tabel 6.5
Timpul de basculare [s]
0.5 1 1,5 2 35 3 3,5 4 4.5 5
[i'] 273 | 292 | 305 | 362 | 368 | 413 | 480 | 561 | 633 | 7.06
O
[°C] 439 | 487 | 547 | 591 | 184 | 222 | 235 | 258 | 319 | 369
Vi
[m/s] 496 | 490 | 487 | 486 | 509 | 509 | 505 | 503 | 501 | 5.00
n
rot/r?win] 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800
Pwm
[bar] 252 246 235 | 218 | 203 193 185 175 | 165 | 151
Tabel 6.6
Timpul de basculare [s]
0,5 1 1,5 2 3,5 3 3,5 4 45 5
St 572 | 289 | 304 | 358 | 409 | 410 | 473 | 553 | 621 | 7,01
[m : :
Oy
[°C] 375 | 437 | 493 | 541 | 586 | 183 | 211 | 23,7 | 263 | 320
Vi
[m/s] 501 | 498 | 491 | 489 | 488 | 508 | 509 | 507 | 504 | 502
n
[rot/r;in] 4800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800
p
[baMr] 255 | 248 | 236 | 217 | 206 194 184 174 | 164 | 150 |
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Tabel 6 7

Timpul de basculare [s]
0.5 1 1,5 2 3,5 3 3,5 4 4.5 5

S
[m'] 272 | 289 | 304 | 352 | 408 | 461 | 468 | 541 | 617 | 6.86

0,
[°C 32,5 36,6 | 431 488 | 546 | 582 18,7 | 21,2 | 230 | 265

Vi
[m/s] 5.01 500 | 496 | 490 | 487 | 487 | 510 | 510 | 506 | 5.03

Ny
rot/min] | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800

Pum
[bar] 250 243 238 217 204 196 186 177 165 150

Tabel 6.8
Timpul de basculare [s]
0,5 1 1,5 2 3,6 3 3.5 4 4.5 5
[i’] 269 | 285 | 3,02 | 346 | 408 | 453 | 531 535 | 6,11 | 672
Oy

[°C] 26,00 | 32,20 | 37,10 | 4400 | 4950 | 54,80 | 59,00 | 1820 | 21,70 | 232

Vi
[m/s] 5.04 5,02 5,01 497 | 492 | 490 | 488 | 510 | 509 | 507

Np
[rot/min] | 1800 1800 1800 1800 1800 1800 1800 1800 1800 | 1800

P
[bar] 251 247 235 220 203 195 182 173 163 - | 153

Tabel 6.9

Timpul de basculare [s]
0,5 1 1,5 2 3,5 3 3,5 4 4,5 5

267 | 2,81 302 | 342 | 406 | 448 | 523 | 598 | 6,07 | 665

[°C] 23,80 | 25,80 | 31,80 | 36,70 | 43,20 | 48,80 | 54,30 | 58,60 | 18,50 | 21,5

[m/s] 505 | 502 | 500 | 500 | 49 | 491 488 | 487 | 509 | 508

[rot/min] | 1800 | 1800 ; 1800 ; 1800 ; 1 800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800

253 244 238 219 205 194 185 175 163 152
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Tabel 6 10
Timpul de basculare [s]
0.5 1 1,5 2 3,5 3 3,5 4 4.5 5

St

[m 261 2,75 | 3,01 3,40 | 398 | 441 5,17 593 | 661 | 663

G)u 2
[°C] 1.90 | 23,50 | 26,10 | 31,60 | 37,40 | 43,90 | 4860 | 55,00 { 59.20 | 19.0

Vi
[m/s] 5.08 | 507 5,03 5,01 500 | 498 | 493 | 4839 | 488 | 508

Np
rot/min] | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800 | 1800

Pwm
[bar] 249 246 236 217 205 195 183 174 164 151

LEGENDA:
S [m] - spatiul de franare;
., [°C] - temperatura uleiului;
V; [m/s] - viteza de deplasare initiala;
n, [rot/min] - turatia pompei;

Pw [bar] - presiunea la racordul motorului,

Viteza de basculare a pompei este:

T N S T (6 2)

Up =Wy = —— = = =
PRI TN T 180 1

Temperatura medie se calculeaza:

D, = I Z(.)i (6.3)
I
1
unde n este numarul seturilor de masuratori.
dv_ dv 48 dv | (6.4)
dt ds; dt dSg
s )Y an (6.5)
0
E =Ef+Eq (6.6)
—~mvi2 =ma-Sp+mg- -8y (6.7)
]
=>a=i-i-ug (6.8)
2 St
L v (6.9)
2y _, _
ar 20 S, /
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Valorile dece!eranelﬂrycrelatlve a, (%] Tabel 6 11

o

R A e

op [rad/s]
_ 1.082 | 0.541 | 0.361 | 0,271 0,216 1 0,180 { 0,155 | 0.135{ 0120 | 0.10
0.[°C]

18,5 48,36 | 45,19 | 41,63 | 38,70 | 32,62 | 29,07 [ 2522 | 2181 | 1899 | 17.2

216 46,82 | 44,67 | 41,04 | 37,69 | 32,34 | 28,85 | 24,93 | 21,55 | 1885 | 17.1

23,5 45,72 | 44,33 | 40,75 | 36,72 | 31,70 | 28,41 [ 2454 [ 21,04 | 1865 | 16.9

26,1 4536 | 43,34 | 40,33 | 3592 | 31,01 | 27,98 | 24,16 | 20,71 [ 1851 | 165

32,0 44,84 | 4270 | 40,19 | 3547 | 30,42 | 27,77 | 23,74 | 20,39 | 18,12 | 16

37,0 44,84 | 42,09 | 40,19 | 3525 | 30,01 | 27,29 [ 23,43 | 20,19 | 17,87 | 16,0

43,6 44,67 | 42,09 13991 | 3482 | 2938 {2689 | 23,18 | 1993 | 1769 | 158

490 1 4467 | 41,63 139,91 | 3419 | 2923 | 26,44 | 2264 | 1967 | 17.54 | 156

54,6 jr44,33 41,191 39,77 | 3359 | 2923 [ 2612 | 2236 | 1948 | 17,42 | 155

58,8 T44,16 41,19] 3964 | 33,19 [ 29,15 2564 {2199 | 1930 | 17,27 | 153

- pentru asfaltul de pe pista de rulare din platforma UMT S.A: 1 =0,02
Pentru incarcarile in regimul dinamic s-au obtinut rezultatele masuratorilor stocate
in mod direct in fisiere de date.
Organigrama de principiu a culegerii (achizitiei) datelor este prezentata pe Fig.
6.16, iar programele de achizitie si filtrare a semnalelor scrise in limbaj C sunt redate in
Fig. 6.17, Fig. 6.18, Fig. 6.19.
Fisierele de date obtinute la etalonare, testare si inregistrare sunt denumite: umt-
test dat, etalon O.tr 1, etalon 1.tr 1, etalon 2.tr 1, etalon O.tr 2, etalon 1.tr2, etalon 2.tr 2,
etalon O.tr 3, etalon 1.tr3, etalon 2.tr 3, incerc 1. umt, incerc 2. umt, incerc 3. umt

Din multitudinea de masuréatori s-au retinut trei incercari relevante

6.5 Prelucrarea rezultatelor

in vederea aprecierii eficacitatii franarii, rezultatele masuratorilor centralizate in
Tabelul 6.11 s-au reprezentat grafic in planul o, - a, pentru regimurile de temperatura

limita, © ymir =18,5°C si © umax=58,8°C.
Totodata s-a delimitat si domeniul deceleratiilor relative uzuale (amax = 40%) (Fig.

6.20).
Limitarea deceleratiei relative in jurul valorii de 40% este atestatd si de evolutia

curbelor.
Pana la valoarea limita a acesteia. curbele sunt puternic ascendente, dupa care

influenta variatiei vitezei de basculare devine din ce in ce mai redusa.
176
BUPT



STOP

C START ]

'

INITIERI
ISTABILIREA NUMARULUI
I DE CICLUR! DE CITIRE
L DE CANALE
ADUCEREA LA ZERO A TUTUROR
CONTOARELOR DENUMIREA FISIERULUI
BINAR

STABILIREA DURATE! INTRE CITIRI

<—

-

/

AFOST
ULTIMUL CICLU

)

INCREMENTEAZA CONTORUL.
NUMARATORULUIDE CICLURI

A FOST
ULTIAU 1 CANAL

Ay}

INCREMENTEAZA
CONTORUL
NUMARATORULUI DE
CANALE

AU

v

URMEEAZA

DA

DA

INCREMENTEAZA
CONTORUL LOCATIILOR
DIN FISIER

BIIUT Do

)

TESTE AV ARITTT DK IJ

DEPASIRE
?

DISPUNE DK iN POZITIA
CORESPUNZATOARE DIN
"OCTET"

MEMOREAZA IN LOCATIA
URMATOARE A FISIERULUI
"OCTETUL" OBTINUT

DEPUNE DK iN POZITIA
CORESPUNZATOARE

[(INCREMENTEAZA K |

Fig. 6.16 Organigrama principiala a culegerii datelor
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#include - stdio h -

#include <.conio h ~

#include -.dos h

#include ~malloc h>

main()

{

FILE *fl;

unsigned char o,v,

unsigned nt ¢,1 k.s,x,),1:

clrscr(); printf{"\n introduce nr de cicluri 1="); scanf("%d",&1):
clrscr(); printf("\n introduce nr de canale k="); scanf("%d",&k),

clrscr(); printfl"\n PROGRAMUL DE ACHIZITII 4 CANALE,IN EXECUTIE");
fl1=fopen("incerc3.umt”,"wb+");

for(i=1;1<=l;1~~)
{
outportb(0x3bc,4); outportb(0x3bc,22); outport(0x3bc,4);
for()=1;j<=k;—+)
{ 0=0;
for(v=128; vo=1; v=v/2)
{
outportb(0x3bc,0); outportb(0x3bc,8); for(x=1.x<=1;x++) {}
s—inportb(0x3bd):;
1f{s>127) {outportb(0x3bc,0); outportb(0x3bc.4); o=0;}
else {o=o+v.outportb(Ox3bc,12);}
outportb(0x3bc,5);outportb(0x3bc,4);
!
fwrite(&o,1,1.f1);
outportb(0x3bc.6); outportb(0x3bc,4);
}
}
fclose(f1),
printf("EXECUTAREA PROGRAMULUI DE ACHIZITII S-A TERMINAT"); getch();
!

Fig. 6.17 Programul de achizitie
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#include - stdio h -
#include « conio h>
#include - dos .h -~
#include ~alloc h~
main()
{
FILE *fl;
unsigned char o,v;
unsigned int c,1 k.s,x J.1:
clrscr(); printf("\n introduce nr de cicluri 1="); scanf{"%d",&1):
clrscr(); printf("\n introduce nr de canale k="); scanf("%d",&k):
clrscr(); printfi"\n PROGRAMUL DE ACHIZITII IN RULARE")
fl=fopen("umt _test dat","wb+");
for(i=1;i<=1;1~~)
{
outportb(0x3bc,4); outportb(0x3bc,22); outport(0x3bc,4);
for(=1,<=k;)~+)
{ 0=0,
for(v=128; vo=1; v=v/2)
{
outportb(0Ox3bc,0); outportb(0x3bc,8); for(x=1;x<=100;x++) {}
s=tnportb(0x3bd).
if(s>127) {outportb(0x3bc,0); outportb(0x3bc,4), 0=0;}
else {o=o+v.outportb(0x3bc,12):}
outportb(0x3bc,5);outportb(0x3bc,4);
}
fwrite(&o,1,1,f1);
outportb(0x3bc.6); outportb(0x3bc,4);
}

}
fclose(fl);

clrser(); printfi"SFARSIT INCERCARE S-AU INREGISTRAT 4 SEMNALE"); getch();
}

)

Fig. 6.18 Programul de inregistrare
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# mclude - stdio h -

# include ~.conio h -

#nclude < dos h -

# mclude <math h »

# nclude ~alloc h -

main()

{

FILE*fl,FILE*f2;
unsigned char m{49152].d[20],
unsigned int a,b.c.e;
unsigned int 1,3.k,1.np;
unsigned long r.s.t,u;

printf{"\n ALEGE FISI.PENTRU FILTRAT :NUMESTE NOUL FISIER");getch();1=0;

fl=fopen("incerc3 umt","rb");fseek(f1,0,0);
f2=fopen("incerc3.cor","wb");fseek(f2,0,0);
bucla: clrscr();printf("\n pentru ciclul urmator tasta <u> altfel exit");
if{getch()!="u') {fclose(fl);fclose(f2);exit(1);}
clrscr();printf{” n se citesc 49152ko de la %lu",1*49152),
for(k=1:k<=49152;k++) { fread(&m[k],1,1,f1);}

clrscr();printfi"™\n s-a citit segmentul curent: se executa filtrarea"),
for(j==1,)<=-49152j++)

{ for(i-0;3<—19:1++) d[i+1]=m[j+1*8];

a=(d[1]+d[2]-d[3]+d[4]+d[5]+d[6]+d[7]+d[8]+d[9]+d[ 10])/10;

b=(d[ 1 1]+d[12]+d[13]+d[14]+d[15]+d[16]+d[17]+d[ 18] +d[19]+d[20])/10;,

m[j]=(a+b)/2. }
clrscr();printfl" n se construieste fisierul nou");
for(n=1:n<=40152-76:n++) { fwrite(&m[n],1,1,£2);} I++
goto bucla;

}

Hg619ngadeemnweapaﬂﬂmmmrmnmma
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Curbele s-au trasat printre puncte. prin medierea acestora Frecventa punctelor de-
a lungul curbelor scade cu cresterea vitezei de basculare a pompei.

Situatia critica apare atunci cand se depaseste valoarea limita a deceleratiei Aici
curbele nu mai pot avea alura exactd, datoritd lipsei punctelor pe o portiune
considerabila.

O repartitie mai uniforma s-ar putea obtine prin utilizarea scarii logaritmice pe
abscisa.

Aceastd modificare nu schimba insad cu nimic evolutia curbelor, si zona care
prezinta interes din punct de vedere al analizei este relevanta si in cazul reprezentarii in
coordonate liniare.

S-au reprezentat pe Fig. 6.21 numai punctele masurate care asigura deceleratii
relative cu valori sub cea limitd maxima.

Aprecierea eficacitatii franarii prin evolutia parametrului deceleratie relativa
(coeficient de franare) este practicata de codul rutier din Germania.

Astfel pentru utilaje cu viteza maxima pana la 20 Km/h, coeficientul de franare

pentru frana de serviciu este suficient sa ajunga la valoarea de 25°.

a,fl

50 ,—— _
6, - 58.8°C

I - . . L

0

20

0o o2 03 o0& OS5 o€ ©07 08 05 1 12

C3gd)

Fig. 6 20 Evolutia deceleratiei
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Acest coeficient se poate asigura cu o viteza de basculare a pompei relativ mica,

existand rezerve de peste 52% (Fig. 6.21). Pana la a= 25%, variatia acesteia cu vitza de

basculare este aproape liniara.

(@185 M216 A235 261 X322 @37 436 -as ~54.6 588 éur(j
&F%]a

40
» !
‘

30

|
fﬂ—.

20
15 !

10

0 op[rad/s]
0 0.056 0.1 0.15 0.2 0.2 03 0.356 04

Fig.6.21 Valorile uzuale ale deceleratiei

La depasirea acestei valori franarea incepe sa devina violenta, curba de variatie
pierzandu-si liniaritatea (Fig. 6.20).

Se remarcd, in urma reprezentdrii tuturor regimurilor de incercari, influenta
incalzirii uleiului asupra parametrului eficacitatii.

Este evident faptul, ca la orice sistem de franare, energia acumulata la rulare se
transforma in caldura pe perioada regimului de franare.

Acest lucru se intampla si in cazul de fata, unde uleiul din transmisia hidrostatica
se incalzeste datorita ruldrii pe pista, si in principal datorita regimurilor intense de franare.

Astfel pe perioada unui ciclu de masuratori cresterea medie de temperatura a

uleiului este de 40,3°C.
Aceasta cauzand modificdri (reduceri) ale vascozitatii uleiului, influenteaza

eficacitatea franarii cu maxim:

Aa= 2(38,70-33,19) x 100 =15%. (610)
38,70+ 33,19

atunci cand valoarea medie a coeficientului de franare depaseste 30%.

Variatia eficacitatii cu temperatura in domeniul uzual este doar de:
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2(2522 -21,99
Aa =$xmo=13ﬁs%
22 +21,99 (6.11)

si scade cu a,.

Avand in vedere rezervele de eficacitate ale transmisiei, ca frana de serviciu,
influenta temperaturii uleiului nu este semnificativa (Rezervele de peste 52%
compenseaza eventualele diminudri cauzate de incilzirea uleiului).

Se remarca limita superioara de temperatura relativ ridicatd, dar totusi sub nivelul
celei maxim admise (70°C).

Deceleratia efectiva care asigura spatiul de franare realizat este mai mare cu 2%
decat cea imprimatd de transmisie, datoritd rezistentelor la rulare, contabilizate prin
coeficientul n=0.02.

Relatia 6.9 exprima legatura directd intre parametrii capacitati de franare,
respectiv spatiul de franare s; si coeficientul de franare a,.

Rezultatele directe ale masuratorilor, respectiv spatiile de franare, reprezints
parametrul de baza utilizat in Romania pentru evaluarea eficacitatii franarii (STAS 11960-
84). in acest sens s-a reprezentat variatia acestui parametru cu viteza de aplicare a
regimului de franare (viteza de basculare a pompei) (Fig.6.22).

Se remarca aceleasi fenomene, rezultand spatii foarte mici de franare la franari
violente. Influenta variatiei temperaturii este nesemnificativa, existand posibilitatea opririi

in conditii de siguranta a utilajului si la temperaturi ridicate ale uleiului.

©18.5M21.6 A235 * 26.1 X32 @37 436 -49 =546 ¢58.8/0, ['C]

Si{m] 8

71—A

T

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 ®p[rad/s]

Fig. 6.22 Variatia spatiului de franare
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La trznspunerea rezultatelor masuratorilor in diagrame nu s-a utihzat tehnica
eliminarii erorilor de masurare.

Justificarea este evidenta daca se tine seama de faptul ca. numarul de masuratori
este suficient de mare si variatiile relative sunt foarte mici raportate la valorile nominale

Astfel imprastierea relativ redusd permite delimitarea domeniului de varnatie cu
suficienta precizie pentru scopul urmarit.

S-au inregistrat orientativ si varfurile de presiune care apar la diferite regimuri de
lucru. Precizia inregistrarii datorita instrumentului de masura (manometru cu cadran) este
relativ redusa.

De aici si caracterul orientativ al acesteia.

Analiza fenomenelor ce apar in interiorul transmisiei se va face cu ocazia efectuar
unor masuratori in regim dinamic, cu aparatura adecvata.

Rezultatele inregistrarilor stocate in fisierele de date, create prin asistarea de
calculator a achizitiei, s-au prelucrat si s-a vizualizat respectiv s-au testat variatia
parametrilor p;, p2, ps, St n in timp, reprezentand presiunile la racordurile pompei si
motorului, respectiv turatia motorului.

Vizualizarea, respectiv trasarea grafica s-au realizat prin intocmirea unor programe

in limbaj C.
Structura acestor programe este prezentata in:
-Fig 6.23 pentru vizualizare,
-Fig 6.24 pentru trasare grafica,
-Fig 6.25 pentru trasare graficad cu comprimarea timpului si
-Fig. 6.26 pentru trasarea grafica a evolutiei turatiei.

Aceasta din urma s-a obtinut prin prelucrarea semnalului inregistrat de la
traductorul de turatie.

Din cele trei incercari selectate pentru interpretare, s-au preluat cele mai
semnificative zone si acestea s-au asezat in sistemele de coordonate adecvate.

Astfel in Fig. 6.27 s-au reprezentat evolutiile tuturor semnalelor inregistrate de la
traductoare. Comprimarea timpului a permis localizarea adecvata a zonei de tranzitie.

Acuratetea relativa a curbelor de variatie s-a obtinut prin aplicarea programului de
filtrare a “zgomotului” retelei semnalelor brute, reprezentate in Fig. 6.28.

Programele de trasare au permis reprezentarea separata a fiecarui parametru

dinamic respectiv p; = f(t), p2 = f(t). ps = f(t), cum se observa in figurile 6.29...6.31.
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include - stdio h -

#include - conio h -

#include - dos h

thnclude ~alloc h -

#include ~graphics h>

thnclude <10.h-~

main()

{

FILE *fl;

int gdriver =~ DETECT gmode, errorcode;
INt Xxmax,ymax.

unsigned char o.v ki.k2 k3. k4,

unsigned int a,b.c,1.k.s.x,y,),1;

clrscr(); printf(” n MODIFICA! sugestiv numele fisi.-lor binare");
printf("\n pentru REEDITARE! apasa <r> alta tasta continue"):
if(getch()--='r") exat(1),

clrser();

printf("ptr VIZUALIZARE! apasa <v>");
if{getch()!="v'") exit(1);

clrser();

nitgraph(&gdnver,&gmode, "),
errorcode” graphresult();

if(errorcode!=grOk) {printf("Eroare grafica: %s\n" grapherrormsg(errorcodc));

printf("apasa tasta pentru oprire :"); getch(); exit(1).}
xmax=getmaxx().ymax-getmaxy(),
setviewport(0,0.getmaxx(),getmaxy(),0);

f1: fopen("umt_test dat","rb"),

printf("pentru a trasa GRAFICELE! se apasa <g> altfel final program"”);

1=0:
while(getch()=='g")
{
setbkcolor(0):clrscr();
cleardevice();
for(1=0;1<=639.1++)
{
fseek(f1,0,1):fread(&k]1,1,1,f1);putpixel(i,(108+k1),15);
}
j++; printf(" %d",);
}
fclose(f1);
closegraph();
}

Fig. 6.23 Programul de vizualizare continua
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fhinclude - stdio b

thnclude - como h -

thinclude - dos h

thnclude ~ malloc h -

#include < graphics h »

#include ~10.h-

main()

{

FILE *fl;

t gdriver = DETECT,gmode errorcode;

Int xmax,ymax.

unsigned char o.v k1 k2 k3 k4:

unsigned int a.b.c,i.k.s.x,y.j.l,cl,c2.¢3,c4;

clrscr(). printf(" n MODIFICA! sugestiv numele fisi.-lor binare"):
printf("\n MODIFICA CONSTANTELE :cl;c2;c3:c4 ");
printf("\n pentru REEDITARE! apasa <r> alta tasta continue");
if(getch()=="r'") exit(1);

clrscr();

printf("ptr. VIZU ALIZARE! apasa <v>");

if(getch()!='v") exit(1);

clrscr();

mitgraph(&gdriver,&gmode, "),

errorcode~ graphresult():

if(errorcode!= grOk) {printf("Eroare grafica: %s\n" grapherrormsg(errorcode));

printf("apasa tasta pentru oprire :"); getch(); exit(1):}
xmax-getmaxx().ymax- getmaxy();

sctviewport(0,0 getmaxx(),getmaxy(),0);

f1=fopen("incerc3.umt","rb");

printf("pentru a trasa GRAFICELE! se apasa <g> altfel final program");
J=0;

while(getch()=="g")

{
3

setbkcolor(8):clrscr(),
cleardevice();
for(i=0;1<=639.1++)
{
fseek(f1,0,1).fread(&k1,1,1,f1);putpixel(1,(108+k1),4);
fseek(f1,0,1).fread(&k2,1,1,f1);putpixel(i,(108+k2),1),
fseek(f1,0,1):fread(&k3, 1, 1,f1);putpixel(i,(108+k3),2);
fseek(f1,0,1):fread(&k4,1,1,f1);putpixel(i,(108+k4),14),
)
j++; printf(" %ed"j);
}
fclose(f1);
closegraph();
}

Fig. 6.24 Programul de trasare
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thnclude - stdio h -
ffinclude --como h +
#include - dos h -
thnclude <alloc h
#include <graphics h>
#include <io.h-
main()
{
FILE *fl;
int gdriver = DETECT,gmode, errorcode;
Int Xmax,ymax:
unsigned char o.v k1 k2 k3 k4;
unsigned int a.b.c,1.k,s,x,y,j,1,cl,c2,c3,c4;
clrscr(); printft”vn MODIFICA! sugestiv numele fisi.-lor binare");
printf("\n MODIFICA CONSTANTELE :cl:c2;c3;c4 ");
printf("\n pentru REEDITARE! apasa <r> alta tasta continue");
if(getch()=="r'"y exit(1);
clrscr();
printf("ptr. VIZUALIZARE! apasa <v>");
if(getch()!='v") exit(1);
clrser();
initgraph(&gdriver,&gmode, "");
errorcode="graphresult();
if(errorcode!—grOk) {printf("Eroare grafica: %s\n",grapherrormsg(errorcode));
printf("apasa tasta pentru oprire :"); getch(); exit(1);}
xmax=getmaxx();ymax=getmaxy();
setviewport(0,0.getmaxx(),getmaxy(),0);
fl1=fopen("incerc3.cor","rb");
printf("pentru a trasa GRAFICELE! se apasa <g> altfel final program");
J=0;/*comprimat de 5 ori*/
while(getch()=="g')
{
setbkcolor(0):clrscr();
cleardevice();
for(1=0;1<=639.1++)
{
fseek(f1,0,1):fread(&k]1,1,1,f1);putpixel(1,(372-k1),4);
fseek(f1,0,1):fread(&k2,1,1,f1);putpixel(i,(108+k2),1);
fseek(f1,0,1):fread(&k3,1,1,f1);putpixel(i,(372-k3),2);
fseek(f1,0,1):fread(&k4,1,1,f1);putpixel(i,(108+k4),14);
fseek(fl,16,1);
}
J++; printf(" %ed" j);
}
fclose(fl);
closegraph();
}

Fig. 6.25 Programul de trasare cu comprimarea timpului
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#include - stdio h -
#include - conio h-»
#include « dos h-
#include ~alloc h-
#include ~graphics.h>
thnclude <i0.h-
main()
{
FILE *fi;
int gdriver = DETECT,gmode,errorcode;
Int xmax,ymax;
unsigned char a.b,c k1,k2 k3 k4;
unsigned int 1,);
unsigned long 1
clrscr(); printf{”n MODIFICA! sugestiv numele fisi.-lor binare");
printf("\n pentru REEDITARE! apasa <r> alta tasta continue");
if{getch()=="r'") exit(1);
clrser();
printf{"ptr. VIZUALIZARE! apasa <v>");
if{getch(Y!="'v') exit(1);
clrscr();
initgraph(&gdriver, &gmode, "");
errorcode=graphresult(),
iflerrorcode!~ grOk)
{printf("Eroare grafica: %s\n" ,grapherrormsg(errorcode));
printf("apasa tasta pentru oprire :"); getch(); exit(1);}
xmax=getmaxx().ymax=getmaxy();
setviewport(0,0.getmaxx(),getmaxy(),0);
fl=fopen("incerc3.cor","rb");
printf("\n alege curba prin b=0;1;2;3;  b="); scanf("%d",&b); clrscr();
printf("\n alege coef. de compri. ¢=0;1;2;.. compnim. este de c+1 ori ¢c=");
scanf("%d",&c):
printf("\n tine cont ca durata semnal. de pe ecran este T=0.5*(1+c)"),
printf("\n apasa o tasta...pentru continuare"); getch(); clrscr();
printf("\n apasa <g> pentru pagina urmatoare"),
j=0; fseek(f1,b,0);
while(getch()=='g")
{
setbkcolor(15);clrscr();
cleardevice();
for(i=0;1<=639:1++)
{fseek(ﬂ ,0,1):fread(&k]1,1,1,f1);putpixel(i,(372-k1),4); a=3+4*c;
fseek(fl,a,1).
}
j++; printf(" j=%d b=%d c=%d"j,b,c);
}
fclose(f1);
closegraph();
}

Fig. 6.26 Program trasare turatie
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Programul de incercare si trasare a oferit reprezentarea evolutiel turatier motorului
n = f (t) dupa cum se observa in Fig. 6.32.

Aceste ultime rezultate s-au putut obtine doar prin achizitia de date asistata de
calculator, datorita caracterului proceselor dinamice existente in sistem (rapid variabile).

Rezultatele sunt bune din punct de vedere al acuratetei, deci sunt interpretabile si
comparabile cu cele teoretice.

Trebuie sa mentionez faptul ca filtrarea “zgomotelor” din reteaua electrica de
alimentare s-a facut abia dupa ce a existat convingerea ca perturbatiile sunt de natura
electrica si nu influenteaza alura graficelor.

Scopul acestui capitol a fost verificarea prin experiment a rezultatelor teoretice
obtinute prin dezvoltarea capitolelor precedente.

in plus s-a realizat, ca noutate o combinatie a criteriilor de eficacitate selectati, a,
respectiv S, pentru a da rezultatelor o interpretare universala, independent de
normativele care reglementeaza utilizarea unuia sau altuia dintre ele.

Repetarea experimentelor de mai multe ori au confirmat corectitudinea rezultatelor
acestora, iar acestea din urma suprapunandu-se peste cele teoretice le verifica pe
acestea.

Metodele utilizate la masuratori au permis explorarea zonelor de tranzitie cu
suficienta acuratete. S-a demonstrat si faptul ca perturbatiile exterioare nu au influentat
evolutia parametrilor m&surati.

inregistrarile continue au facilitat selectarea unor regimuri semnificative,
neexistand zone neexplorate.

Optimizarile stabilite pe baza rezultatelor obtinute in cadrul capitolului 5 au fost

materializate pe utilajul supus experimentarilor. Rezultatele confirma corectitudinea

optimizarii.
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7. Compararea rezultatelor experimentale cu cele teoretice

Investigatiile teoretice intreprinse in cadrul capitolelor 3,4 si 5 atesta eficienta
frénarii cu transmisia hidrostatica atat in general cat si in particular. La parcurgerea
diferitelor scheme de calcul s-au impus ipoteze, conditii initiale, profitand de avantajele
oferite de aparatul matematic utilizat.

S-au luat ca baza, pentru determinarea eficientei franarii. doi dintre parametrii de
baza, definiti in cadrul capitolului trei: spatiul de franare si deceleratia relativa: acestea
fiind alesi de diferite norme internationale cu justificarile de rigoare.

Avand in vedere, ca parametrii alesi pentru determinarea capacitatii de franare
sunt universali si nu depind de structura autovehiculului, mi-a oferit posibilitatea de a
alege pentru efectuarea incercérilor un utilaj special.

Acest lucru insa, nu reduce gradul de generalitate al rezultatelor, dimpotriva le
intdreste, pentru ca utilajul ales este din categoria celor cu inertie ridicata, viteza de
deplasare adecvatéa (nu prea mare) si manevrabilitate relativ usoara.

Avand in vedere faptul, cad este vorba de utilaj actionat complet hidrostatic cu
transmisie hidrostatica in circuit inchis, a fost necesara verificarea influentei vascozitatii
uleiului asupra eficientei de franare.

Vascozitatea agentului de lucru schimbandu-se cu temperatura, inregistréarile s-au
efectuat la diverse faze de incalzire a uleiului hidraulit.

Fatd de prezentarile teoretice din cadrul capitolului 3, aceste masuratori s-au
efectuat in plus pentru a nu scapa din vedere aspectele ce pot influenta functionarea
transmisiilor hidrostatice ca frane de serviciu.

Rezultatele masuratorilor prezentate si interpretate in cadrul capitolului 6 atesta
eficienta transmisiei ca frana de serviciu. Variatia parametrilor capacitéatii de franare are
loc in limitele permise de normele care le definesc.

Din concluziile capitolului 3 se deduce relatia:

A-Sc+B-a,
T AT (71

reprezentand criteriul de eficienta universal, pentru sistemele analizate.
Rezultatele obtinute s-au comparat cu prezentarile teoretice si s-au retinut doar
acele valori ale parametrilor, care sunt recomandate in practica, valorile superioare,

realizabile prin utilizarea transmisiei hidrostatice in regim de franare, atestand o rezerva
de eficienta deci si de siguranta.
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Fiind vorba de vehicul de lucru, cu viteza de deplasare nu prea ridicata, nu se
pune problema deraparii s-au pierderii stabilitatii Ia franare. Astfel pentru aceste tipuri de
utilaje (inertia ridicata, viteze de deplasare medii) deceleratia relativa nu este necesar a fi
limitata la 40 %, asa cum acest lucru se indica in capitolele 3 si 4.

Rezultatele grafice ale masuratorilor pastreaza forma generalad a diagramelor de
franare. Comparatii valorice cu diagrame existente nu este posibila, datorita caracterului
specific al acestora.

Eficienta franarii cu transmisia hidrostatica este influentatd de constructia si
functionarea transmisiei.

Cercetérile teoretice prezentate in capitolele 4 si 5 au vizat diferite tipuri de
transmisii hidrostatice cum ar fi: cele in circuit deschis si in circuit inchis cu reglaj primar,
secundar sau dublu.

Pentru a atinge un grad de generalitate mai ridicat, am ales transmisia cu circuit
inchis cu reglaj dublu (primar si secundar), efectuand masuratori in regim dinamic, pentru
cercetarea evolutiei parametrilor, care definesc functionarea transmisiei in timpul franarii

Trebuie mentionat faptul, ca pentru comparatia unor rezultate teoretice cu altele
obtinute pe cale experimentald, atunci cand este vorba de investigarea unor regimuri
dinamice, tranzitorii este necesara sublinierea unor aspecte legate de functionarea
modelelor in conditii oferite de realitatea obiectiva.

in Fig.7.1 si Fig. 7.2 sunt prezentate suprapunerile rezultatelor teoretice si
experimentale pentru parametrii dinamici cercetati.

in Fig. 7.3 si Fig. 7.4 s-au delimitat numai zonele care descriu evolutia parametrilor
in intervalele 1,15 - 1,5 s respectiv 3 - 3,5 s, reprezentand perioadele regimului

tranzitoriu.
Trebuie tinut cont de faptul ca modelul teoretic, derivat din utilajul fizic, nu a pastrat

absolut toate aspectele reale ale functionarii transmisiei.
Acest lucru este absolut normal, pentru ca in unele situatii complicarea modelelor

poate furniza descrieri matematice, nerezolvabile fard adoptarea unor ipoteze

in cele ce urmeaza, voi semnala aspectele, care deosebesc modelul teoretic

cercetat in lucrare de utilajul fizic supus masuratorilor.
in cadrul subcapitolului 5.2.1 am prezentat schema hidraulica a transmisier (Fig

5.2.1) si am dezvoltat modelul matematic pentru a face posibila analiza teoretica a
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functionarii acesteia, tinand cont de majoritatea aspectelor. care pot influenta
comportarea sistemului, si evident pentru a obtine un model cat se poate de real.

Investigatiile teoretice intreprinse, descrise detaliat in subcapitolul 5.2.1, au vizat
explorarea zonelor de tranzitie din functionarea transmisiei. Acestea fiind cele, care
determina stabilitatea sistemului in functionare.

in acest sens in paragraful 5.2.13 am studiat stabilitatea sistemului, utilizand
metode frecventiale, obtinand rezultate care atestd un grad de stabilitate cu rezerve
apreciabile in cazul unor amortizari adecvate. in vederea facilitarii solutionarii modelului
matematic s-au neglijat neliniaritatile cauzate de cavitatie si schimb de caldura.

Concluziile investigatiei sunt legate de optimizarea conductelor de legaturad intre
elementul primar (pompa) si cel secundar (motor) al transmisiei.

Am dezvoltat si modelul matematic al legaturilor, analizand curgerea reala
(nepermanenta) in conducte, ajungand la rezultate, care au permis descrierea zonelor de
tranzitie si evidentierea solicitarilor dinamice in racordurile de alimentare al motorului.

Reprezentarile grafice prezentate in Fig. 527 si Fig. 528 redau rezultatele
cercetarilor si contin efectul cumulat al parametrilor conductei (lungime, diametru,
elasticitate), concretizat prin modificarea gradului de amortizare.

in figurile 529 si 5.2.10, am prezentat si efectul elasticitatin conductelor, cu
rezultate similare celor prezentate.

Pentru a tine cont si de neliniaritatile cauzate de eventuala aparitie a fenomenului
nedorit, dar posibil a fi prezent in timpul regimului de franare, cavitatia. in cadrul
subcapitolului 5.2.4 am analizat aspectele legate de aparitia acestui fenomen.

Pana la deceleratii relative apropiate de a. = 20 % (Fig. 5.2.29) aparitia cavitatiei
nu poate crea probleme in ceea ce priveste functionarea sistemului.

La aparitia unor valori mai ridicate ale lui a, in mod repetat, poate aparea o usoara
incalzire a uleiului, fara a afecta insa stabilitatea la franare.

Masuratorile experimentale atestd valabilitatea rezultatelor teoretice in limitele in
care, conditiile de incercare au ramas cele impuse de investigatiile teoretice.

Astfel se verifica stabilitatea sistemului, zona de tranzitie fiind extrem de redusa.

Presiunea echivalenta celei studiate in capitolul 5 (cea de la racordul motorului)
este ps. Evolutia acesteia trasata prin diagrama din Fig. 6.31 este asemanatoare celei din

Fig. 5.2.7 sau Fig. 529, cu mentiunea ca zona de tranzitie si deci solicitarile dinamice

sunt mult diminuate fata de cele teoretice
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Acest lucru atesta o amortizare buna a sistemului Durata regimului tranzitoriu este
de asemenea foarte scazuta cca. 0,3 s, ceea ce s-a confirmat si in functionare.

Sistemul fizic real cercetat prin experiment s-a dovedit a fi mai lent decat cel supus
investigatiilor teoretice. Acest lucru este justificat atat prin inertiile ascunse ale utilajului,
neevaluate cu precizie superioara cat si datorita intarzierilor de aplicare a semnalului
treaptd, intatziere datorata factorului uman asa cum dealtfel acest lucru a fost dovedit in
cadrul Cap.3.

Zona de tranzitie nu poate fi delimitata prin masuratori obisnuite. Viteza de
achizitie aleasa s-a dovedit suficient de mare pentru a inregistra valorile critice din zona
amintita.

Evolutia turatiei motorului (Fig. 6.32) este aproape identica cu cea obtinuta pe cale
teoretica.

Zona de tranzitie practic nu se observa, datoritd unei amortizari bune.

Trebuie remarcat faptul, ca conductele de legatura existente intre motor si pompa
au asigurat o amortizare foarte buna, fara sa diminueze rapiditatea sistemului.

Nu a aparut fenomenul de cavitatie in timpul incercarilor Deceleratia maxima
realizata fiind de 16,3 % se confirma valabilitatea rezultatelor teoretice. Pe modelul real la
aceastd valoare a deceleratiei presiunea la racordul motorului s-a apropiat de valoarea
zero, dar nu a atins niciodata valoarea celei de vaporizare a uleiului.

inregistrarile efectuate pe parcursul incercarilor au permis trasarea evolutiei
parametrilor si la racordurile pompei. Se observa o evolutie asteptata. Cele doua presiuni
p: si p2 sunt sinfazice (Fig. 6.27), iar presiunile pe aceiasi ramura de la racordurile pompei
respectiv motorului sunt diferite datorita coloanei de ulei aflata intre ele.

Se poate remarca faptul, ca filtrarea perturbatiilor introduse de reteaua electrica nu

a influentat alura diagramelor.
Aparatele nu au inregistrat alte perturbatii din exterior. Montajul lor a tinut cont de

necesitatea izolarii zonelor cu vibratie pronuntata, avand in vedere faptul ca, incercarile

s-au efectuat pe un utilaj mobil in mers.

in concluzie experimentul atestd veridicitatea investigatillor  teoretice, cu

amendamentele subliniate si deviatiile justificate de utilizarea modelelor matematice

simplificate.
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8. Concluzii

in urma studiilor teoretice si experimentale intreprinse in cadrul acestei lucrari se
remarca, in general, eficienta transmisiilor hidrostatice in regim de franare.

S-au studiat mai multe sisteme de propulsie hidrostaticad cu transmisii in circuit
inchis si deschis, cu reglare primara, secundara si dubla.

Fiecare sistem asigura eficienta maxima din punct de vedere al franarii in anumite
conditii, definite in cadrul capitolelor in care se face referire la acestea

Utilizarea tehnicii de calcul a permis parcurgerea mai multor variante principial
diferite.

Analiza teoretica prin modele matematice adecvate a evidentiat avantajele
sistemelor in circuit inchis, aratand si limitele de eficienta

Ca elemente constructive s-a evidentiat importanta conductelor de legatura ale
transmisier.

Acestea influenteazd in mare masura stabilitatea. rapiditatea si precizia sistemului
prin lungimea, diametrul si elasticitatea lor.

Pentru o transmisie data, alegerea adecvata a elementelor de legatura reprezinta
principala masura de siguranta privind functionarea corecta a franei de serviciu, acolo
unde transmisia are si acest rol.

Pentru pastrarea sigurantei la franare este extrem de important. ca utilizatorul sa
nu schimbe structura legaturilor hidraulice si calitatea materialelor utilizate pentru
conducte. iIn mod frecvent producéatorii principali atrag atentia beneficiarilor asupra
acestui aspect.

Efectul propriu de franare al transmisiilor hidrostatice este benefic doar in aceste
conditii.

Transmisiile care tin si locul franelor de serviciu trebuiesc astfel echipate, incat sa
se evite in mod automat posibilitatile de instalare ale unor regimuri de functionare

nedorite (cavitatie, oscilatii neamortizate, etc.).
La sisteme pretentioase se recomandd montarea unor dispozitive care sa

corecteze comportarea transmisiei din punct de vedere dinamic.

O atentie deosebita trebuie acordata sistemelor cu reglaj secundar si dublu. unde
aparitia fenomenului de cavitatie si a oscilatiilor slab amortizate este favorizata

Analiza experimentala intreprinsa in cadrul lucrarii axandu-se pe o transmisie reala

montata pe un utilaj de lucru, a evidentiat in mod clar eficienta transmisiel ca frana de
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serviciu.

Limitarile propuse la prelucrarea rezultatelor experimentale vizeaza evitarea
fenomenului de cavitatie, care ar putea da peste cap functionarea sistemului.

in acest sens s-a limitat coeficientul de franare la valoarea maxima de a,=40%.
urmand ca masuratorile propuse a fi efectuate in regim dinamic s& exploreze domeniul
a,€[25,40]%, unde si influenta variatiei temperaturii este mai pronuntata.

in aceasta faza studiile efectuate au demonstrat calitatile extraordinare ale
transmisiilor hidrostatice in circuit inchis la functionarea axestora in regim de franare.

Limitarile propuse a fi necesare nu reduc domeniul de interes al acestora, existand
cazuri particulare unde este posibila chiar extinderea utilizarii lor.

Aparatura experimentald asistatd de calculator a permis achizitia optima si
prelucrarea rapida a datelor.

Procesele fiind rapid variabile, s-a impus aceasta tehnica cunoscuta dealtfel.

Programele de achizitie si prelucrare de date se pot reutiliza si pentru alte aplicatii.

Cercetarile efectuate in cadrul prezentei lucrari s-au impus in primul rand pentru
verificarea comportarilor dinamice ale transmisiilor in regimul de franare.

Sistemele analizate in lucrare sunt din ce in ce mai raspandite. Constructorii si
furnizorii nu ofera date tehnice privind performantele sistemului propriuzis din punct de
vedere al comportarii la franare. Nici literatura de specialitate nu ofera in mod concret,
explicit si detaliat aspecte legate de functionarea transmisiilor hidrostatice in regim de
franare.

in acest sens lucrarea o consider utild pentru ca oferd informatii detaliate,
dezvoltate pentru prima oara, contine solutii tehnice verificate prin experiment si nu se

rezuma la un domeniu ingust.
Rezultatele se pot aplica la constructii noi de utilaje echipate cu transmisii

hidrostatice, care functioneaza ca si frane de serviciu.

Sistemul de franare al oricarui vehicul este un element de sigurantd extrem de
important. Se impune astfel acordarea unei atentii maxime la proiectarea, constructia,
exploatarea si intretinerea acestora.

intr-o altad ordine de idei. metodele de calcul dezvoltate si metodologia cat si

structura aparaturii de cercetare experimentalad utilizate in cadrul lucrarit pot fi refolosite

oricand cu succes pentru alte aplicatii teoretice sau experimentale cu adaptarile de

rigoare.
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