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Wprowadzenie

Przedstawiamy monografi¢  poswigcong badaniu, konstrukcji,
wytwarzaniu i eksploatacji uktadéow hydraulicznych. Uktady hydrauliczne
stosowane sg praktycznie w kazdej dziedzinie gospodarki. Trudno dzisiaj
byloby =znalez¢ przemyst, ktéory produkujac maszyny i urzadzenia, nie
stosowatby w nich hydraulicznych ukladow napgdowych i sterujacych.
Projektujac, konstruujac i wytwarzajgc uktady hydrauliczne korzysta si¢ z
ogromnej liczby komponentow wytwarzanych przez specjalistyczne firmy.
Uktady hydrauliczne sg stosowane m.in. w przemysle stoczniowym, lotniczym i
na szeroka skale w maszynach i urzadzeniach goérniczych. Innowacyjne
rozwigzania ukladéw hydraulicznych wymagaja integracji wielu dyscyplin

nauki i techniki, jak elektronika, informatyka czy tzw. inteligentne materiaty.

W trzydziestu rozdziatach monografii przedstawiono wyniki prac
badawczych wielu o$rodkéw naukowych. Na podkreslenie zastuguje fakt, ze
monografia zawiera rdéwniez przyklady przemystowego zastosowania
innowacyjnych rozwigzan ukladéow hydraulicznych. Dotyczy to pomp,
silnikow, weciagarek, maszyn i1 pojazdéw z hydrostatycznymi uktadami
napgdowymi, obudéw $cianowych, wozdéw  wiertniczych, hamulcow

magnetoreologicznych i regulatoréw.

Redaktorzy monografii serdecznie dzickuja jej Wspotautorom,
wyrazajac jednoczesnie nadziejg, ze bedzie ona stanowi¢ kompendium wiedzy

na temat kierunku rozwoju uktadéw hydraulicznych.

Gliwice, wrzesien 2008 r.
Redaktorzy naukowi
prof. dr hab. inz. Adam Klich
dr inz. Andrzej Meder
prof. dr hab. inz. Edward Palczak
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Zagrozenia kawitacyjne w maszynach z napedem hydrostatycznym

Waclaw Kollek, Zygmunt Kudzma, Piotr Osinski, Edward Palczak, Michal
Stosiak — Politechnika Wroctawska

Streszczenie. W monografii oméwiono powstawanie kawitacji w typowych elementach
hydraulicznych, w ktore wyposazone sa powszechnie maszyny gornictwa podziemnego
oraz skalnego. Podano jej przyczyny i skutki. Badania wlasne autoréw oraz studia
literaturowe obrazuja wizualizacje zjawiska kawitacji. Zamieszczono przyktady erozji
kawitacyjnej. Dokonano identyfikacji towarzyszacego efektu akustycznego.

1. Wprowadzenie

W wielu maszynach i urzadzeniach stosowane s3 hydrostatyczne uktady
napedowe. Znajduja one bardzo szerokie zastosowanie w maszynach gorni-
czych. Projektant takiego uktadu stoi zawsze przed problemem doboru pompy
wyporowej (lub zespolu pomp) spehniajacej okres§lone wymagania oraz pozo-
stalych elementéw uktadu hydraulicznego. Porownania i oceny pomp mozna
dokona¢ jedynie na podstawie jednolitych kryteriow, umozliwiajacych ustalenie
ich orientacyjnej gradacji.

Wisréd cech, wedtug ktorych powszechnie oceniane sa pompy wyporowe
nalezy wymieni¢ [1]: maksymalne ci$nienie robocze, maksymalne predkosci
katowe, maksymalne wydajnosci oraz mozliwosci ich ciaglej nastawy, masa
konstrukcji na jednostke przenoszonej mocy, sprawnos$¢ objgtosciowa i catko-
wita, odpornos$¢ na zanieczyszczenie, nierbwnomierno$¢ wydajnosci i zwigzana
z nig pulsacja cisnienia. Jednym z istotniejszych kryteriow jest cena.

Ponadto na etapie projektowania uktadu hydraulicznego nalezy ograniczac
mozliwo$¢ wystapienia zjawiska kawitacji, ktore wystapi¢ moze w kroccu
ssawnym pompy wyporowej oraz w zasadzie na kazdym zaworze uktadu hy-
draulicznego, jesli tylko beda po temu odpowiednie warunki. Obecnie coraz
wiekszego znaczenia nabiera problem redukcji hatasu generowanego przez
pracujaca maszyne. Oprocz tego kawitacja w sposob jednoznaczny przyczynia
si¢ do obnizenia dtugotrwatosci pracy zaworow hydraulicznych poprzez m.in.
erozj¢ kawitacyjng. Tak wigc, awaria w stosunkowo prostym elemencie (zawo-
rze hydraulicznym) moze spowodowacé przerwanie calego procesu roboczego
skomplikowanej maszyny i tym samym doprowadzi¢ do znacznych strat,
wymusza szczegdtowa identyfikacje kawitacji oraz przedsigwziecie $srodkow
w celu minimalizacji ryzyka jej wystapienia.

Prawdopodobienistwo wystapienia kawitacji wzrasta wraz ze wzrostem
zawarto$ci gazu rozpuszczonego w oleju hydraulicznym. Ilos¢ powietrza, jaka
dany olej moze rozpusci¢ do osiggnigcia stanu nasycenia zalezy od warunkow:
cisnienia itemperatury, w jakich zachodzi absorpcja. W zakresie ci$nien
powszechnie stosowanych (do 30 MPa) obowigzuje prawo Henry’ego mowiace,
ze 1lo$¢ powietrza rozpuszczonego w oleju jest proporcjonalna do ci$nienia.
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Autorzy pracy [1] dokonali eksperymentalnego okreslenia wptywu tem-
peratury na warto$¢ ci$nienia wydzielania si¢ powietrza z oleju hydraulicznego
50 1 po aproksymacji punktow pomiarowych opisali t¢ zalezno$¢ réwnaniem:

Praw = (4,361 + 39,13) -10° (1)
gdzie: t [°C], praw [N/mz].

Jak wynika z powyzszego, warto$¢ ci$nienia kawitacyjnego zawiera sig¢
w granicach praw = (75 +330)-10° Pa (ci$nienie bezwzgledne). Jednak sama
znajomos$¢ ci$nienia Praw W praktyce nie pozwala na okreslenie poczatku po-
wstawania kawitacji w konkretnym miejscu i konkretnym uktadzie napedowym
bez przeprowadzenia pomiaré6w w punkcie, w ktorym zachodzi podejrzenie
wydzielania si¢ powietrza z oleju oraz wszystkie jego negatywne skutki [2, 3, 4,
5, 6, 7, 8]. Szczegdlnie narazone na lokalne, krotkotrwale wystgpowanie
kawitacji sg uktady, w ktorych wystepuja okresowe wzrosty i spadki ci$nienia,
czyli jego pulsacja.

W uktadzie hydraulicznym jest wiele punktow narazonych na wyste-
powanie kawitacji, m.in.:

—  wyplywy z zawordw, ktore majg duze spadki cisnien,

— obszary ssawne pomp, co bedzie przedmiotem dalszych analiz,

— szybko poruszajace si¢ odbiorniki hydrauliczne (obrotowe i liniowe),

— szezeliny, na ktorych wystepuja przecieki (na uszczelnieniach, gniazdach
zaworow), gdzie duze predkosci powoduja spadki poziomdéw ci$nienia
ponizej cisnienia kawitacji,

— we wszystkich urzadzeniach, gdzie przeptywajaca ciecz jest narazona na
nagle zmiany ksztattoéw i wielkosci przekrojow.

Kawitacja zakloca normalne warunki pracy ptynowych uktadéw mecha-
nicznych, niszczy powierzchnie i elementy. Proces powstawania kawitacji za-
czyna si¢, gdy cisnienie spada do niskich wartosci, polega na pojawieniu si¢
i wzro$cie pecherzy w miarg stabilizowania si¢ ci$nienia, az w koncu do za-
padania si¢ pecherzy (gazu lub par), gdy cisnienie dalej spada. Kawitacja za-
nika, a tym samym zanikaja pgcherze, gdy cisnienie rosnie (a tym samym ma-
leje spadek cisnienia na przeszkodzie). Spadek ci$nienia na elemencie jest sila
napedowa dla zniszczen kawitacyjnych — erozji kawitacyjnej.

Rysunek 1 opisuje proces kawitacji, ktory wystepuje w pompie zgbatej
I w zaworze suwakowym, pokazujac jak powstaje kawitacja, wzrasta i zanika
w elementach ptynowych.

W wielu przypadkach, projektanci mogg zminimalizowa¢ zniszczenia do-
konane przez kawitacj¢ poprzez odpowiedni dobor materialu wyrobu. Na przy-
ktad, stal nierdzewna moze zosta¢ wybrana zamiast aluminium (rys. 2). Guma
i inne elastyczne materiaty rowniez pozwalaja zmniejszy¢ uszkodzenia kawi-
tacyjne. Pomimo ich niskiej odporno$ci na kawitacje, powierzchnie te odbijaja
fale uderzeniowa bez powodowania intensywnych zniszczen.
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a)

Zniszczenie

powierzchni

Poczatek
kawitacji

Rys.1. Proces kawitacji w elementach hydraulicznych [1*]: a) w pompie z¢batej, b)
w rozdzielaczu

Stellite

Stainless Steel

Cr-Ni

Ni-Al-Bronze

Manganese Bronze

Cast Steel

Bronze

Rubber

Cast Iron

Aluminum ]

2 3 4 5 ] 7 8 9 10
Odpornoi¢ na kawitacjg

Rys.2. Stopien wzglednej odpornosci na kawitacje réznych

materiatow [11]

Przyktadem niekorzystnego wptywu kawitacji na elementy pompy wypo-
rowej przedstawia sie na fotografii — rysunek 3.

Rys.3. Przyktad zuzycia kawi-
tacyjnego — mostek rozrzadczy
na tarczy rozdzielczej pompy
wielotlokowej
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Ponadto, jak juz wspomniano, kawitacja jest jednym z gtownych zrodet
dzwigkotworczych, a wystepujac nierzadko w pompach wyporowych sprawia,
ze stajg si¢ one nadmiernie hatasliwe. Wynika z tego, ze przez wybor pompy
wyporowej projektant uktadu napedowego wspotdecyduje o problemie hatasu
maszyny. Najbardziej hatasliwe sg pompy wielottoczkowe osiowe (rys. 4).
Z drugiej strony charakteryzuja si¢ one najwyzszymi sprawnosciami, a takze
maksymalnymi warto$ciami parametréw roboczych, w stosunku do innego typu
pomp, sa wiec czesto stosowane w uktadach napedowych, szczegolnie gdy cho-
dzi o uktady wigkszych mocy.

100

Q0

W — |
[V 4

s Ca3 ——2

x/*_—_____,_——-)(——’_’_"_" :

——y

so-—‘&f —k —h— — b

L. [dB(A}]

70

0 25 5 7.5 10
. [WPa]
Rys.4. Poréwnanie korygowanego poziomu ci$nienia akustycznego roéznych typow
pomp wyporowych: 1 — pompa topatkowa q =20 cm?, z =11, 2 — pompa zebata o za-
zebieniu wewnetrznym q = 19 cm?®, z4/z; = 11/15, 3 — pompa $rubowa q = 16 cm?, 4 —
pompa zebata o zazebieniu zewnetrznym q = 22,5 cm®, z; =2, = 12, 5 — pompa wielo-
ttoczkowa osiowa q = 22,7 cm?®, 2 =7 [9]

2. Badania doswiadczalne

Zwazywszy na powyzsze istnieje koniecznos¢ podjecia prac badawczych
nad proba okreslenia poczatku powstawania kawitacji w pracujacym ukladzie
hydraulicznym. Jako miejsce szczegodlnie narazone na mozliwos$¢ pojawienia si¢
kawitacji, ze wszystkimi jej skutkami, przyjmuje si¢ powszechnie obszar ssania

pompy Wyporowej.

Przedstawia si¢ zatem wlasne badania rozpoznania poczatku zjawiska ka-
witacji, a wiec poczatku wydzielania si¢ pecherzykoéw powietrza z oleju
w kroécu ssawnym pompy wielottoczkowej PTOZ2-01-40-R1 — pompy z wy-
chylng tarcza oporowa oraz pompy wiclotloczkowej osiowej z wychylnym
blokiem cylindrow PNZ-25. Jako hydrauliczne kryterium poczatku powsta-
wania kawitacji przyjeto 2% spadek wydajnosci badanej pompy w funkcji
zmniejszajacej si¢ wartosci cisnienia mierzonej w kro¢cu ssawnym. Rejestro-
wano przy tym towarzyszacy efekt akustyczny — rysunki 5, 6, 7.

10
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Rys.5. Zalezno$¢ wartosci poziomu cis$nienia akustycznego Lm 0d
ci$nienia ssania ps przy 1500 obr./min i ci$nieniu tloczenia py= 8 MPa

Rys.6. Widmo tercjowe poziomu ci$nienia akustycznego pompy PTOZ2-01-40-R1;
n = 1500 min; ci$nienie tloczenia pr= 8 MPa; ci$nienie ssania ps= 0,15 MPa.
Przeptyw bez kawitacji w kanatach pompy

Rys.7. Widmo tercjowe poziomu ci$nienia akustycznego pompy PTOZ2-01-40-R1;
n = 1500 min; ci$nienie ttoczenia pi= 8 MPa; ci$nienie ssania ps = —0,03 MPa.
Przeptyw z kawitacja w kanatach pompy
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Jako czestotliwo$¢ podstawowa wyznaczono wartos¢ f~ 160 Hz dla
pompy o z = 7 tloczkach i predkosci obrotowej walu n = 1500 obr./min.
Nastepnie konstruowano wykres przedstawiajacy poziom ci$nienia akustycz-
nego Lm, W zalezno$ci od ci$nienia ssania pompy, uwzgledniajac pierwsze trzy
sktadowe harmoniczne widma tercjowego — rysunek 8.

100
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P N e R
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Q Druga

Lm [dB]

50
Q Trzecia

40 @ Czwarta
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Rys.8. Warto$¢ poziomu cisnienia akustycznego Lm w zaleznosci od ci$nienia
ssania przy 1500 obr./min i ci$nieniu tloczenia p; =8 MPa; trzy sktadowe
harmoniczne widma tercjowego

Warto$¢ wyzszych sktadowych harmonicznych jest zwigzana z powsta-
waniem i intensyfikacja kawitacji w badanej pompie.

Powyzsze spostrzezenia potwierdzajg si¢ rowniez w przypadku pompy
wielottoczkowej osiowej z wychylnym blokiem cylindrow PNZ-25. Rysunek 9
przedstawia fotografie tloczka podczas wykonywania suwu ssania uzyskane
w modelu symulacyjnym pompy dla réznych cisnieni p1 w kro¢cu ssawnym m.
Kat ¢ okresla kat obrotu walu pompy. Dodatkowo zamieszczono przebieg
cisnienia w cylindrze w czasie ruchu ttoczka (linia ciaggla). Linig kreskowa
zaznaczono warto$¢ cisnienia wydzielania si¢ powietrza okre$long za pomoca
naczynia proézniowego.

Za pracg [10], dotyczaca pompy wielottoczkowej osiowej z wychylnym
blokiem cylindrow PNZ-25, mozna stwierdzi¢, ze:

— podstawowa przyczyng emitowanego hatasu sa zjawiska zwigzane z prze-
ptywem czynnika roboczego (hatas pochodzenia hydraulicznego),

— istnieje wptyw predko$ci vi przeptywu osiowego oraz predkosci W stycznej
t

24

4

gdzie odpowiednio: A; — pole powierzchni przekroju poprzecznego cylindra
ttoczka, A, — powierzchnia okna wlotowego, R — promien rozmieszczenia

na poziom emitowanego halasu, przy v, = Rsinyo oraz w=o-r,

12
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tloczkéw w bloku, y— kat wychylenia bloku cylindrowego wzgledem watu,
I — promien rozmieszczenia okien wlotowych, o — predkos¢ katowa watu
pompy. Wraz ze wzrostem tych parametrow (Vg, W) ros$nie tez korygowany
poziom cis$nienia akustycznego.

-

04-105N/m*

04-10° N/m*

fig.c'_ _______ ~

0.2-105N/m*®

'{m TR .

Rys.9. Wydzielanie si¢ powietrza w cylindrze modelu symulacyjnego pompy — a),
wykres - przebieg zmian ci$nienia w cylindrze w trakcie suwu ssania — b) [10]
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Ciekawg wizualizacje zjawiska kawitacji zaprezentowali badacze z St.
Anthony Falls Laboratory z Uniwersytetu w Minnesocie, USA — rysunek 10.

Rys.10. Wiry kawitacyjne za cylindrem zamontowanym na dnie tunelu wodnego

wysokiej predkosci zarejestrowane przez zespot badaczy amerykanskich pod kierunkiem

prof. Rogera Arendta z Uniwersytetu w Minnesocie, USA. a), b), ¢), d) rosngca predkosé
przeptywu cieczy (wody) w tunelu

3. Kawitacja na kryzie

Wizualizacja powstawania i rozwoju kawitacji na kryzie, ktorej wlot jest
stozkowy, a srednica d = 3 mm przedstawiona zastatla na podstawie badan
wlasnych autorow. Pomiarowi i analizie podlegal rowniez efekt akustyczny
towarzyszacy temu zjawisku.

Na rysunku 11 zaprezentowano kryze, przez ktorg przeptywa olej hydrau-
liczny HL 68 o temperaturze 20°C. Rysunek 12a — przeptyw bez kawitacji: Q =
0,00033 m3/s, Apkryzy = 1,6 MPa, rysunek 12b —przepltyw z rozwinietg kawitacja:
Q =0,00083 m*/s, ApPkryzy = 6,5 MPa.

b)

Rys.11. Przeptyw bez kawitacji — a), przeptyw z kawitacja — b)

Towarzyszacy efekt akustyczny przedstawiony zostat na rysunku 12 w po-
staci widma tercjowego ekwiwalentnego poziomu dzwieku La. Rysunek 12a —
brak kawitacji, rysunek 12b — kawitacja na kryzie.

14
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Rys.12a. Widmo tercjowe poziomu dzwigku dla przypadku braku kawitacji
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Rys.12b. Widmo tercjowe poziomu dzwigku dla przypadku wystapienia kawitacji
na kryzie

Analiza widm tercjowych (rys. 12a i 12b) wskazuje, ze dla przeptywu bez
kawitacji dominujaca czgstotliwoscig jest okoto 250 Hz, dla ktoérej poziom
ekwiwalentny La wynosi okoto 75 dB. Natomiast dla przeptywu z kawitacja
dominujaca czgstotliwo$¢ wynosi okoto 10 kHz, dla ktérej poziom ekwiwa-
lentny La wynosi ponad 100 dB.

W zakresie niskich i $rednich czestotliwosci charakter widm z rys 12ai b
jest do siebie zblizony. Mozna w nich wyrézni¢ dwie dominujace czgstotliwosci
o charakterze tonalnym, tj. dla okoto 250 i 2 kHz. Dodatkowo dla kawitacji
w widmie wyraznie wzrastaja poziomy dla wysokich czgstotliwosci w pasmie
od okoto 8k do 20k Hz. Zakres szumu wasko pasmowego oraz jego poziom
zalezy w gldwnej mierze od intensywnosci zjawiska kawitacji.

Wyznaczono ponadto wspotczynnik oporow miejscowych & dla tego ro-
dzaju oporu. Na tej podstawie wyznaczono umowna krytyczng wartos¢ liczby
Reynolds’a, ktora przyjeto jako 945. Na rysunku 13 prezentuje si¢ zmiang
wartosci wspotczynnika & w funkcji rosngcej wartosci liczby Reynolds’a, przy
czym w zakresie przeplywu uwarstwionego wspolczynnik & silnie zalezy od
liczby Reynolds’a, a w obszarze przeptywu burzliwego jest on inwariantny od
liczby Reynolds’a.

Powyzszy wykres moze postuzy¢ do wyznaczenia krytycznego, z punktu

widzenia charakteru przeptywu, natgzenia przeptywu, powyzej ktorego prze-
plyw staje si¢ burzliwy lub odpowiadajgcej mu predkosci przeptywu.
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przeptyw bezkawitacyjny przeplyw z kawitacjg
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Rys.13. Zmiana warto$ci wspotczynnika oporow miejscowych & w funkcji liczby
Reynolds’a dla przeptywu przez kryze

4., Podsumowanie

Z przedstawionych materialow widac istotny zwiazek migdzy kawitacja
a efektem akustycznym, co obrazuje wzrost poziomu ci$nienia akustycznego L
wraz z postepujacym rozwojem kawitacji — rysunek 5. Zauwazamy, iz w miarg
spadku ci$nienia w przewodzie ssawnym pompy (mierzonym w kro¢cu ssaw-
nym) az do warto$ci podcisnien hatas emitowany wzrasta w duzym zakresie
rzgdu 10 dB, co pozwala stwierdzi¢ istnienie wyraznego sygnatu diagnostycz-
nego sygnalizujacego prace kawitacyjnag pompy. Ponadto z analiz zamiesz-
czonych w pracy wynika, ze podczas pracy pompy w zakresie kawitacyjnym
dominujace sg wyzsze sktadowe harmoniczne widma hatasu (rys. 8). Wskazuje
to na potrzeb¢ zapewnienia dostateczne poziomu ci$nienia w przewodzie
ssawnym pompy Wyporoweyj.

Jako przyktad wizualizacji kawitacji na oporze miejscowym w uktadzie
hydraulicznym podano przypadek przeptywu przez kryzg o stozkowym otworze
wlotowym. W takim przypadku, aby zminimalizowa¢ ryzyko wystgpienia kawi-
tacji nalezaloby podzieli¢ spadek cisnienia na kaskade kilku szeregowych
oporow, tak zeby wskaznik kawitacji k na oporze dwustopniowym byt mniejszy
od wskaznika kawitacji na oporze jednostopniowym. Zazwyczaj wskaznik
kawitacji uzywany jest do opisywania trendu wystepowania kawitacji. Jest defi-
niowany jako:

k:pl_p3 (2)
p] _pv
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Jesli wskaznik kawitacji zaworu dtawigcego lub kryzy przyjmuje mate

wartosci to tendencja wystapienia kawitacji jest mata.

Wrlot

Dtawienie przedstawione na ry-

sunku 14 zawiera dwie kryzy lub
= d%awiqge 'szczeliny... Zah')Zrny,' Zq dwg
N wskazniki kawitacji dla dtawienia 1 i
Dlaswienie 2 2, ki i ko odpowiednio. Wskazniki te
mogg by¢ przedstawione jako:
\ 7 k _ P~ P
=L £2
P =D,
_D}awienie 1 r — D>~ P;
, =253
p>—Dp,
/ / gdzie: py — cisnienie nasycenia dla
danej temperatury.
P1.Q T Wlot Poniewaz p1 > p2 > p3, a ki < k
ikz < k. Oznacza to, ze wskaznik

kawitacji na kazdej kryzie dwu-
Rys.14. Dlawienie dwustopniowe stopniowego dtawienia jest mniejszy
niz wskaznik kawitacji na kryzie

dtawienia jednostopniowego. Dlatego tez, jak juz wspomniano, dlawienie
dwustopniowe ma mniejsze prawdopodobienstwo wystapienia kawitacji niz
dtawienie jednostopniowe. W konsekwencji doprowadzi to do obnizenia hatasu
globalnego emitowanego przez uktad hydrauliczny.
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Stanowisko laboratoryjne do badania wymuszen kinematycznych
hydraulicznej wciggarki linowej

Czestaw Dymarski, Jacek Nakielski — Politechnika Gdanska

Streszczenie. W monografii przedstawiono laboratoryjne stanowisko do badan ekspery-
mentalnych wplywu wymuszen kinematycznych na prace hydraulicznej wciagarki
linowej. Ukazano potrzebe prowadzenia tego rodzaju badan i celowos¢ budowy
stanowiska laboratoryjnego. Pokazano rozwigzanie konstrukcyjne stanowiska, schemat
hydraulicznego napedu i sterowania oraz uktad pomiarowo-rejestrujacy, umozliwiajacy
prowadzenie precyzyjnych pomiaréw dynamicznych stanow pracy wciagarki.

1. Wprowadzenie

Na przetomie wieku na Wydziale Oceanotechniki i Okretownictwa Poli-
techniki Gdanskiej zaprojektowano i zbudowano nowoczesny kuter rybacki
wraz z wyposazeniem [1, 2]. Jednym z probleméw projektowo-badawczych,
jaki zostal zasygnalizowany przez pewnych armatoréw bylo wystgpowanie nie-
korzystnych zjawisk dynamicznych podczas niektorych stanéw pracy wceiggarek
tralowych. Zjawiska te objawialy si¢ hatasliwg pracg i drganiami wciagarki oraz
zbiegajacej z jej bebna liny. Z uwagi na duze znaczenie wlasciwej jakosci pracy
wszystkich urzadzen budowanego, nowoczesnego kutra uznano za celowe wy-
jasnienie na drodze badan eksperymentalnych przyczyn wymienionych zjawisk
dynamicznych tak, by wykluczy¢ ich wystepowanie w zakresie przewidy-
wanych warunkow pracy dla tego typu jednostki rybackie;.

W wyniku przeprowadzonych analiz mozliwo$ci wykonania badan na
kutrze w warunkach morskich stwierdzono, ze badania eksperymentalne lepigj
bedzie przeprowadzi¢ w warunkach laboratoryjnych. Nalezy bowiem zazna-
czy¢, ze pomiary w warunkach rzeczywistych, oprocz niewatpliwych korzysci,
niosa ze soba réwniez szereg trudnosci. Po pierwsze sa to badania kosztowne.
Wynajecie catej jednostki, a nastgpnie odpowiednia adaptacja czgséci jej urza-
dzen do celow pomiarowych przekraczata $rodki przeznaczone na badania.
Ponadto armatorzy jednostek niechetnie godza si¢ na tego typu przedsiewzigcia,
gdyz zakldcaja one normalny tryb prowadzonych przez nich potowéw. Po dru-
gie tego typu badania, gdzie istotng role odgrywaja wymuszenia kinematyczne,
$ci§le uzaleznione od aktualnie panujacych warunkow atmosferycznych (wy-
sokosci i amplitudy falowania), sa bardzo trudne do zaplanowania i prze-
prowadzenia.

Z tych wzgledow zdecydowano si¢ na przeprowadzenie badan ekspery-
mentalnych w odpowiednio wyposazonym laboratorium Wydzialu Oceano-
techniki i Okrgtownictwa PG. Zaprojektowano i wykonano niezbgdne zespoty
w tym, bardzo istotny zespot wymuszenia kinematycznego. Do badan mozliwe
bylo wykorzystanie istniejacej w laboratorium infrastruktury, a przy tym unie-
zaleznienie si¢ od zmiennych warunkoéw atmosferycznych. Dzigki temu mozna
przeprowadzi¢ cate serie pomiarowe dla poszczegélny stanow pracy wciagarki
tralowej, w zaplanowanych i statych w czasie warunkach pracy wciggarki.
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Okreslono przy tym cele badan oraz parametry pracy wymagajace po-
miarow. Sg to:

— okreslenie charakteru i warto$ci zmian parametrow pracy wciagarki tra-
lowej, takich jak: predko$¢ obrotowa bebna wciagarki, wartosci ci$nien
zasilania i splywu silnikéw hydraulicznych, sita w linie tralowej podczas
wymuszen kinematycznych;

— sprawdzenie poprawnosci dziatania wciggarki tralowej z opracowanym
ukladem napedu i sterowania hydraulicznego, w réznych stanach pracy,
jakie moga wystapi¢ podczas jej eksploatacji.

2. Opis stanowiska badawczego
2.1. Schemat kinematyczny

Na rysunku 1 przedstawiono schemat kinematyczny stanowiska badaw-
czego. Mozna na nim wyr6zni¢ nastgpujace zespoly: wciggarka tralowa 1 wraz
z uktadem napedu i sterowania hydraulicznego; uktad wymuszen kinema-
tycznych, poz. 2, 3, 51 7; lina tratowa 6 z obcigznikiem 4 symulujacym wiok.

Rys.1. Schemat kinematyczny stanowiska badawczego

1 —badana wciggarka tratowa WT-15, 2 — przekladnia wymuszenia kinematycznego, 3
— silnik napedowy przekladni, 4 — obcigznik, 5 — ciggno wymuszenia kinematycznego, 6
— lina tratowa, 7 — ruchomy krgzek wymuszajgcy
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Krazek linowy 7 moze si¢ przemieszcza¢ zaleznie od potozenia katowego
tarczy korbowej 2 i wartosci regulowanego promienia jej czopa korbowego.
Ruch krazka 7, przez ktory przewija si¢ lina tralowa, symuluje ruch podobnego
krazka zamocowanego, w rzeczywistych warunkach, na bramownicy na rufie
kutra, podczas potowow na sfalowanym morzu. Okres kotysan kutra jest
regulowany na stanowisku za pomoca zmiany pr¢dkosci obrotowej silnika 3.

Na rysunku 2 przedstawiono widok stanowiska badawczego, ktory zostat
wygenerowany na podstawie trojwymiarowego modelu, stworzonego w $rodo-
wisku ACAD’a, natomiast na rysunku 3 oraz 4 pokazano fotografie rzeczy-
wistego stanowiska, na ktoérym zostaty przeprowadzone badania.

Rys.2. Widok stanowiska badawczego wygenerowanego na podstawie
trojwymiarowego modelu
1 — badana wciggarka tratowa WT-15, 2 — przekiadnia wymuszenia kine-
matycznego, 3 — silnik napedowy przekladni, 4 — obcigzniki, 5 — fragment
suwnicy, 6 — sfup, 7 — fundament, 8 — krqzki kierunkowe
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Rys.3. Widok stanowiska badawczego

1 — badana wciggarka tratowa WT-15, 2 — przekladnia wymuszenia
kinematycznego, 3 — silnik napedowy przektadni, 4 — obcigzniki, 5 —
fragment suwnicy, 6 — sfup, 7 — fundament, 8 — krqzki kierunkowe

Fundament catego stanowiska stanowi rama wykonana z ceownika, ktora
zostala odpowiednio zakotwiczona w posadzce laboratorium. Na ramie osa-
dzono wzmocniong ptyte, na ktorej posadowiono wceiggarke WT-15. Na jednym
koncu ramy zamocowano przektadni¢ wymuszenia kinematycznego wraz z na-
pedzajacym ja silnikiem elektrycznym. Integralng czg¢écig stanowiska jest stup,
na ktorym zawieszono zblocze. Stup, a doktadniej jego gérny wysiegnik, zostat
odpowiednio usztywniony i wzmocniony za pomocg wspornikow opierajacych
si¢ o Sciane. W ten sposob radykalnie ograniczono warto$¢ ewentualnych drgan
konstrukcji stupa i ich wptywu na doktadnos¢ prowadzonych pomiarow.

Wysokos$¢ stupa, jak i hali jest zbyt mata, aby moc zarejestrowac kilka cy-
kli wymuszenia kinematycznego (okres to okoto 5+7 s). Jednak hala posiada
dwa poziomy, potaczone otwartym szybem, co umozliwito przy wykorzystaniu
suwnicy i dzigki odpowiedniemu umiejscowieniu krazkow kierunkowych,
zwigkszy¢ wysoko$¢ podnoszenia i opuszczania obcigznika do okoto 10 me-
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trow. Jest to wystarczajaca wysokos¢ do zarejestrowania kilku cykli pomia-
rowych. Na zamieszczonych ponizej rysunkach widoczne jest rowniez roz-
mieszczenie poszczegodlnych przyrzadéow pomiarowych.

=
i

Rys.4. Stanowisko badawcze — przektadnia wymuszenia kinematycznego
wraz z tarczg oraz silnikiem napedowym

1 — przekonstruowana przektadnia slimakowa, 2 — tarcza, 3 — silnik nape-
dowy przektadni, 4 — lina, 5 — zblocze, 6 — stup, 7 — krqzek kierunkowy

2.2. Zespol wymuszenia kinematycznego

Integralng czescig przedstawionego na rysunku 5 zespotu wymuszen kine-
matycznych jest przekladnia. Przektadni¢ t¢ zaprojektowano i wykonano, wy-
korzystujac do tego elementy z istniejacej juz wczesniej przektadni slimakowe;.
Zaprojektowano 1 wykonano réwniez odpowiednie fundamentowanie prze-
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ktadni oraz tarcz¢ korbowa. Na tarczy wykonano cztery otwory, na promie-
niach: 225; 235; 250 oraz 265 mm, w ktérych alternatywnie osadzony jest
sworzen do mocowania liny. W ten sposob jest mozliwa zmiana amplitudy
wymuszen kinematycznych.

Rys.5. Zespot wymuszenia kinematycznego

Do napedu przektadni §limakowej zastosowano silnik elektryczny pradu
statego typu PKMa74b/46 o nastgpujacych parametrach: moc — 24 kW, pred-
ko$¢ obrotowa — 24,167 obr./s (1450 obr./min). Silnik jest napedzany i stero-
wany z uktadu Ward-Leonard’a. Dzigki temu istnieje mozliwos¢ ptynnej regu-
lacji predkosci obrotowej i tak, przy przetozeniu przektadni 1:50, aby uzyskaé
okres falowania T = 2,5 s silnik musi posiada¢ predko$¢ obrotowg n = 20 obr./s
(1200 obr./min), za$ dla okresu T=5s odpowiednio n =10 obr./s (600 obr./
min), orazdla T =7,5s—n =6,667 obr./s (400 obr./min). Na rysunku widoczna
jest takze zainstalowana na drugim koncu watu silnika pradniczka tachome-
tryczna do pomiaru predkosci obrotowej silnika.

2.3. Wciaggarka linowa

Przeznaczona do badan wciagarka oznaczona symbolem WT-15 zostata
zaprojektowana i wykonana na potrzeby budowanego przez Wydzial kutra
rybackiego KR-10.

Na rysunku 6 przedstawiono przekroj osiowy wciagarki. Widoczny jest na
nim tylko jeden z dwoch silnikow hydraulicznych, ktore zostaty symetrycznie
zamontowane po obu stronach pionowej plaszczyzny symetrii. Wciggarka na-
pedzana jest przez dwa silniki hydrauliczne SR160 firmy Pilmet, produkowane
na licencji firmy Danfoss.
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8 vy iz S [

Rys.6. Wciagarka WT-15 — przekroj

1 — beben linowy, 2 — silnik hydrauliczny, 3 — kolo zebate przektadni,
4 — obudowa i podstawa, 5 — waf, 6 — tozysko

Rys.7. Fotografia wciagarki na stanowisku pomiarowym. Wciagarka ma zde-
montowany uktadacz linowy oraz przyrzad do zliczania ilosci wydanej liny
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Parametry silnika hydraulicznego sa nastgpujace: - chtonnos¢ na 1 obr.
=160-10° m® (160 cmq); - maksymalny moment = 260 Nm; - maksymalne
cisnienie =14 MPa; - maksymalna predkos$¢ obrotowa = 6,17 obr./s (370 obr.
/min); - maksymalne natezenie przeplywu= 2,667-10° m3/s (60 I/min); -

sprawno$¢ catkowita = 85%.

Silniki hydrauliczne, poprzez przektadni¢ zebata o0 przetozeniu 1:5,26,

napedzaja bgben wciggarki.

2.4. Uklad napedu i sterowania hydraulicznego wciggarki tralowej

————11— 7
YT T
I 1

Na rysunku 8 przedstawio-
no schemat uktadu hydraulicz-
nego wciagarki tratowej. Do za-
silania wciggarki tralowej wyko-
rzystano istniejacy zesp6t zasila-
nia hydraulicznego innego stano-
wiska laboratoryjnego, a mia-
nowicie maszyny sterowej.

W czgéci sterujacej tego
uktadu zastosowano trzy roz-
dzielacze, dzigki ktorym moz-
na realizowal cztery istotne
stany pracy, a mianowicie:

— wybieranie liny tratowej,

— wydawanie liny,

— wydawanie liny z wyko-
rzystaniem tylko obcigze-
nia zewngtrznego,

— wydawanie liny z wyko-
rzystaniem napedu i1 ob-
cigzenia zewngtrznego.

Rys.8. Schemat instalacji hydrau-

licznej
1 — zespot zasilania: 1.1 - pompa
zebata PZ2K40, 1.2 - silnik

mSzWe64D, 1.3 - zawor przele-
wowy ZP16020, 1.4 — manometr,
1.5 - zawor odcinajgcy, 1.6 —
zbiornik oleju, 2 — zespdt sterowa-
nia: 2.1 - rozdzielacz 4WE10G50,
2.2 - rozdzielacz 4WE10TA50, 2.3 -

rozdzielacz 2URES6, 2.4 - zawdr zwrotno-dlawigcy UDZDG6A, 2.5 - zawor
przelewowy DBDS6K, 2.6 — przetwornik cisnienia NA25.0V, 2.7 - przetwornik
cisnienia NA10.0V, 3 — zespot napedowy: 3.1 - silnik hydrauliczny SR160
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2.5. Uklad pomiarowy

Uktad pomiarowy stanowiska umozliwia pomiar i rejestracj¢ naste-

pujacych parametrow:

ci$nienia oleju na doplywie i wyptywie z silnikow, za pomocg przetwor-
nikéw cisnienia firmy Trafag: NA25.0V i NA10.0V (poz. 2.7 i 2.6 narys. 8),
predkosci obrotowej bebna wciagarki, za pomoca przetwornika typu MPL
10 zamocowanego na stojaku weciggarki i potaczonego sprzeglem elas-
tycznym z walem bebna,

predkosci obrotowej silnika elektrycznego (poz. 3 na rys. 1) z wykorzy-
staniem pradniczki tachometrycznej, widocznej na rysunku 5, co umozliwia
wyliczenie okresu wymuszen kinematycznych,

pomiar przemieszczen liniowych zblocza (poz. 7 na rys. 1) realizowany
przy uzyciu przetwornika przemieszczen PLx firmy Peltron, zamoco-
wanego pod zbloczem, co widoczne jest na rysunku 4 oraz 9,

pomiar sity w linie (poz. 5 na rys. 1), na ktorej zawieszone jest zblocze,
realizowany za pomocg dynamometru DiR3-1.0 firmy ZDKP-POMIR (rys.
9) — znajomo$¢ tej sity, dla danej geometrii uktadu kinematycznego,
umozliwia wyliczenie sity w linie tratowe;j.

Rys.9. Rozmieszczenie czujnikdw do pomiaru sity w linie wymuszajacej prze-
mieszczanie zblocza
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Podczas wykonywania pomiarow, w czasie rzeczywistym, rejestrowano na
komputerze wszystkie wymienione wyzej parametry, za pomoca programu
LabVIEW. Na rysunku 11 przedstawiono schemat akwizycji danych przez
program pomiarowy, natomiast rysunek 12 ukazuje przyktadowy obraz ekranu
wykonany podczas przeprowadzanych pomiaréw. Monitorowano réwniez
temperaturg oleju zasilajacego.

i
|

Rys.10. Rozmieszczenie czujnikéw do pomiaru przemieszczen liniowych
tego zblocza

Doktadny opis przedstawionego stanowiska badawczego oraz metod po-
miaru i zastosowanej aparatury znalez¢ mozna w pracy [3].
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Rys.12. Obraz ekranu programu LabVIEW podczas wykonywania pomiarow [6]
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3. Uwagi koncowe

Zaprezentowane w pracy stanowisko laboratoryjne, cho¢ stosunkowo
proste i tanie, umozliwia przeprowadzenie badan wplywu wymuszen kinema-
tycznych na jako$¢ dziatania wciggarki tralowej w kilku podstawowych stanach
jej pracy i przy réznym obcigzeniu. Dzigki wyposazeniu go w nowoczesng apa-
ratur¢ pomiarowa i rejestrujaca mozna na nim precyzyjnie wyznaczy¢ przebiegi
zmian charakterystycznych parametréw napedu hydraulicznego wciggarki w za-
leznosci od parametrow eksploatacyjnych w catym zakresie ich warto$ci, mo-
zliwym do zrealizowania w warunkach laboratoryjnych.
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Badania wplywu wymuszen kinematycznych na prace¢ hydraulicznej
wciagarki tralowej

Czestaw Dymarski, Jacek Nakielski — Politechnika Gdanska

Streszczenie. W pracy przedstawiono wyniki badan eksperymentalnych wptywu wy-
muszen kinematycznych na prace hydraulicznej wciagarki tralowej. Badania te przepro-
wadzono na stanowisku laboratoryjnym dla czterech stanow pracy, jakie wystepuja
podczas eksploatacji tego typu wciagarek. Uzyskane wyniki potwierdzily wystepowa-
nie, w pewnych warunkach pracy wciagarki niekorzystnych zjawisk dynamicznych
objawiajacych si¢ halasliwg praca i drganiami. Wykazano, ze poprzez odpowiednia
regulacj¢ hydraulicznego uktadu napgdowego mozna zapewni¢ poprawng pracg¢ wcia-
garki w catym zakresie zmian przewidywanych warunkéw eksploatacyjnych.

1. Wprowadzenie

Na Wydziale Oceanotechniki i Okretownictwa Politechniki Gdanskiej pro-
wadzone sg od kilkunastu lat prace projektowe i badawcze nowoczesnych ma-
tych statkéw rybackich wraz z ich wyposazeniem. Sygnalizowane przez arma-
torow tego typu jednostek problemy z wystgpowaniem niekorzystnych zjawisk
dynamicznych podczas niektorych stanow pracy wciagarek tralowych wyma-
galy wyjasnienia i rozwigzania. Zadanie to ujeto w tematyce badawczej Wy-
dzialu. Okreslono zatozenia i sposob prowadzenia badan, a nastgpnie zaprojek-
towano i wykonano laboratoryjne stanowisko badawcze, przedstawione we
wcezesniejszej pracy autordw pt. ,,Stanowisko laboratoryjne do badania wymu-
szen kinematycznych hydraulicznej wciagarki linowej”.

Sprecyzowano cele badan oraz wytypowano parametry pracy wymagajace
pomiarow. Sg to:

— okres$lenie charakteru i warto$ci zmian parametrow pracy wciagarki tra-
lowej, takich jak: predkos¢ obrotowa begbna wciggarki, wartosci ci$nien
zasilania i sptywu silnikéw hydraulicznych, sita w linie tralowej podczas
zadanych wymuszen kinematycznych;

— sprawdzenie poprawnosci dziatania wciggarki tralowej z opracowanym
uktadem napedu i sterowania hydraulicznego, w réznych stanach pracy,
jakie moga wystapi¢ podczas jej eksploatacji;

— okreslenie warunkéw i1 wyjasnienie przyczyn wystgpowania niekorzyst-
nych zjawisk dynamicznych oraz sposobu ich uniknigcia.

2. Zakres pomiarow

Pomiary postanowiono przeprowadzi¢ dla wszystkich czterech podstawo-
wych stanéw pracy wciggarki, jakie moga wystapi¢ w rzeczywistych warun-
kach eksploatacyjnych. Sa to:

I —wybieranie liny (rys. 1);
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Il —wydawanie liny realizowane za pomoca silnika hydraulicznego (rys. 2a);

Il — wydawanie liny jedynie pod wplywem obcigzenia zewngtrznego (rys.
2b);

IV — wydawanie liny z wykorzystaniem napedu i obcigzenia zewnetrznego
(rys. 2c).
Potozenie robocze rozdzielaczy 1, 2 i 3 sterujacych przeplywem oleju
w uktadzie napedowym weciagarki podczas kazdego z wymienionych wyzej sta-
ndéw pracy przedstawiono na rysunkach 1 i 2. Nalezy przy tym zaznaczy¢, ze
kazdy z tych stanébw pracy moze by¢ realizowany za pomoca jednego lub
dwach potaczonych rownolegle silnikow, co widoczne jest na rysunku 1.

a) b)

BE3
Ll

PT

Rys.1. Schemat napgdu i sterowania podczas wybierania liny tralowej (stan pracy I),
przy wykorzystaniu: a) jednego silnika hydraulicznego; b) dwoch silnikéw hydrau-
licznych

Ponizej przedstawiono przyktadowe wyniki badan przeprowadzonych przy
harmonicznych wymuszeniach kinematycznych zblocza, przez ktére przewija
si¢ obcigzona lina tralowa. Okres tych wymuszen wynosit T = 5,0 s, a ampli-
tuda A =438 mm. Obcigzenie od masy zawieszonej na koncu liny tratowej F =
3989 N i 3186 N. Temperatura oleju zasilajacego Tz =303 K i 318 K.
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Rys.2. Schematy napedu i sterowania wciggarki podczas wydawania liny tratowej
(stany pracy Il, 11 1V), przy wykorzystaniu jednego silnika hydraulicznego

3. Wyniki badan

Wyniki pomiarow pogrupowano w zaleznosci od stanu pracy, dla jakiego
prowadzone byly pomiary i dla utatwienia ich analizy przedstawiono w postaci
graficznej.

3.1. Stan pracy | —wybieranie liny

Ponizej przedstawiono w sposob graficzny wyniki pomiaréw podczas
wybierania liny obcigzonej sita F = 3186 N, przy pracy dwoma silnikami hydra-
ulicznymi i temperaturze oleju w zbiorniku Tz = 303 K (30°C).

Podczas podnoszenia obcigznika przy uzyciu dwoch silnikow ci$nienie na
ich doplywie ksztaltuje si¢ odpowiednio do wielkosci obcigzenia F = 3186 N
i wynosito okoto 3 MPa (rys. 3). Cisnienic na sptywie, dla pracy dwoma
silnikami hydraulicznymi, ksztaltowalo si¢ na poziomie okoto 0,5 MPa i byto
poréwnywalne dla wszystkich warto$ci obcigzen uktadu.

Przebiegi sity w linie, niezaleznie od tego, czy uktad pracowal z jednym
czy z dwoma silnikami, sg do siebie bardzo zblizone. Nalezy zwroci¢ uwagg, ze
wraz ze zmiang kierunku ruchu zblocza nastepuje skokowa zmiana wartosci sity
w linie. Jest to zwigzane z tym, ze predkos¢ wybierania liny jest mniejsza niz
predkos¢ przemieszczania si¢ zblocza.
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Rys.3. Przebieg zmian
cisnienia na doptywie i
splywie oraz wymuszo-
nych przemieszczen dla
obcigzenia F = 3186 N
przy otwartym zaworze
zwrotno-dtawiacym

Rys.4. Przebieg zmian
sity w linie oraz wymu-
szonych przemieszczen

Rys.5. Przebieg zmian
predkosci  obrotowej
bebna weciagarki oraz
wymuszonych  prze-
mieszczen
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W czasie zmiany kierunku ci¢zar na chwilg zacznie opadaé, zmienia si¢
wiec kierunek przemieszczania si¢ wybieranej liny. Potrzebna jest wigc do-
datkowa sita do pokonania oporéw tarcia w tozyskach poszczegdlnych krazkow
kierunkowych (wielko$¢ tej sity zalezy od sprawnosci krgzka, kata opasania
liny oraz ilo$ci krazkéw). Oznacza to, ze w tym czasie czg$¢ strat zwigzanych
z przewijaniem si¢ liny w krazkach pokrywana jest przez obcigzenie zewne-
trzne, a zatem sita w linie nabiegajacej na beben jest mniejsza. Zakres zmian
sity w linie zwigksza si¢ z obcigzeniem i dla F = 3186 N (rys. 4), zakres ten
zawiera si¢ w przedziale od 3100 do 4350 N.

Najwicksze zmiany mozna zaobserwowac dla przebiegu predkosci obroto-
wej walu wciagarki. Wraz ze wzrostem wartosci obcigzenia predkos¢ obrotowa
spada i dla F = 3186 N jej $rednia wartos¢ wynosita n = 0,40 obr./s
(24,26 obr./min), przy nieznacznej wartosci zmian chwilowych. Wieksze zmia-
ny wystepowatly jednak przy pracy jednym silnikiem.

3.2. Stan pracy Il — wydawanie liny za pomocg silnika

Przy mniejszych obcigzeniach praca wciagarki, nawet przy otwartym
zaworze zwrotno-dtawiagcym, odbywa si¢ wzglednie spokojnie (stabilnie) przy
praktycznie ustalonej predkosci obrotowej i nieznacznych zmianach cinienia.
Dopiero przy duzych obcigzeniach ci$nienie na wyjsciu z silnika (w gatezi A)
zachowywato si¢ niestabilnie, zmieniajac si¢ w szerokim zakresie wartosci, co
jest widoczne na rysunku 6. Nawet przy cze$ciowym przymknig¢ciu zaworu
zwrotno-dfawigcego cisnienie na wyjsciu zmieniato si¢ od 0,7 MPa do 1,5 MPa
dla F=3186 N. Wyznaczony dla tego stanu pracy wydatek pompy olejowej
wynosil Qp = 0,61-10° m¥/s (36,6 1/min), za$ wynikajaca z predkosci obrotowej
silnikow hydraulicznych i ich geometrycznej objetosci roboczej taczna chion-
no$¢ Qs = 0,645-10° m¥s (38,7 I/min). Swiadczy to o tym, ze w komorach
roboczych silnikow dochodzito do pojawiania si¢ podci$nien i wywotanej tym
kawitacji, chociaz pomierzone cisnienie w miejscu pomiarowym bylo jeszcze

dodatnie (rys. 6).

Zdaniem autor6w mozna to wytlumaczy¢ pewnym dlawieniem przeptywu
w kanatach wlotowych silnikow oraz na rozdzielaczu przed jednym z tych
silnikow. Dla lepszego wyjasnienia tych zjawisk dynamicznych przeprowa-
dzono, dla tego samego obcigzenia, jeszcze dwa oddzielne pomiary, ktorych
wyniki przedstawiono na rysunkach 9 do 14.

Jeden z tych pomiaréw wykonano z olejem o temperaturze Tz = 318 K, to
jest o okoto 15 K (15°C) wyzszej niz w poprzednim badaniu. Otrzymane wyniki
przedstawiono na rysunkach 9 do 11.

35



CYLINDER 2008

16 025
1
14 ol ALy 1 0.20
015
12 010
- 008 =
o £
£ oce 2
208
3 00 §
e E
Hog 010 §
: \
04 \ 015
3 \ -0,20
. N/
0,25
00 -0.30
o 1 2 3 4 5 6
czas [s]
=1 == i§nienie w gaizi A [MPa) =2 = ci$nienie w galezi B [MPa] = 3 =wymuszenie [m] |
4000 x\ Q25
3500 M TN Q.20
\)\I [\ fU N P
3000 \ wW—w 7 / \ Q.10
2500 \ 0.05 T
z \ 0.00 €
s 2000
F \(2 / \ 0068
1500 \ / \ 43,10%
1002 \ VI A
-0,20
o _/ A
-0.25
) -0.20
Q 1 2 3 4 5 ] 7
czas [s]
‘—1—sHa [N] =2 =wymuszenie [m] |
10 0,25
0.20
0s /—\ /’-\
N / \ 0,16
7 08 \ N 0,10
H VZ \ 00 =
é o7 0,00 3
]

2 08 0,05 |
% / \ 010 §
05 / \ 4 -0,15

1 \ {020
o4 -
W 1 -0.25
a3 -0.30
(1] 1 2 3 4 5 ] 7
czas [s]

[=1—predhoié cbrolowa [1/s] — 2 = wymuszenis [m] |

Rys.6. Przebieg zmian
ci$nienia na doptywie
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szonych przemieszczen
przy matym przydtawie-
niu na zaworze zwrotno-
dlawigcym, przy tem-
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Rys.7. Przebieg zmian
sity w linie oraz wymu-
szonych przemieszczen
przy matym przydtawie-
niu na zaworze zwrotno-
dtawigcym Tz = 303 K

Rys.8. Przebieg zmian
predkosci obrotowej beb-
na wciagarki oraz wymu-
szonych przemieszczen
przy matym przydtawie-
niu na zaworze zwrotno-
dtawigcym Tz = 303 K
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Rys.10. Przebieg zmian

sity w linie oraz wymu-

szonych przemieszczen
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318 K

Rys.11. Przebieg zmian
predkosci obrotowej beb-
na weciaggarki oraz wymu-
szonych przemieszczen przy
otwartym zaworze zwrot-
no-dtawigcym Tz = 318 K
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Rys.12. Przebieg zmian
ci$nienia na doplywie i
splywie oraz wymuszo-
nych przemieszczen przy
duzym przydtawieniu prze-
plywu na zaworze zwrot-
no-dtawigcym Tz = 303 K

Rys.13. Przebieg zmian
sity w linie oraz wymu-
szonych przemieszczen
przy duzym przydtawie-
niu przeptywu na zawo-
rze zwrotno-dtawiacym
Tz=303 K

Rys.14. Przebieg zmian
predkosci obrotowej beb-
na wciagarki oraz wymu-
szonych przemieszczen
przy duzym przydtawie-
niu na zaworze zwrotno-
dtawigcym Tz =303 K
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Zgodnie z oczekiwaniem zjawiska dynamiczne poglebity sie. Predkosc
wciggarki wzrosta znaczaco i miata juz zmienny przebieg (rys. 11), wyraznie
uzalezniony od wymuszen kinematycznych i odpowiadajacym im warto$ciom
sity w linie. Rowniez zakres zmian dynamicznych cis$nienia oleju na wyptywie
(gataz A na rys. 1) z silnikow znacznie wzrost i takze zalezal od wymuszen i
sily w linie (rys. 9).

Ostatni pomiar wykonano przy mocno przydltawionym przeplywie na
zaworze zwrotno-dtawigcym. Praca wciagarki stata si¢ spokojna, a warto$ci obu
mierzonych ci$nien ustabilizowaly sie, ale na odpowiednio wyzszym poziomie
(rys. 12).

Nalezy zaznaczy¢, ze pomiary tego stanu pracy, zwlaszcza podczas pracy
jednym silnikiem, byly bardzo trudne do przeprowadzenia, ze wzgledu na
stosunkowo matg wysoko$¢ opuszczania oraz duze predkosci obrotowe watu
weciagarki tralowe;.

3.3. Stan pracy 111

Podczas pomiaréw dla stanu pracy III, to jest w czasie wydawania liny
tylko pod wptywem obcigzenia zewngtrznego okazalo si¢, ze obcigzenie w linie
F = 782 N nie bylo wystarczajace do obrocenia begbna wceiagarki, a tym samym
do wydawania liny.

Ponizej przedstawiono zarejestrowane przebiegi tylko dla obcigzenia —
3186 N i pracy jednym silnikiem przy temperaturze oleju Tz = 318 K
i otwartym zaworze zwrotno-dtawigcym (rys. 15-17).

35 030
1
1028
30 o
N oz
28 0,15
7 2 o0
%2"’ 7 005 2
515 ] o,oog Rys.15. Przebieg zmian
2 1-00sg| ciSnienia na dolocie i
10 o1 | splywie oraz wymuszo-
. /(3 101 | nych przemieszczen dla
5 v - . .
e 102 | obcigzenia 3186 N i pra-
00 02 | cy jednym silnikiem hy-
! ! 2 2 ‘ S ° 7 came] draulicznym

[=1=cisnlenie w gaiezi A~ [MPa] = 2 = cisnienis w gatezi B [MPa] = 3 =wymuszenie [m] |

Wyniki przeprowadzonych pomiarow dla innych obcigzen wykazuja
podobny charakter, przy zachowaniu zaleznosci prg¢dkosci wydawania liny od
obcigzenia.

Na podstawie przeprowadzonych pomiaréw mozna stwierdzi¢, ze ten stan
pracy przy odpowiednim wyregulowaniu zaworu zwrotno-dtawigcego jest naj-
korzystniejszy sposrod dwoch pozostatych umozliwiajacych wydawanie liny,
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bo nie wymaga pracy pompy i charakteryzuje si¢ spokojng pracg wciggarki.
Umozliwia przy tym wykonywanie prac pomocniczych i remontowych, wyma-
gajacych obrotu nieobcigzonego begbna bez uruchamiania uktadu napedowego.
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3.4. Stan pracy IV

Wyniki pomiarow przeprowadzonych dla stanu pracy IV przedstawiono,
W sposob graficzny, na wykresach rysunkach 18 do 20. W tym rozdziale
zaprezentowano tylko wykresy dla obcigzenia 3989 N i pracy dwoma silnikami
hydraulicznymi. Wykresy dla pozostatych, przeprowadzonych pomiaréw, co do
og6lnych zaleznosci przyjmuja podobne whasciwosci.

Podobnie, jak dla stanu pracy I, z powodu duzej predkosci obrotowe;j
begbna wciggarki przy wigkszych obciazeniach i matej wysokos$ci opuszczania,
udato si¢ zarejestrowac stosunkowo krotkie przebiegi.

Podczas pomiarow przy najwigkszym obcigzeniu F = 3989 N, jakie mozna
bylo zrealizowa¢ na stanowisku dla matego dlawienia na zaworze zwrotno-
dtawigcym pojawily si¢ niekorzystne zjawiska dynamiczne, podobnie jak
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w stanie pracy II, cho¢ w nieco tagodniejszej formie. Ta tagodniejsza postac
tych zjawisk wynika z tego, ze cze¢$¢ oleju moze przeptywaé poprzez zataczony
rozdzielacz 3, taczacy galaz A z galezig B, przez co charakter tych zmian nie

jest juz taki burzliwy.
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Rys.18. Przebieg zmian
ci$nienia na doplywie i
spltywie oraz wymuszo-
nych przemieszczen dla
obcigzenia 3989 N

Rys.19. Przebieg zmian
sity w linie oraz wymu-
szonych przemieszczen
dla obcigzenia 3989 N

Rys.20. Przebieg zmian
predkosci obrotowej beb-
na wciagarki oraz wymu-
szonych przemieszczen
dla obcigzenia 3989 N
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Podczas pracy jednego silnika i przy obciazeniu 3186 N, mozna byto
zauwazy¢ bardzo duze wahanie wielkosci ci$nienia na doptywie (w pracy nie
zatgczono przebiegow). Predkos¢ obrotowa bebna wceiggarki wahata sie wokot
sredniej wartosci wynoszacej okoto 0,8 obr./s, natomiast sita w linie zmieniata
si¢ od okoto 3050 N do 3500 N. Widoczna byta réwniez zaleznos¢ chwilowych
wahan sity w linie od wymuszen kinematycznych i spowodowanymi nimi
zmian predko$ci obrotowej bebna.

4. Uwagi koncowe

Przedstawione w pracy wyniki badan potwierdzily wystgpowanie nieko-
rzystnych zjawisk dynamicznych podczas niektorych stanéw pracy zwigzanych
z wymuszonym przez obcigzenie zewngtrzne wydawaniem liny. Przeprowadzo-
ne pomiary dla ré6znych parametréw pracy pozwolity pozna¢ charakter tych zja-
wisk oraz przyczyny i warunki ich wystegpowania. Zjawiska te pojawiaja si¢
podczas pracy pompowej silnikoOw przy znacznym obcigzeniu zewngtrznym,
kiedy predkos¢ obrotowa wzrasta na tyle, ze natezenie wyptywajacego oleju
zaczyna przewyzsza¢ warto§¢ ograniczonego natgzenia na doplywie, co powo-
duje powstanie podci$nienia w tej galezi, zwlaszcza w kanatach olejowych sil-
nikéw. To z kolei sprzyja pojawianiu si¢ zjawisk kawitacji ze wszystkimi ujem-
nymi tego skutkami. Znajomos$¢ tego umozliwita okreslic sposob uniknigcia
wymienionych zjawisk poprzez odpowiednie wyposazenie i regulacj¢ uktadu
nape¢du i sterowania hydraulicznego wciggarki.

Nalezy zaznaczy¢, ze pewna liczba eksploatowanych wciggarek tratowych,
zwlaszcza na matych jednostkach, posiada nicodpowiednie do tego typu pracy
uktady napedowe bez mozliwosci ptynnej regulacji przeplywu oleju na wy-
ptywie z silnikéw. Zdarza si¢ takze, iz nawet w przypadku odpowiedniej wcig-
garki zatoga jednostki nie rozumiejac dziatania tego typu napedu i nie posia-
dajac instrukcji obstugi nie jest w stanie wlasciwie go wyregulowaé tak, by
zapobiec wystepowaniu wspomnianych zjawisk.

Przedstawiony schematycznie uktad hydrauliczny badanej wciagarki jest
relatywnie prosty i tani, a przy tym moze zapewni¢ poprawna prace wciggarki
w catym zakresie przewidywanych warunkow jej eksploatacji, pod warunkiem
odpowiedniego doboru i wyregulowania jego elementow.
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Analiza czestotliwosciowa drgan hydraulicznych i mechanicznych
W pompie zebatej

Jerzy Ickiewicz — Politechnika Bialostocka

Streszczenie: W monografii zaprezentowano mozliwo$ci wykorzystania metody ele-
mentoéw skoniczonych do analizy czgstotliwosciowej drgan hydraulicznych i mechanicz-
nych wystepujacych w pompach zebatych o zazebieniu zewnetrznym. Analize przepro-
wadzono dla dwoch modeli narastania cisnienia na obwodzie kot zgbatych od strony
ssawnej do strony tlocznej przy przyjeciu wymuszenia ci$nieniem opisanym funkcja
|sin(w)| oraz funkcja harmoniczna.

1. Wprowadzenie

Jedna ze stosowanych metod badania sygnatow jest analiza czestotliwos-
ciowa, ktorej zadaniem jest badanie parametréw i wlasciwosci sygnatu poprzez
analize jego struktury czestotliwosciowej, lub inaczej, poprzez analize widma
sygnatu i jego podstawowych cech, takich jak typ, ksztalt, polozenie na osi
czestotliwosei, szerokos$e, itp. ,,JJezyk czestotliwosciowy” jest, w przypadku
wielu rodzajow sygnatéw, znacznie dogodniejszy niz np. ,,jezyk czasowy”.
Analiza struktury czestotliwo$ciowej dostarcza czesto informacji o sygnale
szybciej, anizeli bezposrednia analiza przebiegu czasowego. Szczegoélne ko-
rzy$ci uzyskuje sie¢ wtedy, gdy przebieg czasowy sygnatu jest zlozong i nie-
regularng funkcja czasu. Tak na przyktad ,,rozbidr” czestotliwosciowy sygnatu
akustycznego umozliwia ustalenie w sposéb prostszy, bardziej precyzyjny i wy-
razny anizeli w dziedzinie czasu, podstawowych wtasciwosci sygnatu. Warto
w tym miejscu podkresli¢, ze na przyktad ucho ludzkie stanowi naturalny
analizator widma sygnatu akustycznego, a nie jego przebiegu czasowego.

Trygonometryczny lub zespolony szereg Fouriera oraz przeksztatcenie
catkowe Fouriera sg pojeciami, na ktorych opieraja si¢ metody analityczne
badania czestotliwosciowego sygnatow, traktowanych jako modele sygnatow
fizycznych. Na gruncie tych poje¢ rozwingty si¢ bardzo szeroko do§wiadczalne
metody badania czgstotliwosciowego sygnaldw fizycznych, w ktorych coraz
powszechniej stosowana jest takze ich numeryczna analiza. Numeryczne wy-
znaczanie charakterystyk widmowych umozliwia szybka analize czgstotliwos-
ciowa na maszynach cyfrowych.

Metody numeryczne analizy czgstotliwo$ciowej sygnalow opieraja si¢ na
pojeciu tzw. dyskretnego przeksztalcenia Fouriera — DFT (Discrete Fourier
Transform). Szczegodlnie uzyteczny jest tu wariant dyskretnego przeksztatcenia
Fouriera, dostosowanego do szybkiego numerycznego wyznaczania transfor-
maty Fouriera, zwany szybkim przeksztatceniem Fouriera — FFT (Fast Fourier
Transform) [3, 4].

Proste przeksztatcenie Fouriera sygnatu X(t) jest zdefiniowane calka:

X(w)= ]gx(t)e_jm’dt Q)

—00
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Calka ta okresla operacj¢, w wyniku ktorej sygnatowi X(t) zostaje przy-
porzadkowana funkcja zespolona X(w) zmiennej rzeczywistej w, ktéra nosi
nazwe prostej transformaty Fouriera.

Odwrotne przeksztalcenie Fouriera definiuje catka:
x(1)=-L TX(O) Je’® d 2)
2n -

Zgodnie z zalezno$cig 2, w wyniku odwrotnego przeksztatcenia Fouriera,
prostej transformacie X(w) zostaje przyporzadkowany sygnat x(t) zwany
transformata odwrotna.

Widmo sygnatu (widmo Fouriera) reprezentuje jego strukture czestotli-
wosciowg i reprezentacja ta, obok swego formalizmu matematycznego, ma dla
sygnatow rzeczywistych wyrazny sens fizyczny; mozna je zmierzy¢ i podobnie,
jak przebieg sygnatu, obejrze¢ na ekranie oscyloskopu, tak jego widmo, mozna
obejrze¢ na ekranie analizatora widma. Poniewaz na podstawie widma, sygnat
mozna odtworzy¢ w sposob jednoznaczny, jest wige ono alternatywnym i row-
nowaznym sposobem jego przedstawienia, co oznacza, ze pelna informacja
0 nim jest w pewnym sensie zakodowana w dziedzinie jego czgstotliwosci.

Analiza czestotliwo$ciowa daje mozliwos¢ zbadania wlasciwosci sygnatu,
jakim sg drgania hydrauliczne i mechaniczne, poprzez analiz¢ ich widma, czyli
struktury czestotliwosciowej. W odrdznieniu od analizy modalnej, umozliwia
ona otrzymanie wartosci przemieszczen, predkosci i przyspieszen wywolanych
sila wymuszajaca [2].

Dostarcza ona informacji na temat sit wymuszajacych oraz drgan bedg-
cych skutkiem dziatania tych sit. W celu zbadania drgan wywolanych pulsacja
cisnienia nalezy zdefiniowa¢ obszar wystgpowania sity wymuszajacej oraz
kierunek i charakter jej dziatania.

2. Obciazenie modelu pompy z¢batej

Po zapoznaniu si¢ ze stanem wiedzy na temat powstawania i rozprze-
strzeniania si¢ pulsacji ci$nienia w pompach zebatych z zazgbieniem ze-
wnetrznym przygotowano dwa schematy obcigzenia modelu wedtug rysunku 1
a, b, c.

Na rysunku la przedstawiono potowe pompy z zaznaczonymi charakterys-
tycznymi punktami na wewnetrznej stronie korpusu. Rysunek 1b przedstawia
model narastania ci$nienia przy szczelnym oddzieleniu przestrzeni tlocznej od
ssawnej. Obcigzenie korpusu pompy cis$nieniem ttoczenia, tak jak wida¢ to na
schemacie, wystepuje na 1/4 obwodu kota, odpowiadajacej katowi srodkowemu
migdzy osig pompy a promieniem do niej prostopadtym (punkt D), stanowig-
cym granicg¢ wystepowania luzu promieniowego. Na wartos$¢ statyczng ciSnienia
ttoczenia natozona jest dodatkowo pulsacja cisnienia, ktora wystepuje takze na
catej powierzchni otworu ttocznego.
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Na rysunku 1c przedstawiono natomiast model narastania cisnienia, w kto-
rym uszczelnienie obwodowe wystepuje po stronie ssawnej, ktore jest niejako
naturalne w obszarze luzéw tozyskowych pod wptywem dziatania sity wypad-
kowej od ci$nienia cieczy w szczelinie obwodowej. Na czes$ci obwodu od punk-
tu A, poprzez punkt B i C do punktu D nastepuje liniowy wzrost ci$nienia od
warto$ci ci$nienia ssania przyjetej jako ps = 0 do wartosci ci$nienia ttoczenia.
Dalej, podobnie jak w poprzednim przypadku, wystgpuje ci$nienie tloczenia
z dodatkowa pulsacja; tak samo jest w otworze ttocznym. W obu przypadkach
narastania ci$nienia przyjeto, ze ciSnienie wystepuje tylko na szerokosci kota
zebatego i1 jest rOwnomiernie na niej roztozone. Kierunek dzialania ci$nienia
jest oczywiscie prostopadty do powierzchni, na ktéra dziata.

b)

Cisnienie p

A B C DE A Kat obrotu ¢

L

Cisnienie p

A B C DE A Kat obrotu ¢

Rys.1. Model pompy i modele narastania cisnienia: b) prostokatny, c) trapezowy
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3. Pulsacja ci$nienia

W celu identyfikacji uktadu, jako wymuszenie zostalo zadane ci$nienie
W postaci znanej funkcji, a wyniki drgan (pulsacji) zbierano jednocze$nie
W trzech wzajemnie prostopadtych do siebie kierunkach. Ze wzgledu na podo-
bienstwo do teoretycznej pulsacji ci$nienia, wymuszenie opisano funkcja
|sin(wt)| o amplitudzie 2,5 MPa i czgstotliwosci 300 Hz, ktorej przebieg oraz
widmo przedstawiono na rysunkach 2 i 3. Te parametry spotykane sa w wick-
szosci pomp zebatych o zazgbieniu zewnetrznym [1].
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Rys.2. Przebieg funkcji |sin(wt)| 0 amplitudzie 2,5 MPa i czestotliwosci
300 Hz opisujacej pulsacje cisnienia
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Rys.3. FFT przebiegu cisnienia w postaci |sin(wt)|, 0 amplitudzie 2,5 MPa
i czestotliwosci 300 Hz

Na rysunku 4 i 5 przedstawiono przebieg drgan w funkcji czasu i jego
widmo zarejestrowane w kierunku x.

Na rysunkach 6 i 7 przedstawiono przebieg drgan w funkcji czasu i jego
widmo zarejestrowane w kierunku y.
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Rys.4. Przebieg w funkcji czasu odpowiedzi przemieszczen zarejestro-
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Rys.5. FFT przebiegu drgan zarejestrowanych w Kierunku x
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Rys.6. Przebieg w funkcji czasu odpowiedzi przemieszczen zarejestro-

wanej w kierunku y
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Rys.7. FFT przebiegu amplitudy drgan zarejestrowanych w kierunku y
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Rys.8. Przebieg przemieszczen w funkcji czasu odpowiedzi zarejestro-
wanej w Kierunku z
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Rys.9. FFT przebiegu amplitudy drgan zarejestrowanych w kierunku z
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Na rysunkach 8 1 9 przedstawiono przebieg drgan w funkcji czasu i jego
widmo zarejestrowane w kierunku z.

W tabeli 1 przedstawiono spadki kolejnych prazkow w widmie wymu-
szenia i odpowiedzi, a mianowicie spadki amplitud w widmie wymuszenia
oraz odpowiedzi w poszczegdlnych kierunkach.

Spadki kolejnych prazkéw w widmie wymuszenia i odpowiedzi

Tabela 1
Stosunki sgsiednich | Wymuszenie| OdpowiedZ na poszczegdlnych Kierunkach [dB]
prazkow [dB] X y z
Ai/A; -13,97 -13,85 -13,99 -14,26
AqlAs -7,36 -7,08 -7,35 -7,88
AslA4 -5,10 -4,67 -5,10 -5,99
AslAs -3,92 -3,22 -3,89 -5,53
AslAs -3,19 -1,97 -3,16 -6,75

Z porownania otrzymanych warto$ci wynika, ze przeniesienie wymu-
szenia nie jest w kazdym kierunku takie same. Najbardziej podobne widmo
odpowiedzi otrzymano w kierunku y, z tego wzgledu, ze ten kierunek reje-
stracji drgan lezy w plaszczyznie symetrii powierzchni, do ktorej zostato przy-
tozone wymuszenie. Opadanie widma odpowiedzi w kierunku x jest mniejsze,
natomiast w kierunku osi z wigksze niz w widmie pulsacji.

Wychodzac z zalezno$ci na wydajno$¢ chwilowa pompy o tej samej
liczbie zebdéw kota czynnego i biernego:

g(w)=bo { -7 —(rch—é)z}

otrzymano przebieg nat¢zenia przeptywu w postaci przedstawionej na ry-
sunkulO (liczba zebow kot wynosi z1 = z = 12, predko$¢ obrotowa
n = 1500 obr./min).

3)

Natezenie przeptywy [I/min]
N
o

0 30 66 90 7 120 7 1“;:0 180
Kat obrotu  [°]
Rys.10. Przebieg nierdwnomiemosci natgzenia przeptywu Q w funkcji kata
obrotu kota dla n = 1500 obr./min i wspotczynnika przyporue = /
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Warto$¢ wspotczynnika nierdwnomiernosci natezenia przeptywu (pul-
sacja) dla tego przebiegu wynosi 6 = 12,4%. Korzystajac z faktu, ze:

- P
O=puF pz 4

gdzie:

1 — wspolczynnik wyptywu,

F — powierzchnia przekroju, m?,

p — masa wiasciwa cieczy, kg/m®,

t = p/w, otrzymano przebieg cisnienia taki jak na rysunku 11.
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2 50407 /\/\/\/\/\/\
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Cisnienie [Pa]
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0,00E+00 - T
0 0,005 0,01 0,015 0,02
Czas [s]

Rys.11. Przebieg ci$nienia dla n = 1500 obr./min, p; = 25 MPa
i wspotczynnika przyporu ¢ =/

Ten sam przebieg ciSnienia mozna przedstawi¢ w postaci widmowej po
dokonaniu szybkiej transformaty Fouriera [14].
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-5,00E+05
Czestotliwos¢ [Hz]
Rys.12. FFT przebiegu ci$nienia dla n = 1500 obr./min, p = 25 MPa
1 wspolczynnika przyporu ¢ =/
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Analizujagc widmo pulsacji ci$nienia (rys. 12) mozna zauwazy¢, ze jest to
widmo o charakterze pragzkowym, przy czym czestotliwo$¢ podstawowa wynika
z zalezno$ci:

=% 5

Kolejne prazki wystepuja przy czestotliwosci bedacej wielokrotnoscia
czestotliwosci podstawowej, a ich amplituda bardzo szybko maleje.

Pulsacjg¢ cisnienia mozna takze przedstawi¢ w postaci szeregu Fouriera. Na
rysunku 13 przedstawiono funkcje paraboliczng opisujgcg przebieg cisnienia
podczas obrotu kota zgbatego o jeden zagb dla ci$nienia tloczenia p = 25 MPa
oraz predkosci obrotowej n = 1500 obr./min.

0.0015  -0.001  0.0005 0.0005  0.001  0.0015
Rys.13. Ksztatt funkcji opisujacej pulsacje cisnienia dla n = 1500 obr./min i p = 25 MPa

Rozwinigcie przebiegu ci$nienia w szereg Fouriera wigze si¢ z powstawa-
niem blgdu. Na rysunku 14 przedstawiono w sposéb graficzny btad tego roz-
winigcia przy 20 wspotczynnikach szeregu, dla przebiegu ci$nienia z rysunku
13. Widoczne jest oscylacyjne narastanie bledu od wierzchotka paraboli w kie-
runku jej brzegow.

40000 .l
Ap[Pa]
20000
{\\ f\ Ff\\ TARNN a W f\l ‘
0\751\@/ V700" 070005 A Y \;‘ Ay
-20000 t[s]
‘ 40000 o
Rys.14. Blad rozwinig-
’ ~60000 cia pulsacji ci$nienia
80000 w szereg Fouriera przy
T 20 wspotczynnikach
100000
| szeregu
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Na rysunkach 15 i 16 przedstawiono wzgledny biad procentowy roz-
winigcia pulsacji ci$nienia w zaleznosci od liczby wspolczynnikow szeregu,
odpowiednio dla maksymalnej (wierzchotek paraboli) oraz minimalnej
wartosci ci$nienia (brzeg paraboli).

0,7

0,6 -

Btad wzgledny [%]
e o o ©
N w » o

o
—

0 smn, —
0 10 20 30 40 50 60
Liczba wspétczynnikow

Rys.15. Wzgledny btad procentowy rozwinigcia w szereg Fouriera dla ci$nienia
maksymalnego (wierzcholek paraboli)

Btad wzgledny [%]
N
- N W »;

() N — : — - e
0 10 20 30 40 50 60

Liczba wspotczynnikow
Rys.16. Wzgledny btad procentowy rozwinigcia w szereg Fouriera dla ci$nienia
minimalnego (brzeg paraboli)

Z analizy wykresoOw wynika, ze btad wzgledny nie przekracza 1% dla 11
wspotczynnikdw szeregu na brzegu oraz dla 2 wspdtczynnikow w wierzchotku
paraboli.

Na rysunku 17 przedstawiono model MES obcigzony pulsacja ci$nienia
zgodnie ze schematem 1b.
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Rys.17. Model pompy obcigzony ci$nieniem

Przebieg drgan pompy wywotanych pulsacjg cisnienia zostal okre§lony
w uktadzie wspotrzednych (rys. 18); odpowiednio w kierunku X — przy otworze
tlocznym pompy, w kierunku osi Y — na powierzchni gérnej pompy oraz w kie-
runku osi z — na pokrywie.

Y
| i

Ryé. 18. Model pompy w uktadzie wspotrzednych z zaznaczonymi
kierunkami pomiarow

4. Wyniki drgan pompy przy wspoélczynniku przyporu &=1

Na rysunkach 19, 20 i 21 przedstawiono drgania pompy; odpowiednio dla
kierunku x, y i z przy predkos$ci obrotowej n = 1500 obr./min i ci$nieniu p =

25 MPa. Do rozwazan przyjeto prostokatny model narastania ci$nienia (rys.
1Db).
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Amplituda [m]

8,00E-06 -

7,00E-06 -

6,00E-06 -

5,00E-06

4,00E-06 -

3,00E-06 -

2,00E-06 -

1,00E-06 -

I.....Jt‘g ‘ 1 Ji

0,00E+00
(

T T

) 900 1800 2700 3600 4500 5400 6300

-1,00E-06 -

Czestotliwosc¢ [Hz]

Rys.19. Widmo drgan pompy w kierunku osi X dla prostokatnego modelu
narastania ci$nienia przy n = 1500 obr./min i p = 25 MPa
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Rys.20. Widmo drgan pompy w kierunku osi y dla prostokatnego modelu

narasta

nia ci$nienia przy n = 1500 obr./min i p = 25 MPa

Z analizy otrzymanych wykresow wynika, ze drgania pochodzace od
pulsacji ci$nienia s3 najwicksze w kierunku osi X mierzone przy krawedzi
otworu ttocznego. Natomiast w kierunku osi y Sa o rzad wielko$ci mniejsze,
natomiast najmniejsze wartosci uzyskano w kierunku prostopadtym do po-

wierzchni

pokrywy.
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Rys.21. Widmo drgan pompy w kierunku osi z dla prostokatnego modelu
narastania ci$nienia przy n = 1500 obr./min i p = 25 MPa

Duze warto$ci amplitud o wyzszych czestotliwosciach sa to bledy wynika-
jace z bledu metody, a ich powstawanie wynika ze skladania wymuszenia
z fragmentow parabol. Miejsce styku migdzy parabolami, przy duzym prébko-
waniu przebiegu ci$nienia, zbliza si¢ bowiem do wymuszenia impulsowego. Im
wigksze jest probkowanie takiego sygnatu, tym wigksza czestotliwosé potrzeb-
na jest do zapisania informacji o zmianie kierunku jego przebiegu, dlatego tez
w zarejestrowanych drganiach wystepuja piki o duzej czestotliwosci.

3,00E+06 -

2,00E+06 -

1,00E+06 -

0,00E+00 ‘
0 002 0,004 0,006 0,008
-1,00E+06 -

Ciénienie [Pa]

-2,00E+06 -

-3,00E+06 -
Czas [s]
Rys.22. Wymuszenie harmoniczne o amplitudzie 2,5 MPa i czgstotliwosci 300 Hz

W przypadku, gdy wymuszenie uktadu zostatlo zadane w postaci sygnatu
harmonicznego o amplitudzie 2,5 MPa i czestotliwosci 300 Hz, jak to przed-
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stawia rysunek 22, to drgania tak pobudzone odpowiadaja czestotliwosci tego
wymuszenia (rys. 23) i nie zawierajg innych czestotliwosci.
2,00E-06 -

1,50E-06
1,00E-06 -

5,00E-07
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0,00E+00 T T T T T T r T T —
) 600 1200 1800 2400 3000 3600 4200 4800 5400 6000

-5,00E-07
Czestotliwosé [Hz]

Rys.23. Widmo drgan wywotlanych sygnatem harmonicznym

Rys.24. Rozktad przemieszczenia korpusu pompy

Na rysunku 24 przedstawiono przemieszczenie korpusu pompy w wy-
branej chwili czasu. Widoczny jest zwigkszony udzial drgan po stronie tloczne;j
na skutek dzialania zmiennego ci$nienia. Mozna przypuszczaé, ze zilustrowane
na rysunku pulsowanie otworu ttocznego bedzie powodowac¢ drgania przewodu
hydraulicznego, co jest niebezpieczne ze wzgledu na mozliwos¢ jego peknigcia
w przypadku wystgpienia rezonansu.

W tabeli 2 przedstawiono amplitudy drgan korpusu pompy w kierunku

osi x dla modelu trapezowego i prostokgtnego narastania cisnienia w funkcji
ci$nienia tloczenia.
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Amplitudy drgan korpusu pompy

Tabela 2
Cisnienie tloczenia Amplituda drgan [m]
[MPa] Model trapezowy Model prostokatny
10 7,60 - 107 7,56 - 107
15 1,14 - 10 1,13 - 10°
25 1,90 - 10° 1,89 - 10°

Jak wynika z tabeli 2 amplituda drgan dla modelu trapezowego nara-
stania cisnienia jest praktycznie taka sama. Obcigzenie dodatkowo narasta-
jacym ci$nieniem wedlug rysunku 1c powoduje zwickszenie tylko sktadowe;j
stalej drgan czyli zwickszenie odksztalcenia statycznego korpusu, co przedsta-
wiono na rysunku 25.

3,50E-05 -

3,00E-05

2,50E-05 -

2,00E-05 —e— model trapezowy

1,50E-05 - —m— model prostokatny

Przemieszczenie [m]

1,00E-05 -

5,00E-06 -
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Rys.25. Zalezno$¢ przemieszczenia statycznego od cisnienia ttoczenia mierzona
w kierunku osi x dla trapezowego i prostokatnego modelu narastania ci$nienia

5. Podsumowanie i wnioski

Z przeprowadzonych rozwazan wynika, iz analiza struktury czestotli-
wosciowej jest dobrym narzedziem do badania parametrow, wlasciwosci i cech
(takich jak: typ, ksztalt, polozenie na osi czgstotliwosci, szeroko$¢ itp.)
sygnatow, lepszym niz analiza czasowa. Jak wyzej wykazano, jest ona szcze-
g6lnie korzystna, w przypadku przebiegdw czasowych sygnatu ztozonej i nie-
regularnej funkcji czasowej, jakg jest przebieg pulsacji strumienia cieczy pod-
danej ci$nieniu statycznemu i dynamicznemu uwarunkowanej geometrig uze-
bienia i zazebienia oraz wynikajace z tego drgania korpusu pompy, ktore pro-
paguja do calego uktadu hydraulicznego.

Wykorzystany, do badania sygnalu pulsacji ci$nienia cieczy w pompie
zgbatej o zazgbieniu zewnetrznym oraz sygnatu drgan mechanicznych korpusu
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tej pompy, szereg Fouriera i jego odpowiednie przeksztatcenia, pozwolity na
dobra wizualizacje ich cech i wlasciwosci.

Zastosowana metoda elementéw skonczonych do badan pompy zgbatej
pozwala w prosty sposéb ocenia¢ miejsca wystepowania obszaréw krytycz-
nych, a tym samym przeprowadzi¢ odpowiednig procedure optymalizacyjna,
dzigki ktérej mozna dojs¢ do nowych rozwigzan konstrukcyjnych bez ko-
niecznosci kosztownych i pracochtonnych prac zwigzanych z prototypo-
waniem; jest to dobry przyktad wirtualnego projektowania.

Metoda ta daje mozliwo$¢ oceny drgan we wszystkich obszarach kon-
strukcji, takze konstrukcji ztozonych, dla ktoérych postgpowanie analityczne
byloby bardzo utrudnione.

Literatura

1. Ickiewicz J.: Zagadnienia pulsacji cieczy w pompach zebatych dla hy-
drauliki sitowej. Rozprawa doktorska, Politechnika Poznanska 1980.

2. Krupinski N.: Analiza pulsacji cieczy w uktadach hydraulicznych zasila-
nych pompami zg¢batymi. Praca magisterska, Politechnika Bialostocka
2001.

3. Kurowski W.: Dyskretne widmo Fouriera w diagnostyce wibroakustycznej.
Wydawnictwo Politechniki Biatostockiej 1997.

4. Rakowski G., Kacprzyk Z.: Metoda elementow skoniczonych w mechanice
konstrukcji. Oficyna Wydawnicza Politechniki Warszawskiej 2008.

Praca zostata wykonana w ramach pracy statutowej S/WM/1/07

58



CYLINDER 2008

Analiza rynku hydrauliki maszynowej na podstawie danych CETOP
i FPISC

Henryk Chrostowski — Korporacja Napedow i Sterowan Hydraulicznych i Pneu-
matycznych, Politechnika Wroctawska, Zygmunt Popczyk — Politechnika Wro-
ctawska, Jolanta Szadkowska — Politechnika Krakowska

Streszczenie. Informacje o rynku, jego udzialowcach i strukturze sa podstawsg strate-
gicznych decyzji podejmowanych w matych, srednich i duzych przedsigbiorstwach oraz
wielkich korporacjach przemystowych. Dlatego CETOP European Oil Hydraulic and
Pneumatic Committee zbiera, gromadzi, analizuje i udost¢gpnia swoim czlonkom w 16
krajach europejskich aktualne dane o rynku. W monografii przedstawiono globalny
rynek hydrauliki i pneumatyki maszynowej i jego gldwnych udzialowcow: kraje i or-
ganizacje. Przeanalizowano na tym tle sytuacj¢ na rynku wyrobow i ustug techniki
ptynowej w krajach CETOP. Dane statystyczne o tym rynku odniesiono do podstawo-
wych parametréw makroekonomicznych krajow CETOP. Przedstawiono dane asorty-
mentowe o sprzedazy na rynku polskim wyrobow hydrauliki: pomp, silnikéw, cylin-
drow hydraulicznych, zaworow itp. Pokazano dane o dynamice sprzedazy produktéw
hydrauliki i pneumatyki w okresie styczen—marzec roku 2007 do 2006 oraz prognozy
wzrostu sprzedazy na 20 najwazniejszych rynkach krajowych.

1. Wprowadzenie

Informacje o rynku, jego udziatowcach i strukturze oraz zmianach w nim
zachodzgcych stanowi podstawe dziatalnosci kazdej firmy, niezaleznie od
sektora gospodarki i wielko$ci. Sg one, w warunkach ostrej konkurencji na
rynku, czgsto wazniejszym czynnikiem niz znajomo$¢ technologii czy po-
siadany potencjat. Dlatego europejska organizacja zrzeszajaca producentow,
uzytkownikow i sprzedawcow hydrauliki i pneumatyki CETOP — Europejski
Komitet ds. Hydrauliki i Pneumatyki zbiera, gromadzi, analizuje i udostepnia
swoim cztonkom dane o sytuacji na rynku.

Maja one dwie zasadnicze postaci:

— raz w roku przekazywane sg dane o sprzedazy wyrobow hydrauliki i pneu-
matyki na rynkach wewngtrznych krajow stowarzyszonych z wyraznym
wyrdznieniem asortymentu: pompy wedtug typow, zawory, uktady... itp.,

— co kwartat przedstawiane s informacje o panujacych na rynkach poszcze-
golnych krajow tendencjach — dynamice sprzedazy, dynamice zamowien
w okresach porownywalnych: kwartat roku biezacego do kwartalu roku
poprzedniego. Podobnie przedstawia si¢ prognozy wzrostu lub spadku
sprzedazy wyrobow hydrauliki i pneumatyki.

Informacje te pochodzg od organizacji cztonkowskich CETOP w 16 kra-
jach, ktore otrzymuja odpowiednie dane statystyczne od firm produkcyjnych
i dystrybutorskich, instytucji i organizacji bedacych cztonkami, niekiedy tylko
sympatykami, danej korporacji krajowej.

Zbierane przez krajowe organizacje dane liczbowe o wynikach dziatal-
nosci poszczegodlnych firm maja charakter poufny i nie moga by¢ udostgpniane
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innym podmiotom. Informacje te po opracowaniu statystycznym, najpierw na
poziomie krajowym, a p6ézniej na poziomie CETOP sg udostepniane krajowym
stowarzyszeniom, ktore z kolei przekazujg je swoim cztonkom: firmom, orga-
nizacjom, instytucjom. Dane nie moga by¢ od razu upubliczniane, okres ka-
rencji na ich publikowanie wynosi zwyczajowo jeden rok.

W rezultacie dziatan globalizacyjnych w gospodarce, obejmujacych oczy-
wiscie sektor hydrauliki i pneumatyki, 3 lata temu na mocy porozumienia
miedzy CETOP, USA, Japonig, Chinami, Taiwanem powotano Fluid Power
Intercontinental Statistics Committee. Dzigki temu mamy teraz dostgp do
aktualnych niezwykle waznych informacji rynkowych prawie z reszty $wiata.

2. Swiatowy rynek hydrauliki i pneumatyki

Swiatowa produkcja wyrobow i ustug w sektorze napedowej techniki
ptynowe;j osiggneta w 2006 r. wysoko$¢ 34,3 mld USD (27,3 mld EURO) [5, 6].
Dla poréwnania skali tego sektora PKB wynosit w Polsce w 2006 r. 340,9 mld
USD. Dominowata produkcja sektora hydrauliki maszynowej, ktora wynosita
24,6 mld USD (71,7%), a sektora pneumatyki maszynowej w wysokosci
9,7 mld USD. Dane te nie obejmujg urzadzen instalowanych w samolotach,
sprzgcie zbrojeniowym oraz samochodach.

Dla poréownania ze sprzedazg elektronicznych elementéw potprzewodni-
kowych, wedtug danych World Semiconductor Trade Statistics, produkty hy-
drauliki i pneumatyki stanowia okoto 16% sprzedazy sektora elektroniki.

Gléwnymi udziatowcami rynku techniki ptynowej sg partnerzy z Fluid
Power Intercontinental Statistics Committee, co przedstawiono na rysunkach 1,
21i3.

CETOP area
/T 42,6%

USA
33.0% |

Taiwan

1,3%

/

Japan  / Voo

15.3% \__ China
’ 7.8%

Rys.1. Gtéwni udziatowcy rynku techniki ptynowej w roku 2006 o tacznej
warto$ci 27,3 mld Euro (34,3 mld USD) [5, 6]

Nalezy jednak zwroci¢ uwage, ze dane te nie obejmuja wielu istotnych
krajow o wielkim potencjale gospodarczym, takich jak Indie i kraje Ameryki
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Potudniowej. Ich udziat w targach i innych branzowych imprezach gospodar-
czych §wiadczy o istotnym udziale w rynku produktow techniki ptynowe;.
CETOP area
USA T 43,6%
353% | /

Taiwan

1L.1%

N
Japan |/ ' .
11.7% \(;hzlf;a
Wadi)

Rys.2. Gtéwni udziatowcey rynku hydrauliki o tacznej wartosci 19,6 mld Euro
(24,6 mld USD) [5, 6]

USA CETOP area
26.9% [ 40,0%
/

Taiwan
1.7%

Japan  / ’ A\ i
24.5% % China
’ 6,9%

Rys.3. Gtowni udziatowcy rynku pneumatyki w roku 2006 o tacznej wartosci
7,7 mld Euro (9,7 mld USD) [5, 6]

Na kolejnych rysunkach 4 i 5 przedstawiono dane o udziale w sprzedazy
réznych komponentow uktadow hydraulicznych i pneumatycznych.

Inne produkty hydrauliczne Zawory
17.6% S 19%
Akumulatory — /
1L.0%

Lacznmllzleg/ze linne  Pompy
3% TT16.9%
f
Filtry w tym elementy If . N .
sprzedane osobno | Silowniki
3.5% J 27, 7%

Rys.4. Udziat r6znych komponentow hydraulicznych, sprzedaz globalna
—taczna wartos¢ w 2006 roku 19,6 mld Euro (24,6 mld USD) [5, 6]
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Inne produkty pneumatyczne
20,0%,

\ Zawory
; 7 31.8%

Faczniki, weze 1 inne

13.7% T
If-""' - N
FR/FRL w tym elementy \ Silowniki
sprzedane osobno oraz T 27.8%
suszarki powietrzne
6,7%

Rys.5. Udziat roznych komponentow pneumatycznych, sprzedaz globalna
—taczna wartos¢ w 2006 roku 7,7 mld Euro (9,7 mld USD) [5, 6]

Produkcja hydrauliki i pneumatyki stanowi domeng firm i koncernow o za-
siggu globalnym, ulokowanych w sze$ciu najwyzej rozwinigtych technolo-
gicznie 1 gospodarczo krajach, ktorych laczna sprzedaz obejmuje 89% tego
sektora. Bardziej szczegdtowe informacje przedstawiono na rysunkach 6 i 7.
Zwraca uwage fakt, ze wsrod najsilniejszej i najbogatszej zarazem szostki
krajow wyraznie dominuje pierwsza czworka: USA, Niemcy, Japonia i Chiny,
w hydraulice ponad 70%, a w pneumatyce prawie 73% $wiatowej produkc;ji.
W ciagu 5 lat nastgpita istotna zmiana wérod lideréw rynku techniki ptynowe;.
Glownym sprawcg tego sa Chiny, ktorych udzial w rynku wyrobow techniki
ptynowej wynosit w 1999 r. niespetna 2%, a w roku 2006 7,6%, w tym w hy-
draulice 8,2% pneumatyce 6,9%. Aktualna dynamika sprzedazy wynosi powy-
zej 15%, co wynika z przys$pieszonego wzrostu gospodarczego — ogromnych
inwestycji znanych koncernéw dzialajacych w branzy techniki ptynowe;.
~ om0\
: Y Chiny ’L' Finlandia Francja

\ . \ =0, /
Vo R4% VL% 40%

\ \ / . .
A\ Y //‘ / Hiszpania
\ o

- 2,6%

Wlochy
7. 7%
WIk. Brytania __

4.2% .

Czechy
3%

~——____ Holandia

UsA 1.3%

36,2% Japonia
11,4%

— Niemey
"~ 13,2%

Turcja __— . - . Norwegia
0,2% . A Szwecja W . 0,8%
’ Taiwan __~ NN B o
1.1% 3,4% A \\gPulska
;1% N, -
, . N - 0,5%
Szwajcaria Q]nwr'nia\— Rumunia
0,8% R 0,1%

0,1%

Rys.6. Kraje - gtéwni udziatowcy rynku hydrauliki w roku 2006 o tacznej
wartosci 20,4 mld Euro [6]
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Rys.7. Kraje - gtéwni udziatowcy rynku pneumatyki w roku 2006 o tacznej
wartosci 7,7 mld Euro [6]

Wybrane dane makroekonomiczne krajow CETOP w 2006 roku [8]

Tabela 1
PKBna [Naklady
. jednego sfery . Naktady na
: LICZb’a. mieszkanca B+R Pracownicy 1 pracownika
Kraj ludnosci .. | B+R na 1000
(min) (w cenach | w relacji satrudnionveh® B+R (w tys.
biezacych | do PKB y uSD)*
wtys.USD) | w%"

Belgia 10,517 37,354 18 1,7 116,221
Czechy 10,260 13,863 1,4 4.8 69,080
Finlandia 5,265 39,796 3,5 16,5 98,272
Francja 61,114 35,572 2,1 8,0" 114,600
Hiszpania 44,561 27,789 11 57 74,498
Holandia 16,343 40,528 18 10,5" 106,229
Niemcy 82,442 35,169 25 6,9 131,930
Norwegia 4,659 71,857 15 9,5 111,357
Polska 38,132 8,940 0,6 47 39,322
Rumunia 21,577 5,647 04 25 25,493
Stowenia 2,006 18,443 1,2 4,0 78,687
Szwajcaria 7,533 50,247 2,9 6,1 145,146
Szwecja 9,082 42,264 3,9 12,5 145,251
Turcja 72,932 5,307 0,7 1,4™ 87,457
Wielka
Brytania 60,501 39,211 18 - -
Wiochy 58,888 31,444 1,1 3,0 108,065

“— dane z roku 2005, ™~ dotyczy roku 2003, - brak danych

Udziat naszego kraju w rynku komponentow i uktadéw hydraulicznych
mozna oszacowac na poziomie 0,4-0,5%. Jesli odnie$¢ to do wielkosci PKB na
1 mieszkanca w takich krajach, jak Francja czy Wielka Brytania (tabela 1), to
nalezy zachowac powsciagliwos¢ co do naszych mozliwo$ci w tym obszarze.

Rozwoj w dziedzinie komponentéw hydrauliki i pneumatyki obecnie $cisle
powigzanych z elektronikg i informatyka wymaga ogromnych naktadow finan-
sowych zwigzanych z badaniami, wprowadzaniem nowych technologii oraz
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wdrozeniem do produkcji i zaistnieniem na rynku. Stad konkurencyjna prze-
waga kilku $wiatowych firm, takich jak: PARKER HANNFIN, BOSCH-
REXROTH, SAUER-DANFOSS.

3. Europejski rynek techniki ptynowej CETOP

Na rynku europejskim dominujg kraje nalezace do CETOP — European Oil
Hydraulic and Pneumatic Committee. Nalezy do CETOP 17 stowarzyszen pro-
ducentéw i dystrybutorow hydrauliki i pneumatyki z 16 krajow: Belgii, Czech,
Finlandii, Francji, Hiszpanii, Holandii, Niemiec, Norwegii, Polski (od czerwca
2005), Stowenii, Szwajcarii, Szwecji, Turcji, Wlk. Brytanii, Wtoch oraz Ru-
munii od czerwca 2007. Ubiega si¢ o cztonkostwo CETOP organizacja rosyj-
skich producentéw 1 dystrybutorow hydrauliki i pneumatyki, reprezentujace
okoto 40 % potencjatu tej branzy w Federacji Rosyjskiej. CETOP reprezentuje
ponad 1000 przedsigbiorstw i instytucji, zwlaszcza produkcyjnych, ale tez han-
dlowych, z niemal 70 tysigcami pracownikow i rynkiem o wartosci w roku 2006
okoto 11,6 mld EURO [1, 2, 6, 7]. Stanowito to wowczas 42,6% udziatu
w $wiatowej produkcji wyrobow i ustug w sektorze napedowej techniki pty-
nowej. Dominowata w krajach CETOP produkcja i ustugi sektora hydrauliki
maszynowej, wynoszaca w 2006 roku 8,54 mld EURO (73,4%), a sektora
pneumatyki maszynowej 3,08 mld EURO.

Réznorodnos¢ wyrobdéw hydrauliki i pneumatyki jest na rynku krajow
CETOP imponujaca. Zaspokaja wszelkie wymagania i potrzeby producentow i
eksploatatorow maszyn i urzadzen.

Warto tu blizej przyjrze¢ si¢ potencjatowi gospodarczemu reprezentowa-
nemu przez 16 krajow stowarzyszonych w CETOP — Europejskim Komitecie
ds. Hydrauliki i Pneumatyki.

Lacznie w 2006 roku zamieszkiwato w tych krajach 505,5 mln miesz-
kancow, a catkowity PKB w cenach biezacych wynosit 13 bilionow 925 mld
USD. Srednio PKB na mieszkanca (w cenach biezacych) wynosit wowczas
27547 USD, w Polsce 8940 USD.

Belei Czech Republic
elgium China 0.2% .
usA 1,0% 6.9% [ Finland

25.0% i ) P #  0,7% France
. g

_Germany
—14,1%

/ \ . ™ jlpun
24% 7 ," | \ “~._Netherlands 24.7%
Slovenia " Romania / Poland \Norwuy 1,6%
0,1% 0.1%  03%  0,4%

Rys.8. Udziat krajow stowarzyszonych w CETOP w rynku hydrauliki w 2006 r.
0 wartosci 8,5 mld EURO [6]
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4,2%

Hiszpania

5,9%
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0,4%

Rumunia
0,2%

Polska
0,6%

Niemey

Norwegia 35,3%

1.1% Holandia

4,1% Wiochy

20,3%

Rys.9. Udziat krajow stowarzyszonych w CETOP w rynku pneumatyki w 2006 r.
o wartos$ci 3,08 mld EURO [6]

Interesujace moze by¢ poréwnanie danych liczbowych przedstawionych na
rysunkach 8 i 9 z danymi zamieszczonymi w tabeli 1. Chtonno$¢ catego rynku
hydrauliki i pneumatyki w Polsce mozna szacowa¢ na okoto 150 mln EURO
rocznie [1, 2, 7]. Stanowi to okoto 0,5% udzialu w rynku globalnym, w odnie-
sieniu do potencjatu europejskiego, krajow stowarzyszonych w CETOP, ozna-
cza poziom okoto 1,1%. Jesli odnie$¢ to do liczby ludnosci i PKB na jednego
mieszkanca np. w Hiszpanii, na ktérg obecnie chetnie powotujg si¢ analitycy
gospodarki, jej udziat w europejskim rynku hydrauliki i pneumatyki wynosit
6%, to wskazany jest umiarkowany optymizm dotyczacy naszych mozliwosci
w tym obszarze.

Na szanse rozwojowe wskazuja przede wszystkim wskazniki okreslajace
mozliwosci dziatan w sferze B+R w poszczegolnych krajach cztonkowskich
(tabela 1). Dane te nie napawaja optymizmem, mamy bowiem bardzo niski
udziat liczby pracownikéow sfery B+R na 1000 zatrudnionych i do tego jeszcze
prawie najnizsze naklady na 1 pracownika B+R. Jak by bylo tego malo
wskazniki te systematycznie spadaja: w 2001 roku wynosity odpowiednio 3,8
i 33,122 USD a w 2003 — 3,4 oraz 30,714 USD.

4. Krajowy rynek hydrauliki

Wydaje si¢, ze warto przyjrze¢ si¢ aktualnym danym statystycznym krajo-
wego rynku hydrauliki. Ponizsze dane opracowano na podstawie informacji
otrzymanych od kilkunastu najwazniejszych firm na naszym rynku, cztonkow
i sympatykow Korporacji Napedéw i Sterowan Hydraulicznych i Pneuma-
tycznych (rys. 10-16).
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roku 59,8 min. zt

Pozostale
T 58%

Przewody
7.1% 7|

Filtry

38.0%

Laczniki
12.6%

Akumulatory
36.5%

Inne pompy
5.3%
Lopatkowe \ Tloku:ve
1L7% 19.7%

Zgbate
73,3%
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Rys.15. Udziat r6znych typoéw zaworow
wtykowych, sprzedaz na rynku krajowym
- Iaczna wartos¢ w 2006 roku 8,7 min. zt

Rys.16. Udziat roznych innych elemen-
tow, sprzedaz na rynku krajowym — tacz-
na wartos¢ w 2006 roku 30,2 min. zt
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5. Dynamika i prognozy rynku techniki ptynowe;j

Oprocz danych o sprzedazy wyrobow hydrauliki i pneumatyki w po-
szczegolnych latach na rynkach wewnetrznych bardzo istotne sg dane o panu-
jacych tendencjach. W ramach porozumienia CETOP + ISC Area Fluid Power
dane takie zbiera si¢ co kwartal w firmach i instytucjach zajmujacych si¢ pro-
dukcja, serwisem, handlem, badaniami i szkoleniem. Informacje te po prze-
tworzeniu w krajowych organizacjach sa przekazywane do CETOP.

Hydraulics Order and Variance January-March 2007/2006 in %
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in%
Rys.17. Dynamika sprzedazy i dynamika zamowien na produkty hydrauliki w okresie
styczen-marzec roku 2006 do roku 2007 na rynkach krajowych w % [6]

Hydraulics Order and Forecast 2007/2006
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Rys.18. Prognoza zamowien i sprzedazy produktow hydrauliki na rok 2007 do roku
2006 na rynkach krajowych w % [6]
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Na rysunkach 17 i 18 przedstawiono takie dane dla hydrauliki, natomiast
na rysunkach 19 i 20 dla pneumatyki.

Pneumatics Sales Variance January-March 2007/2006 in %
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Rys.19. Dynamika sprzedazy produktow pneurnnnatyki w okresie styczen-marzec rok
2006 do roku 2007 na rynkach krajowych w % [6]

Pneumatics Sales Forecast 2007/2006
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Rys.20. Prognoza wzrostu sprzedazy produktow pneumatyki rok 2007 do 2006 na
rynkach krajowych w % [6]

6. Podsumowanie

6.1. Jako truizm mozna uznaé stwierdzenie, ze posiadanie mozliwie szerokiej,
aktualnej i wiarygodnej informacji o rynku hydrauliki i pneumatyki jest warun-
kiem koniecznym, ale nie wystarczajacym, dla prawidtowego funkcjonowania
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i rozwoju firm dzialajacych w obszarze techniki ptynowej. Pierwotnym i jedy-
nym zrodlem tych informacji sg firmy zajmujace si¢ produkcja, serwisem,
handlem, projektowaniem i sferg B+R szeroko rozumianego sektora hydrauliki i
pneumatyki. Instytucje naukowe i organizacje samorzadu gospodarczego oraz
stowarzyszenia naukowo-techniczne moga jedynie zbiera¢ i przetwarzaé takie
zrédtowe informacje.

6.2. Przeszto dwuletnie doswiadczenia zwigzane ze zbieraniem stosownych
informacji rynkowych przez Korporacje dla potrzeb i wedtug zasad CETOP nie
napawaja optymizmem. Dostarczanie przez firmy wypetnionych ankiet, te
zrzeszone w Korporacji a takze te, ktore do niej nie naleza, odbywa si¢
Z ogromnymi oporami i opdznieniami. Wymaga wielokrotnych interwencji,
prosb, nalegan, ttumaczenia i przekonywania kolejnych przedstawicieli danej
firmy. Wszyscy zgodnie twierdza, ze sa bardzo zainteresowani takimi informa-
cjami. Korporacja jest natomiast zasypywana prosbami o dane rynkowe, produ-
centow, a szczegolnie odbiorcow cylindrow, pomp, zawordow itp. Powyzsze
uwagi nie dotycza rzecz jasna wszystkich firm i instytucji. Ze znakomita
wiekszoscig firm cztonkowskich, i nie tylko, wspotpraca uktada si¢ dobrze, co
nalezy tu podkresli¢.

6.3. Dane statystyczne zbierane i przekazywane przez CETOP i FPISC sa
bardzo ciekawe i uzyteczne, nie obejmuja jednak takich poteg jak Indie, kraje
Ameryki Potudniowej — jak Brazylia a w Europie m.in. Danii, Austrii, Rosji,
Ukrainy. Wydaje sie, ze sytuacja ta bedzie si¢ powoli zmienia¢, a to za sprawa
wymienionych wyzej organizacji oraz ponadnarodowych koncernow.

6.4. Przedstawiane dane statystyczne dotycza sprzedazy na rynku krajowym, to
znaczy: wilasna produkcja na rynek krajowy plus import produktéw. Nie
uwzgledniajg te dane eksportu. Daje to niepelny obraz sytuacji gospodarcze;j.
Pozyskiwanie takich informacji w postaci odrgbnych danych co do wartosci
i asortymentu jest niezwykle trudne, chociaz mozliwe czego dowodem sg
statystyki ASSOFLUID (Wtochy) i VDMA (Niemcy).

6.5. Reasumujac: bedziemy mogli dobrze funkcjonowaé na rynku hydrauliki
i pneumatyki tylko wowczas gdy bedziemy znali wlasng pozycje i mozliwosci
innych uczestnikow tego rynku.
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Badania ukladow napedowych pracujacych w systemie CAN-bus
Adam Bartnicki, Andrzej Typiak — Wojskowa Akademia Techniczna

Streszczenie. W monografii przedstawiono tendencje rozwojowe systemow sterowania
wspotczesnych maszyn i pojazdow opartych na magistrali CAN. Zaprezentowano zalety
magistrali i aspekty przemawiajace za wprowadzaniem tego typu systemoéw. Zapropo-
nowano konfiguracje stanowiska do badan hydrotronicznych uktadéw napgdowych
pracujacych w systemie CAN-bus.

1. Wprowadzenie

Tendencje rozwojowe hydrostatycznych uktadow napedowych i ich zalety,
postepujacy rozwoj elementéw hydraulicznych, ich niezawodnos$¢ i podatnos¢
na sterowanie powoduja, ze uklady te znajduja coraz szersze zastosowanie we
wspotczesnych maszynach i pojazdach, jako uktady napedowe.

Wymagania stawiane wspolczesnym maszynom i pojazdom, koniecznosé¢
ptynnej zmiany predkosci jazdy w szerokim zakresie, mozliwo$¢ uzyskiwania
matych predkosci w przypadku niektorych maszyn i pojazdow jest istotnym
czynnikiem przemawiajacym za wprowadzaniem tych uktadow.

Podatno$¢ tych ukladow na sterowanie sprawia, iz w uklady te coraz
czesciej wyposaza si¢ maszyny i pojazdy zdalnie i automatycznie sterowane,
przewidziane do realizacji prac zwigzanych z zagrozeniem zycia i zdrowia ludz-
kiego. Wykorzystanie nowej technologii sterowania — systemu CAN-bus, dla
potrzeb realizacji zadan technologicznych przez wspoétczesne maszyny inzynie-
ryjne, moze znaczaco wptynaé, zarowno na efektywnos¢ ich proceséw robo-
czych, jak i komfort pracy operatora. Dlatego tez rozpoznanie tej problematyki,
poznanie mozliwosci i zidentyfikowanie ograniczen sterowania uktadami hy-
drotronicznymi maszyn mobilnych opartymi na magistrali CAN, okreslenie
mozliwosci wykorzystania technologii CAN-bus do zdalnego sterowania
osprzgtami roboczymi, pozwoli na wdrozenie najnowOczesniejszych uktadow
napedowych do maszyn inzynieryjnych — gwarantujacych wysoka jakos¢
realizowanych zadan technologicznych, a takze bezpieczenstwo realizacji tych
zadan w strefach zagrozenia.

2. Hydrotroniczne uklady napedowe pracujace w systemie CAN-bus

Magistrala CAN jest powszechnie stosowana w roéznych dziedzinach.
W przemysle motoryzacyjnym na bazie magistrali CAN realizuje si¢ cyfrowa
magistrale pojazdéw. Jest ona gldéwnym medium zbiorczym dla sensorow,
uktadow wykonawczych, jak i elementow dodatkowych. Stosowana technika
priorytetow standardu CAN pozwala na rozgraniczenie sterowania, zar6wno
najistotniejszymi elementami systemu (chociazby z punktu widzenia zapew-
nienia bezpieczenstwa), jak i elementami mniej odpowiedzialnymi, spehnia-
jacymi czesto funkcje dodatkowe, poprawiajace komfort poruszania si¢ po-
jazdem.
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Postepujacy rozwoj wspodlczesnych maszyn roboczych oraz ich uktadow
sterowania powoduje powszechniejsze stosowanie ukladéw hydraulicznych ste-
rowanych elektronicznie. Umozliwiaja one precyzyjne sterowanie ruchami ele-
mentow wykonawczych maszyny proporcjonalnie do wysterowania dzwigni
joysticka, a takze automatyzacje jej pracy. Coraz czesciej uktady te buduje si¢
w oparciu o technologiec CAN-bus. Jest to mozliwe dzigki dostosowaniu ele-
mentow wykonawczych hydrostatycznych uktadow napedowych do funkcjono-
wania w sieci CAN. Na rynku mozna znalez¢ wielu producentéw, oferujacych
maszyny robocze wyposazone w tego typu aplikacje.

Przyktadem takiej konstrukcji moze by¢ maszyna ROPA Euro-MAUS 3
niemieckiej firmy ROPA Fahrzeug- und Maschinenbau GmbH (rys. 1). Jest to
doczyszczarko-tadowarka burakéw cukrowych, w ktorej sterowanie i kontrola
maszyny odbywa si¢ z udziatem 3 komputerow poktadowych komunikujacych
si¢ z terminalem za posrednictwem systemu CAN-bus. Operator maszyny infor-
mowany jest w ten sposob o wszystkich zdarzeniach dotyczacych maszyny, co
powoduje znaczne jego odcigzenie i zachowanie petnej zdolno$ci koncentracji.

........

Rys.1. Doczyszczarko-tadowarka ROPA Euro-MAUS 3

Dzigki nowoczesnemu systemowi CAN-bus znajdujagcemu si¢ w Euro-
MAUS 3 mozliwe jest zarowno kontrolowanie stanu technicznego maszyny, jak
rowniez dokonanie niezbednych zmian i ustawien parametréw procesu techno-
logicznego podczas jej pracy.

Innym przyktadem wykorzystania systemu CAN-bus w maszynach robo-
czych jest podziemna maszyna gornicza RTB-14 oferowana przez firm¢ Ruda
Trading International z Katowic (rys. 2).
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Rys.2. Maszyna goérnicza RTB-14
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Ten Samojezdny W6z Strzelniczy przeznaczony jest do trwatej zabudowy
urzadzenia mieszalniczo-zatadowczego nazywanego modutem strzalowym.
RTB-14 powstal na bazie przegubowego podwozia RUDA TRUCK (RT), ktore
jest wielofunkcyjnym podwoziem zaprojektowanym do pracy w najci¢zszych
warunkach kopalnianych i stanowi bazg dla szerokiej gamy wozow do pracy
W gérnictwie podziemnym.

Monitorowanie stanu i pomiar parametrow pracy gtownych uktadow ma-
szyny odbywa si¢ z wykorzystaniem technologii CAN-bus z dwoma jednostka-
mi CPU. Informacje wys$wietlane sg na kolorowym panelu LCD, na ktory prze-
sylane sg rdéwniez obrazy z dwoch kamer umieszczonych z przodu i tytu maszy-
ny. Sterowanie pojazdem moze odbywac sie, zar6wno z pulpitu umieszczonego
w kabinie operatora, jak rowniez z kosza wysiegnika, przy czym komendy ste-
rowania generowane z kosza maja wyzszy priorytet. W ten sposob nadrzedne
decyzje sterujace podejmuje operator znajdujacy si¢ w koszu wysiggnika. Do-
datkowa odpornos¢ systemu CAN-bus na zakldcenia procesu sterowania i dia-
gnostyki uzyskano dzigki zastosowaniu technologii $wiattowodowej w przesy-
faniu sygnatow pomiedzy sterownikiem i elementami wykonawczymi magi-
strali CAN.

Caly szereg innych zastosowan magistrali CAN we wspotczesnych maszy-
nach roboczych, ktorych nie przedstawiono w tej monografii, powoduje, iz
istotnym wydaje si¢ podjgcie badan uktadow sterowania pracujacych w syste-
mie CAN-bus, a przede wszystkim ich wptywu na popraw¢ parametréw robo-
czych maszyn i pojazdow.

3. Struktura badawczego systemu hydrotronicznego pracujacego w syste-
mie CAN-bus

Dla potrzeb okreslenia wlasciwosci, ograniczen i uwarunkowan zwigza-
nych z wprowadzeniem magistrali CAN w uktadach sterowania maszyn inzy-
nieryjnych, w Katedrze Budowy Maszyn WAT zbudowano stanowisko do ba-
dan hydrotronicznych uktadéw napedowych. Zaproponowana struktura stano-
wiska powinna zapewni¢ badanie mozliwosci i ograniczen zdalnego sterowania
w systemach hydrotronicznych oraz wskaza¢ rézne warianty ksztattowania jego
struktury. Na rysunku 3 przedstawiono schemat koncepcyjny takiego stanowis-
ka, ktorego podstawowym elementem jest hydrotroniczny uktad nap¢gdowy pra-
cujacy w systemie CAN-bus. Stanowisko powinno zosta¢ tak zaprojektowane,
aby mozliwa byta tatwa rekonfiguracja badanego uktadu i wymiana poszczego6l-
nych elementow sterujacych, jak i wykonawczych (np. sitowniki, rozdzielacze
hydrauliczne, osprzgt roboczy, itp.). Zastosowanie w uktadzie rozdzielaczy
proporcjonalnych wyposazonych w moduty elektroniczne pracujace w systemie
CAN-bus, umozliwi realizacje¢ szerokiego zakresu procedur sterujgcych, gene-
rowanych poprzez sterownik mikroprocesorowy potaczony z komputerem ste-
rujacym.
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Rys.3. Koncepcja stanowiska do badan uktadu hydrotronicznego pracujacego w syste-
mie CAN-bus

Bardzo istotnym elementem stanowiska badawczego jest uktad odzwier-
ciedlajacy rzeczywiste warunki pracy systemu hydrotronicznego. Nalezy wzia¢
tu pod uwage, wystepujace w warunkach rzeczywistych, zarbwno obciazenia
bezwtadnosciowe, pochodzace od przemieszczajacych si¢ mas elementow
osprzgtu roboczego czy masy przemieszczanego urobku, jak i obcigzenia wyste-
pujace w czasie realizacji przez maszyn¢ robocza zalozonego procesu technolo-
gicznego (np. podejmowania tadunku niebezpiecznego o znacznej masie). Stad
tez dobrym rozwigzaniem wydaje si¢ wykorzystanie osprzgtu roboczego maszy-
ny inzynieryjnej z organem roboczym w postaci chwytaka. Pozwoli to na reali-
zacj¢ obcigzen bliskich warunkom rzeczywistym i okreslenie jakosci procesu
sterowania hydrotronicznym uktadem napedowym pracujacym w oparciu o ma-
gistrale CAN. Dla potrzeb badan statycznych elementem obcigzajacym moze
by¢ dowolny uktad dtawiacy, a w najprostszym rozwigzaniu moze to by¢ zawor
dtawiacy.

Poniewaz nie ma mozliwos$ci tworzenia procedur sterujacych bezposrednio
z poziomu sterownika — niezbedne jest wyposazenie stanowiska badawczego
W komputer sterujacy. Umozliwi on tworzenie aplikacji, ich weryfikacje, symu-
lacje¢, a nastepnie przesytanie do sterownika.

Aby zapewni¢ pomiar wszystkich niezbednych parametrow badanego
uktadu, budowane stanowisko pomiarowe nalezy wyposazy¢ w niezbedne czuj-
niki pomiarowe do pomiaru:

— ci$nien czynnika roboczego (oleju hydraulicznego),

— warto$ci przemieszczen elementdow wykonawczych i sterujacych uktadu
hydraulicznego (sitownikow, suwakow rozdzielaczy),

— nate¢zenia przeptywu oleju hydraulicznego.
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Waznym elementem stanowiska bedzie system akwizycji danych, ktory
umozliwi rejestracje i obrobke otrzymywanych sygnatéw pomiarowych (napie-
ciowych, pradowych i czgstotliwo§ciowych).

W oparciu o przedstawiong koncepcjg, opracowano projekt konstrukcyjny
Stanowiska oraz zakupiono i wykonano jego gtéwne zespoty funkcjonalne.

4. Stanowisko do badan hydrotronicznych ukladéw napedowych pracuja-
cych w systemie CAN-bus

Stanowisko zbudowano w oparciu o hydrostatyczny uklad napedowy
osprzgtu koparki jednonaczyniowej, znajdujacy si¢ w Katedrze Budowy Ma-
szyn WAT.

W sktad stanowiska wchodzg (rys. 4):

— pieciosekeyjny rozdzielacz;

— osprzet roboczy;

— agregat hydrauliczny;

— joystick’i (dzwignie sterujace);

— mikrokontroler (sterownik) pracujacy z wykorzystaniem protokolu CANbus
przeznaczony do sytemu Plus_1 (Sauer-Danfoss);

— ekran do monitorowania parametréw pracy mikrokontrolera i rozdzielacza;

— komputer sterujacy,

—  zespo6l czujnikdw pomiarowych;

— karta pomiarowa;

— komputer pomiarowy.

Podstawowym elementem stanowiska jest pieciosekcyjny rozdzielacz
157RN132_2004 (rys. 5) firmy Sauer-Danfoss, pozwalajacy sterowaé wszyst-
kimi ruchami roboczymi osprzetu roboczego, skladajacy si¢ z pojedynczych
sekcji typu PVG32, pracujacych w systemie LS (Load Sensing). Sterowanie
przemieszczeniem suwakow badanego rozdzielacza realizowane jest cewkami
elektrycznymi typu PVED-CC, ktore przeznaczone sa do pracy z wykorzy-
staniem protokotu CAN-bus. Uruchamiane poszczegélnych cewek realizowane
jest z wykorzystaniem joystikow, generujacych proporcjonalne sygnaly steru-
jace. Do wzajemnej komunikacji migdzy tymi elementami wykorzystano mikro-
kontroler systemu Plus +1.

Jako obiekt sterowany wykorzystano osprzet roboczy koparki K-161 (rys.
6). Z uwagi na swoje wymiary i mas¢ pozwalal rowniez analizowa¢ zagadnienia
zwigzane z precyzjg sterowania i wptywu na nig bezwtadnosci elementéw wy-
konawczych. Osprzet ten standardowo posiada cztery sitowniki hydrauliczne
stuzace do:
— podnoszenia i opuszczania wysiggnika;
— zamykania i otwierania ramienia;
— zamykania i otwierania tyzki;
— obrotu osprzetu.

75



CYLINDER 2008

ter
KompY
sterujacy

Rys.4. Elementy stanowiska do badan hydrotronicznych uktadow napgdowych pracuja-
cych w systemie CAN-bus

1 — agregat hydrauliczny, 2 — rozdzielacz sterujgcy, 3 — osprzet wykonawcezy, 4 — joy-
stick (dzwignia sterujqca), 5 — ekran monitorujgcy stan systemu Plus_1, 6 — mikrokon-
troler systemu Plus_1, 7 — komputer sterujgcy parametrami sterownika, 8 — komputer

pomiarowy, 9 — karta pomiarowa

W proponowanym rozwigzaniu zastosowano chwytak z dwoma niezalez-
nie sterowanymi szczekami, co wymagato wprowadzenia modyfikacji i zamon-
towania dodatkowego (piatego) sitownika hydraulicznego.

Do zasilania uktadu wykorzystano agregat hydrauliczny, ktory stanowi
zwartg konstrukcje, sktadajaca sie ze zbiornika oleju o pojemnosci 400 dm? z za-
budowanym bezposrednio na nim silnikiem elektrycznym o mocy 7,5 kW wraz
z zespotem dwu pomp firmy DAIKIN o zmiennej wydajnosci, jednej z kompen-
sacja ci$nienia i wydajnosci o maksymalnej pojemnoéci geometrycznej 15 cm?®
(typ J-V236A38RX-30), ktora zasila uktad przy maksymalnym ci$nieniu pmax=
21 MPa oraz wydatku nie przekraczajagcym 22 dm®min i drugiej z kompensacja
ci$nienia 0 maksymalnej pojemnosci geometrycznej 7 cm?® (typ J-V15A2RX-95),
ktora moze zasila¢ uktad przy maksymalnym ci$nieniu pmax= 14 MPa.

Do pomiaru ci$nien roboczych uzyto przetwornikéw cisnienia MPXG 200
(o zakresie pomiarowym 0-200 bar), a do pomiaru ci$nienia sterowania pompa
— przetwornika ci$nienia MPXG 50 (o zakresie pomiarowym 0+50 bar). Do po-
miaru przemieszczen suwakow rozdzielacza i sitownikow hydraulicznych uzyto
indukcyjnych przetwornikow przemieszczen PSz 20 i PLx 1000 o zakresach po-
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miarowych 20 i 1000 mm, ktore moga pracowaé¢ w temperaturze —20+70°C i
generuja na wyjsciu sygnat analogowy o wartosci 0+10 V, natomiast do pomia-
ru wydajnosci pompy wykorzystano przeptywomierz zgbaty PZQ-50 firmy
HYDROTOR o zakresie pomiarowym 5+50 dm*min, pracujgcy przy maksy-
malnym ci$nieniu w uktadzie hydraulicznym pmax = 25 MPa.

Rys.5. Pigciosekcyjny rozdzielacz ztozony z sekcji typu PVG 32 pracujacych w sys-
temie LS i sterowanych z wykorzystaniem magistrali CAN-bus: a) widok od strony
dzwigni sterowania recznego (pomocniczego), b) widok od strony cewek sterujacych

Rys.6. Osprzet roboczy stanowiska

1 — sitownik wysiggnika, 2 — sifownik ramienia, 3 — sifownik gornej szczeki chwytaka
(byzki), 4 — sitownik obrotu osprzetu, 5 — sitownik dolnej szczeki chwytaka
Uktad pomiarowy stanowiska badawczego, z uwagi na duza ilo$¢ mierzo-
nych wielko$ci wymagajacych automatycznej obrobki — oparto o system pomia-
rowy ESAM TRAVELLER Plus.
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5. Podsumowanie

Wykorzystanie nowej technologii sterowania — systemu CAN-bus, dla po-
trzeb realizacji zadan technologicznych przez wspoétczesne maszyny inzynieryj-
ne, moze znaczgco wptynac, zar6wno na efektywnos¢ ich proceséw roboczych,
jak 1 komfort pracy operatora. Dlatego tez rozpoznanie tej problematyki, pozna-
nie mozliwosci i zidentyfikowanie ograniczen sterOwania uktadami hydrotro-
nicznymi w systemie CAN-bus maszyn mobilnych, okreslenie mozliwosci wy-
korzystania technologii CAN-bus do zdalnego sterowania osprzgtami roboczy-
mi pozwoli na wdrozenie najnow0czesniejszych uktadow napedowych do ma-
szyn inzynieryjnych — gwarantujacych wysoka jako$¢ realizowanych zadan
technologicznych, a takze bezpieczenstwo realizacji tych zadan w strefach
zagrozenia.

Opracowane w Katedrze Budowy Maszyn WAT stanowisko do badan hy-
drotronicznych uktadéow napedowych pracujacych w systemie CAN-bus, po-
zwala na ksztaltowanie struktury hydrotronicznych uktadéw napgedowych pra-
cujacych w oparciu o magistrale CAN, jak rowniez na realizacj¢ szerokiego
zakresu ich badan, zard6wno wiasciwosci statycznych, jak i dynamicznych. Mo-
zliwo$¢ przebudowy uktadu hydraulicznego umozliwia przeprowadzenie badan
dla r6znych konfiguracji uktadow napgedowych, a zaproponowane rozwigzanie
mikroprocesorowego ukladu sterowania, ze wzgledu na mozliwos¢ realizacji
réznorodnych procedur sterujacych, pozwala na odzwierciedlenie rzeczywis-
tych warunkow pracy hydrotronicznych uktadéw napgdowych.
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Wielozadaniowy pojazd LEWIATAN z hydrostatycznym ukladem
napedowym
Agnieszka Orlowska — HYDROMEGA Sp. z 0.0.

Streszczenie. W maszynach roboczych oraz w pojazdach specjalnych, w ktorych po-
trzebna jest wysoka warto$¢ sity napedowej przy matej predkosci jazdy, korzystnym
rozwigzaniem jest zastosowanie silnikow hydrostatycznych, pracujacych w uktadzie
szeregowym (silnik spalinowy—pompa-silniki hydrostatyczne w kotach jezdnych).
Rozwigzanie to zastosowata firma Hydromega w pojezdzie LEWIATAN, co przyczy-
nito si¢ do zwigkszenia mozliwosci rozbudowy dodatkowych funkcji pojazdu i lepszych
parametrow jezdnych. W monografii przedstawiono przestanki opracowania pojazdu
oraz warianty pracy, opis jego budowy oraz ogélne rezultaty badan.

1. Przestanki opracowania pojazdu oraz warianty pracy

Glownymi przestankami, ktére zdeterminowaly podjecie prac badawczo-
rozwojowych nad pozyskaniem pojazdu o spalinowo-hydrostatycznym uktadzie

napedowym, s3:
1. Potrzeby techniczne, ktorych nie wypelniaja w zadowalajacym stopniu
obecne pojazdy robocze, szczegdlnie takie whasnosci, jak:

1. wytworzenie stosunkowo duzej wartosci sily napedowej, podczas ru-
szania z miejsca oraz przy matej predkosci ruchu, w sposdb nieprzer-
wany i bez istotnego ograniczenia czasowego;

2. mozliwo$¢ ptynnego i precyzyjnego regulowania sity napedowej po-
przez poktadowy system komputerowy;

3. wyposazenie w system zasilania roznych (wybranych wedtug potrzeby)
urzadzen hydraulicznych, co okresla zakres wykorzystania pojazdu
roboczego.

2. Wymagania ekonomiczne, ktore zazwyczaj ujawniaja si¢ w procesie wielo-
letniej eksploatacji. Elementami sktadowymi sa: cena zakupu, koszty uzyt-
kowania, obstugiwania i naprawiania oraz utylizacji. Istotne znaczenie maja
czynniki zywotnosci pojazdu (z zalozeniem odpowiedniego poziomu spra-
wnosci technicznej i utrzymania parametrow roboczych). Kwestia oszczed-
nego zuzycia paliwa i olejow ma coraz wigksze znaczenie z uwagi na wzra-
stajace ceny paliw ptynnych.

3. Wymagania ochrony $rodowiska, ktore dotycza bezposrednio okreslonego
poziomu czystos$ci spalin, a posrednio zastosowanych materiatow konstruk-
cyjnych oraz eksploatacyjnych i kosztow utylizacji.

4. Wymagania ergonomiczne, w tym ograniczony poziom hatasu, drgan oraz
tatwos¢ sterowania pojazdem.

Wstepne rozpoznanie rynkowe pozwolito okresli¢ przysztych uzytkow-
nikéw pojazdu, np.:
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Panstwowe stuzby cywilne wyrazily zainteresowanie pojazdem, ktory —
W sytuacjach kryzysowych (kleski zywiolowe, katastrofy, awarie), majacych
miejsce w trudno dostepnym terenie — bedzie mogt by¢ wykorzystany do wy-
stania patrolu monitorujagcego stopien zagrozenia, a takze udzielenia pierwszej
pomocy technicznej i medycznej.

Shuzby energetyczne (rurociagi, trakcje elektryczne) potrzebuja pojazdu,
ktory bedzie mogt dowiezé ekipe naprawcza wraz ze sprzetem do miejsca
awarii (konserwacji, obshugi itd.), niezaleznie od pory roku, warunkéw meteo-
rologicznych, szczegodlnie poprzez bezdroza. Okreslone potrzeby majg takze
przedsigbiorstwa melioracyjne, geodezyjne, stuzby ochrony laséw, wod i inne.

Specjalng wersj¢ pojazdu zbudowano dla Sit Zbrojnych RP. Jest to pojazd
bezzalogowy, przeznaczony do rozpoznania terenu oraz réznorodnych zagro-
zen, szczegolnie w sytuacjach stwarzajacych niebezpieczenstwo dla ludzi.

Pojazd LEWIATAN posiada bardzo duzy zakres mozliwo$ci praktycznych
zastosowan. Umozliwia to uktad hydrostatyczny, ktory pozwala na zasilanie
innych urzadzen z napgdem hydraulicznym, wymagajacych zasilania o okre-
$lonym wydatku.

Warianty pracy pojazdu LEWIATAN:

— pojazd ratowniczy,

— dowoz sprzetu ratowniczego do trudno dostgpnych miejsc (tereny kolejowe,
tunele zbocza, grzaskie tereny),

— wykorzystanie pomp hydraulicznych pojazdu do napedu hydraulicznych
narzgdzi ratowniczych,

— uzycie pojazdu przy pozarach lasow (przecinki, dow6z ludzi i sprzetu do
miejsc niedostepnych dla typowych samochodow pozarniczych),

— dzialania ratownicze podczas powodzi (ewakuacja ludzi, zwierzat i mienia,
dowo0z zywnosci transport ratownikow, transport sprzetu ratowniczego),

— dziatania ratownicze w zakresie ekologii (przemieszczenie po plazach
sprzetu oraz zebranych zanieczyszczen, dotaczenie do pojazdu dodatkowej
platformy transportowej, wykorzystanie pojazdu do stawiania zapoér na
akwenach i ciekach wodnych),

— pojazd bazowy,

— pojazd bazowy z przyczepa,

— ciagnik lekkiej artylerii,

— nos$nik uzbrojenia,

— woz fgcznosci przewodowej i bezprzewodowej,
— pojazd obserwacji i rozpoznania,

— pojazd wojsk inzynieryjnych,

— pojazd wojsk chemicznych,

— pojazd zabezpieczenia lotnisk, w tym transport urzadzen zasilajacych samo-
loty, ciggnik (holownik) samolotow, dow6z Zomierzy i innych materiatow
do samolotow itp.,
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— pojazd podstawowego zabezpieczenia logistycznego i technicznego, jako
woz strazacki, do zabezpieczania strzelnic, poligondw, zabezpieczanie tran-
sportu tadunkéw i innych cig¢zar6w po zamontowaniu zurawia transporto-
wego typu np.: HIAB,

— Dbaza zasilajaca narzedzia i urzgdzenia pomocnicze, jak: wciggarka, mtoty
wyburzeniowe, pily do betonu, drewna, stali, asfaltu itp., narzgdzia ratow-
nictwa drogowego, napedy anten, zespoly pradotwoércze, pompy wodne,
pompy szlamu, rozdrabnianie i utylizacja odpadow, roztupywarki drewna,
prasy do beczek i pojemnikoéw. Maksymalne parametry pracy dla przylacza-
nych narzgdzi i urzadzen to: ci$nienie 20 MPa (opcjonalnie 70 MPa), a wy-
dajnosc¢ 25 I/min.

2. Opis budowy pojazdu

Pierwszy egzemplarz uzytkowy pojazdu zostat opracowany przez firme
Hydromega sp. z 0.0. (konstrukcja oraz wykonawstwo techniczne wraz z ko-
operantami), przy wsparciu Ministerstwa Nauki i Szkolnictwa Wyzszego (Praca
naukowa finansowana ze srodkow Komitetu Badan Naukowych w latach 2004-
2005, jako Projekt Celowy) [1]. Obecnie budowane sag kolejne, specjalistyczne
wersje pojazdu, odpowiednio do zamowien. Ponizej przedstawiona begdzie
budowa pierwszego egzemplarza uzytkowego, ktory byt poddany badaniom w
ruchu po drogach utwardzonych, gruntowych oraz w terenie. Nalezy
wspomnie¢, ze prezentowany pojazd zbudowano w wersji ptywajacej.

Sylwetke pojazdu przedstawiono na rysunku 1.

Rys.1. Sylwetka pojazdu LEWIATAN
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Kadhub pojazdu jest wykonany ze spawanych blach stalowych i lekkich
ksztattownikow (w wersji ptywajacej uszczelniony). W przedniej czesci usytuo-
wano przedziat sterowania (w tym 2 siedziska wraz z klatkg bezpieczenstwa),
cze$¢ srodkowa zajmuje silnik wozu wraz z ukladami zasilajagcymi, a tylna
czg$¢ zostala przeznaczona na platforme tadunkowg oraz montowanie sprzetu.
Przewiduje si¢, ze wedlug indywidualnych wymagan uzytkownika pojazd
bedzie odpowiednio wyposazony w kabing (nadwozie) oraz specjalistyczne wy-
posazenie.

Uktad napedowy sktada si¢ z silnika wysokoprgznego, uktadu hydrau-
licznego oraz uktadu sterowania praca silnika i napedu hydrostatycznego oraz
6-kotowego uktadu bieznego z osadzonymi na poélosiach silnikami hydro-
statycznymi. Schemat uktadu napgdowego przedstawiono na rysunku 2.

BLOK BLOK BLOK BLOK IV
osi I osi 11 osi 1II uktadu ptywania

b

e e

Rys.2. Schemat uktadu napedowego

1 - blok sterujgcy osi pierwszej, 2 - blok sterujgcy osi drugiej, 3 - blok sterujgcy osi
trzeciej, 4 - blok sterujqcy uktadu ptywania, 5 - silnik hydrauliczny napedu sruby ply-
wania, 6 - silnik hydrauliczny, geratorowy napedu kota jazdy, 7 - zespot pomp zasila-
Jjacych z silnikiem spalinowym, 8 - blok priorytetowy rozdziatu mocy, 9 - blok hydrau-
liczny uktadu kierowniczego, 10 - blok hydrauliczny uktadu hamulcowego, 11 - blok hy-
drauliczny zasilania urzqdzen zewnetrznych, 12 - zespol chiodzgco-filtrujgey, 13 -
zbiornik oleju, 14 - wyjscie zewnetrzne do zasilania narzedzi hydraulicznych

Jednostka napedowa jest silnik spalinowy, ktory bezposrednio napg¢dza
pompe hydrauliczng o zmiennej wydajnosci. Na potosi kazdego kota jezdnego
umieszczone sa geratorowe silniki hydrostatyczne. Elementy sterowania praca
silnikow hydrostatycznych umieszczone sa odpowiednio w 3 blokach. Stero-
wanie ruchem pojazdu odbywa si¢ poprzez wybranie na przetaczniku odnos-
nego trybu jazdy i za pomoca joysticka wybranie mozliwos$ci jazdy w przod lub
w tyl. Regulacja predkosci wykonywana jest poprzez manipulowanie pedatem
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przyspieszenia ruchu. Zmiana trybu jazdy szosowej oraz terenowej odbywa si¢
samoczynnie. W warunkach terenowych mozliwe jest sprzeganie kot napegdo-
wych poszczegodlnych osi (podobnie jak blokada mechanizmu réznicowego
w samochodzie).

Naped na wodzie, podczas ptywania zapewniaja 2 $Sruby wodne, napedza-
ne silnikami hydrostatycznymi. Sterowanie napgdem na wodzie odbywa si¢ po-
przez wybranie pozycji ,,ptywanie” na przelaczniku. Sterowanie kierunkowe za-
pewniaja joysticki, umieszczone na tablicy przyrzadow kierowcy.

Uktad kierowniczy zapewnia skret 2 osi: przedniej i srodkowej. Uktad ha-
mulcowy (hamulce tarczowe przy kazdym z 6 kot jezdnych) jest zasilany i ste-
rowany hydraulicznie, z wykorzystaniem oddzielnej pompy oraz akumulatora
cisnienia (mozliwo$¢ kilku zahamowan, przy niepracujacym silniku wozu).
Mozliwe jest takze hamowanie dynamicznie, przy wykorzystaniu uktadu
hydraulicznego gléwnej pompy zasilajacej silnik hydrostatyczny.

3. Charakterystyczne cechy ukladu napedowego pojazdu LEWIATAN

Zastosowany uktad: silnik spalinowy-silniki hydrostatyczne, a takze spe-
cjalnie opracowane uklady sterowania napedem, skretem, hamowaniem i inne,
stanowia o korzystnych charakterystykach i wtasno$ciach pojazdu LEWIATAN,
a mianowicie:

— podczas jazdy po szosach mozna wykorzysta¢ naped tylko tylnej osi, co po-
zwala na oszczgdno$ci w zuzyciu paliwa oraz nie przecigza mechanizmow
2 pozostatych osi,

12
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N —
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Rys.3. Wykres trakcyjny pojazdu Lewiatan

83



CYLINDER 2008

N

w trakcie jazdy po drogach gruntowych lub po bezdrozach, a takze przy wy-
konywaniu czynnos$ci roboczych holowania, pchania itp., mozna wyko-
rzysta¢ naped 6 lub 4 kot jezdnych, co zapewnia uzyskanie maksymalnej
warto$ci sity napgdowej; odnosng ilustracj¢ przedstawiono na rysunku 3,

sterowanie ruchem pojazdu jest w wysokim stopniu zautomatyzowane (po-
przez wykorzystanie komputera poktadowego), co jest korzystne z punktu
widzenia ergonomii,

silnik spalinowy, napedzajacy pompy hydrauliczne, pracuje w ustabilizo-
wanych warunkach obcigzenia oraz cieplnych, co jest czynnikiem mini-
malizujacym zuzycie paliwa oraz wydtuzajacym resurs eksploatacyjny,

uktad napedowy jest w duzym stopniu odporny na przeciazenia, ktore moga
wystepowac w trakcie uzytkowania pojazdu warunkach terenowych,

mozliwe jest wykorzystanie uktadu hydraulicznego pojazdu do zasilania
roznorodnych urzadzen i narzedzi roboczych.

. Rezultaty badan oraz charakterystyka techniczna pojazdu LEWIATAN

Zakres badan pojazdu obejmowal pomiary parametrow statycznych oraz

dynamicznych, badania wtasno$ci jazdy po szosach, drogach gruntowych, po

bezdrozach, pokonywania naturalnych i sztucznych przeszkod terenowych,

a takze brodzenie i ptywanie. Wybrane rezultaty badan przedstawiono w tabeli

1 oraz zilustrowano odno$nymi fotografiami i wykresami.
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Charakterystyka techniczna badanego pojazdu LEWIATAN

Tabela 1
L Nazwa parametru lub Jed- Warto$¢ parametru lub okreslenie
- okreslenie cechy nostka wlasnosci
1 | Masa catkowita kg <3700
2 | Ladowno$¢ maksymalna kg 1500
3 | Dlugoéé/szerokoéé mm 3500/2000
4 | Przes$wit mm 250
. stopnie o
5 | Kat natarcia Katowe 52
Y stopnie o
6 | Kat zejscia Katowe 43
7 | Promien skretu m 3,8
- 3 -
8 | Silnik pojazdu IVEC'O, 4 cylindrowy, 2800 dm?, WyS0-
koprezny, turbodotadowany, commonrail
9 | Mocsilnika kw 92
10 | Stiniki hydrostatyczne przy Saurer-Danfoss TMT 315
kotach jezdnych
11 Silniki hydrostatyczne Bosch-Rexroth A2EM
napedu wodnego
Uktady zasilania, sterowania, .
12 | /. . Opracowanie wlasne
kierowania, hamulcowy
13 | Predko$¢ maksymalna km/h 55
14 | Droga hamowania m <21
15 Sre,d,m.e Zierzone m/s? 9,6 (dopuszczalne 1,5...1,7)
opdznienie hamowania
16 Mozliwosci holowania 0 masie do 2000 kg
przyczepy
17 | Wyciagarka elektryczna Sita uciggu 17,5 kN

Wyniki badan, przeprowadzone wedtug okreslonego programu, pozwalaja
na przedstawienie pozytywnej oceny pojazdu, w zakresie poruszania si¢ w wa-
runkach terenowych, a takze po drogach publicznych. Na rysunkach 4 do 7
przedstawiono ilustracj¢ zdolnosci ruchowych pojazdu.
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Rys.5. Pomiar maksymalnego kata statycznego przechylenia bocznego
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Rys.7. Ptywanie
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5. Podsumowanie

Opracowanie wielozadaniowego pojazdu, wyposazonego w spalinowo-
hydrostatyczny uktad napgdowy zakonczylo si¢ powodzeniem. Rezultaty badan
wskazuja na spetnienie wymagan funkcjonalnych oraz ruchowych, obejmuja-
cych gtownie zagadnienie pozyskania pojazdu, ktéory bedzie dysponowat
stosunkowo duza sita napedowsa, z mozliwoscia komputerowej regulacji jej
wartosci.

Istotne jest, ze pojazd znajduje zastosowanie w wykonywaniu zadan, ktére
nie moga by¢ wykonane przez samochody lub maszyny robocze.

Producent wraz z zespotem badawczo-rozwojowym pracuje nad wersjami
specjalistycznymi, dla konkretnych zastosowan, przewidujac takze w procesie
rozwojowym zbudowanie wersji gasienicowej zunifikowanej z omawiang
wersja kotowa.

Literatura
1. Sprawozdanie z realizacji Projektu Celowego (Z.Zienowicz i inni).
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Militarne zastosowania maszyn i pojazdow z hydrostatycznymi ukla-
dami napedowymi

Adam Bartnicki, Andrzej Typiak — Wojskowa Akademia Techniczna, Zbigniew
Zienowicz — HYDROMEGA Sp. z 0.0.

Streszczenie. W monografii przedstawiono zalety hydrostatycznych uktadow napedo-
wych, jako jednostek napedowych uktadéw jezdnych maszyn i pojazdow. Przedsta-
wiono tendencje rozwojowe tych ukladéw oraz przyktady zastosowan we wspol-
czesnych maszynach i pojazdach.

1. Wprowadzenie

Trudne warunki pracy maszyn inzynieryjnych i pojazdéw wojskowych,
duze i zmienne obcigzenia ich uktadow roboczych i jezdnych, eksploatacja
W relatywnie niekorzystnych warunkach pracy sprawiaja, iz poszukuje si¢
efektywniejszych ukladow przenoszenia mocy, obnizajacych koszt eksploatacji
maszyn i pojazdow. Dazy si¢ tez do zwigkszenia bezpieczenstwa pracy i odcia-
zenia kierowcy-operatora od nadmiernego wysitku psychicznego i fizycznego
oraz miedzy innymi do obnizenia emitowanego przez maszyny hatasu i ciepta.

Postepujacy rozwoj elementow hydraulicznych, ich niezawodno$¢ i podat-
no$¢ na sterowanie, sprawit iz hydrostatyczne uktady napgdowe sg coraz czgs-
ciej stosowane w rozwigzaniach ukladéw napedowych jazdy wspotczesnych
maszyn 1 pojazdow. Podstawowymi aspektami przemawiajacymi za ich stoso-
waniem sg:

— latwos¢ przenoszenia napgdu od silnika spalinowego do koét, unikanie
zwigkszajacych mase i gabaryty watow napedowych,

— plynna zmiana przelozenia przektadni,
— wykorzystywanie duzego obszaru pracy silnika spalinowego,

— eliminacja rozlgczalnych sprzegiel, skrzyn biegoéw, przekladni rozdziel-
czych za silnikiem napedowym,

— eliminacja przekladni rozdzielczych za skrzyniami biegdéw, ze wzgledu na
tatwos¢ przenoszenia napedu, wykorzystujac energie hydrauliczng cieczy,

— mozliwo$¢ realizowania napgedu odwrdconego i zabezpieczenia silnika na-
pedowego przed rozbieganiem podczas tego napedu,

— zabezpieczenie silnika napgdowego przed przeciazeniem,
— mozliwos¢ realizowania jazdy z automatyczng zmiang przetozenia,
— szeroki zakres predkosci obrotowych walow silnikow hydraulicznych.
Na obecnym etapie rozwoju hydrostatycznych uktadow napedowych, dazy
si¢ do polepszenia ich sprawnosci 1 zywotnosci, zwigkszenia doktadnosci stero-

wania, a tym samym zwickszenia doktadnosci wykonywanych zadan technolo-
gicznych oraz automatyzacji wybranych ruchéw roboczych.

Jednym z takich rozwigzan, zapewniajacych wysokg sprawno$¢ hydrosta-
tycznych uktadow napedowych maszyn i pojazdow, sa uklady z kompensacja
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obciazenia (load sensing), ktére, w stosunku do uktadow sterowanych dtawie-
niowo, charakteryzuja si¢ wyzsza sprawno$ciag w znacznej cze$ci zakresu robo-
czego pomp hydraulicznych (rys. 1). Hydrostatyczne uktady napedowe z kom-
pensacja obcigzenia zapewniaja utrzymanie statych parametréw pracy uktadu
hydraulicznego bez wzgledu na wielkos$¢ i1 charakter jego obciazenia, a takze
pozwalaja na precyzyjne sterowanie elementami wykonawczymi uktadu.

Ap=0,7 MPa
- :
- Ap=1,4 MPa
0.8 - d
gEET 1N e : - 2| Ap=2,5MPa
06 ' e
N os
0.4
03
02 ) ) o
N e STEROW.
Bt S DI.AWIENIOWO- ’
800 e L 0
200 e » Pp, [MPa]
. 100 L
Qp,[dm*/min] i

Rys.1. Przyktadowe charakterystyki sprawnosciowe hydrostatycznych uktadow napedo-

wych z kompensacjg obciazenia i sterowanych dtawieniowo: 1 - sprawno$¢ hydraulicz-

na, Qp, pp— wydajnos¢ i cisnienie czynnika roboczego, Ap - rdznica ci$nienia niezbedna
do dziatania uktadu z kompensacja obcigzenia

Kolejnym etapem rozwoju hydrostatycznych uktadéw napgedowych sg sys-
temy LUDV — niezaleznego od obcigzenia rozdzialu wydajnosci pompy, w kto-
rych podobnie jak w uktadach LS, predkosci robocze kazdego z elementow
wykonawczych moga by¢ precyzyjnie sterowane — bez wzglgdu na wielkosé
i charakter zmian obcigzenia zewnetrznego (rys. 2). Podstawowsg zaletg tego
typu uktadéw jest automatyczne redukowanie predkosci wszystkich odbiorni-
kéw w przypadku, gdy wydajno$¢ pompy jest niewystarczajaca, aby zapewnié
zadang chlonnos$¢ (nastawiong zaworem dtawigcym (2)) wszystkich odbiorni-
kow.

Przedstawione tendencje rozwojowe hydrostatycznych uktadow nape-
dowych maszyn i pojazdow (coraz czesciej wyposazanych w systemy LS, czy
LUDV) i korzysci wynikajace z ich wprowadzania sprawiajg, ze rozwigzania te
obejmujg kolejne grupy maszyn i pojazdow.

Z przeprowadzonej analizy literatury wynika, iz maszyny wyposazone
w hydrostatyczne uktady napedowe charakteryzuja si¢ wigksza precyzja stero-
wania, mniejszymi nadwyzkami dynamicznymi, lepsza ergonomia i podatnos-
cig na zdalne i automatyczne sterowanie.
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2. Hydrostatyczne uklady napedowe w maszynach i pojazdach

Zalety hydrostatycznych uktadow napedowych sprawity, iz znajduja one
coraz szersze zastosowanie jako uktady napedowe szeregu maszyn i pojazdow,
szczegolnie tych, ktore wymagaja duzej precyzji sterowania lub wprowadzenia
zdalnego i automatycznego sterowania.

—
Rys.2. Sterowanie odbiornikami energii w oparciu o system LUDV

1 — pompa zmiennej wydajnosci, 2 — zawory dlawiqgce (rozdzielacze),
3 — zawory réznicowe, 4 — zawor zwrotny, 5 - odbiorniki

Jednym z przyktadow zastosowania uktadu hydraulicznego do napedu ma-
szyn i pojazdow jest zdalnie sterowany pojazd tratujacy BOZENA 4 produ-
kowany na Stowacji (rys. 3), ktory do miejsca realizowanych zadan rozmi-
nowania jest transportowany na zestawie niskopodwoziowym, wyposazonym
w stanowisko zdalnego sterowania. Pojazd ten wyposazono w trzy niezalezne
uktady hydrauliczne: jazdy, sterowania, osprzegtu roboczego.

W uktadzie jazdy wykorzystano pompe zmiennej wydajnosci i silniki hy-
drauliczne statej chtonno$ci. Takie rozwigzanie napedu uktadu jazdy umozliwia
rozwijanie niewielkich predkosci przemieszczania si¢ pojazdu w czasie roz-
minowywania terenu (0,5-3 km/h), co ma istotne znaczenie z punktu widzenia
skutecznos$ci tralowania. Zastosowanie niezaleznych silnikow hydraulicznych
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napedzajacych kota napedowe pojazdu utatwia proces zdalnego sterowania
jazda pojazdu.

T e 3

o n /
B RIR I NIRINI/R(R]

ey |

Rys.3. Zdalnie sterowany pojazd tratujacy ,,Bozena 4” produkcji stowackiej

Kolejnym przyktadem zastosowania hydrostatycznego uktadu napedo-
wego jazdy jest wyprodukowany przez dunska firm¢ Hydrema trat bijakowy na
podwoziu kotowym 910 MCV (rys. 4).

Rys.4. Dunski trat bijakowy na podwoziu kotowym 910 MCV firmy Hydrema

W pojezdzie tym, podobnie jak w trale ,,Bozena 4”, naped jazdy w czasie
tralowania pola minowego realizowany jest poprzez hydrostatyczny uktad nape-
dowy, co zapewnia pojazdowi bezstopniowg zmian¢ predkosci przemieszczania
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si¢ w zakresie 0+1,4km/h. W czasie tralowania pojazd przemieszcza si¢
w kierunku przeciwnym do kierunku jazdy transportowej, a bezkierunkowe,
kuloodporne opony zapewniaja mu jednakowsg site uciagu w obydwu kierun-
kach jazdy. W czasie transportu po drogach pojazd moze poruszaé si¢ z ma-
ksymalng predkoscia 35 km/h.

Innym typowym rozwigzaniem hydrostatycznych ukladéw napgdowych
w maszynach i pojazdach sg uklady stosowane w tadowarkach kotowych.
W zalezno$ci od masy maszyn, a wigc od zapotrzebowania mocy, stosuje si¢
rézne rozwigzania uktadow napedowych, z ktérych przyktadowym rozwigza-
niem jest uklad zastosowany w tadowarce kotowej niemieckiej firmy Ahlmann
AS 6 M (rys. 5).

Rys.5. Ladowarka kotowa AS 6 M niemieckiej firmy Ahlmann

Poniewaz tadowarki kotowe powinny miedzy innymi charakteryzowac si¢
dobrymi cechami trakcyjnymi, zarbwno w czasie realizacji zadan technolo-
gicznych, jak i w czasie przemieszczania si¢ po drodze, w tadowarce AS 6 M
zastosowano uktad dwoch silnikow hydraulicznych (1, 2 — rys. 6) zmiennej
chtonnosci zasilanych jedng pompa zmiennej wydajnosci (3 — rys. 6). W przy-
padku realizacji zadan technologicznych, kiedy zwigkszone jest zapotrzebowa-
nie mocy uktadu jezdnego tadowarki, wykorzystywana jest moc obydwu
silnikéw hydraulicznych. W czasie transportu, przemieszczania si¢ tadowarki
po drodze, jeden z silnikow jest mechanicznie odigczany od uktadu napedo-
wego (sprzeglo 4 —rys. 6) i cala wydajnos¢ pompy hydraulicznej kierowana jest
na drugi silnik hydrauliczny, zapewniajac w ten sposob wigkszg predkosé
obrotowg tego silnika. Takie rozwiazanie uktadu napedowego tadowarki AS 6
M sprawia, iz maszyna ta moze przemieszczac si¢ z predkoscia w zakresie od
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0+15 km/h w czasie pracy oraz 030 km/h w czasie przemieszczania si¢ po
drogach.

1

Rys.6. Hydrostatyczny uktad napgdu jazdy w tadowarce AS 6 M (opis w tekscie)

3. Hydrostatyczny uklad napedowy jazdy pojazdu Lewiatan

Wsréd pojazdow wyposazonych w hydrostatyczne uklady napedowe jazdy
mozna znalez¢ pojazdy rodzimej produkcji. Przykladem takiego pojazdu jest
lekki wielozadaniowy transporter Lewiatan (rys. 7), ktory powstat w wyniku
wzajemnej wspotpracy firm BIBUS MENOS, HYDROMEGA oraz Wojsko-
wego Instytutu Techniki Pancernej i Samochodowej. Pojazd ten moze by¢
wykorzystany zaréwno jako nosnik niewielkich tadunkow (do 1,5 t), jak row-
niez jako pojazd bazowy-no$nik narzedzi lub osprzgtéw roboczych do wykony-
wania prac inzynieryjnych. Dobre wlasciwosci trakcyjne w trudno dostgpnym
terenie, jak réwniez zdolno$¢ pokonywania przeszkoéd wodnych, zdecydowanie
rozszerza zakres realizowanych przez pojazd prac. W pojezdzie tym kola
nap¢dowe sg niezalezne, napgdzane hydraulicznymi silnikami gerotorowymi
(rys. 8) — stalej chtonnosci, zasilanymi pompa zmiennej wydajnosci sterowanej
za pomocg serwozaworu. W czasie wyjezdzania pojazdu z przeszkody wodnej
mozliwa jest jednoczesna praca srub napedowych i wybranych silnikéw kot.
W uktadzie zastosowano specjalne bloki sterujace osiami napedowymi umo-
zliwiajace:

— wilaczanie i wylgczanie poszczeg6lnych silnikow,
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— synchronizacj¢ pracy kot napgdowych,
— skret w miejscu, przez naped silnikow jednej strony pojazdu do przodu,
a drugiej strony do tyhu,

— skret 1 wybor kierunku ptywania,
—  wybor kierunku jazdy pojazdu.

Do zasilania wspomagania uktadu kierowniczego, hamulcowego oraz od-
biornikdw zewnetrznych zainstalowano za pompa gtdéwng pompy pomocnicze
statej wydajnosci.

2 | [

b)

Rys.7. Wielozadaniowy transporter Lewiatan: a) w czasie prob
poligonowych, b) w czasie pokonywania przeszkody wodnej
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Sterowanie przektadnig hydrostatyczng realizowane jest poprzez elektro-
niczny uklad automatycznej zmiany przetozenia oddziatywujacy na wydajnos¢
pompy. Ze wzgledu na wymagang rozpigto$¢ przetozen i zastosowanie silnikow
o stalej chlonnos$ci wybor wstepny przetozen terenowych lub szosowych do-
konuje si¢ przez odlaczanie silnikéw kolejnych osi. Uzyskuje si¢ w ten sposob
zmienng, sumaryczng chtonnos$¢ silnikow. Na rysunku 9 przedstawiono charak-
terystyke trakcyjng pojazdu, na ktorej poszczegdlne krzywe przedstawiaja rozne
warianty przeniesienia napedu na kota napgdowe pojazdu:

1 — naped realizowany przez szes¢ silnikow,
2 —naped realizowany przez cztery silniki,
3 — naped realizowany przez dwa silniki.

Jednostka napedowa wybrano silnik o zaptonie samoczynnym z dotadowa-
niem firmy KUBOTA o mocy cigglej netto 55 kW.

Zgodnie z charakterystyka pojazd o masie wlasnej 1,8 t, zakladajac w wa-
runkach terenowych wartos¢ wspodtczynnika oporéw toczenia 0,02, jest w stanie
pokona¢ wzniesienie o nachyleniu 85%. Predko$¢ maksymalna pojazdu
W jezdzie po drodze utwardzonej wynosi okoto 60 km/h. Operator (patrz wy-
kres), ma mozliwos¢ wyboru dwoch zakreséw przetozen terenowych i jednego
zakresu przelozen szosowych.

0 T 0

BLOK BLOK BLOK
asi 1 osl II asl III

BLOK IV
uktadu napedu *
$rub

Rys.8. Uproszczony schemat hydrostatycznego uktadu napedu jazdy i ptywania pojazdu
Lewiatan
1, 2, 3 — bloki sterujgce osiami napedowymi, 4 — blok sterujqcy ukladu ptywania, 5 —
silnik hydrauliczny napedu sruby ptywania, 6 — silnik hydrauliczny napedu két, 7 — ze-
spot pomp zasilajgcych z silnikiem spalinowym, 8 — blok priorytetowy rozdziatu mocy, 9
— blok hydrauliczny ukladu kierowniczego, 10 — blok hydrauliczny uktadu hamulco-
wego, 11 — blok hydrauliczny zasilania urzqdzen zewnetrznych, 12 — zespol chtodzqgco-
filtrujgcy, 13 — zbiornik oleju, 14 — wyjscie zewnetrzne do zasilania narzedzi hydraulicz-
nych
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Rys.9. Charakterystyka trakcyjna pojazdu

4. Podsumowanie

Przedstawione tendencje rozwojowe hydrostatycznych uktadéw napedo-
wych i ich zalety, postepujacy rozwdj elementéw hydraulicznych, ich nieza-
wodnos$¢ 1 podatno$¢ na sterowanie powoduja, ze uktady te znajdujg coraz
szersze zastosowanie we wspotczesnych maszynach i pojazdach, jako uktady
napgdowe jazdy.

Wymagania stawiane wspotczesnym maszynom i pojazdom, konieczno$¢
ptynnej zmiany predkosci jazdy w szerokim zakresie, mozliwos¢ uzyskiwania
matych predkosci, w przypadku niektérych maszyn i pojazddéw jest istotnym
czynnikiem przemawiajacym za wprowadzaniem tych uktadow.

Podatno$¢ tych uktadow na sterowanie sprawia, iz w uklady te coraz
czesciej wyposaza si¢ maszyny i pojazdy zdalnie i automatycznie sterowane,
przewidziane do realizacji prac zwigzanych z zagrozeniem zycia i zdrowia
ludzkiego.

Wada hydrostatycznych uktadow napedowych, ograniczajaca zakres ich
stosowania w maszynach i pojazdach, jest nizsza sprawnos¢ w stosunku do
napedoéw mechanicznych i hydrokinetycznych.
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Synteza regulatora adaptacyjnego dla serwonapedu elektrohydrau-
licznego

Piotr Wos — Politechnika Swietokrzyska, Ryszard Dindorf — Akademia Gorniczo-
Hutnicza, Politechnika Swietokrzyska, Jerzy Wolkow — Politechnika Krakowska

Streszczenie. W monografii omowiono problemy syntezy uktadu regulacji serwona-
pedu elektrohydraulicznego. Podjeto probe stalej aktualizacji nastaw regulatora systemu
regulacji napedu elektrohydraulicznego w trakcie jego pracy on-line. Przedstawiono
podstawowy algorytm regulatora PID w postaci cyfrowej. Do zaprojektowania algo-
rytmu adaptacyjnego uktadu regulacji serwonapgdu elektrohydraulicznego wykorzy-
stano jego model parametryczny. Przedstawiono schemat doboru nastaw regulatora PID
na podstawie odpowiedzi uktadu regulacji. Istotnym zagadnieniem podczas budowy
i dalszego dziatania adaptacyjnego uktadu regulacji serwonapedu elektrohydraulicznego
byt dobor czasu probkowania.

1. Wstep

Serwonapedy elektrohydrauliczne maja szerokie zastosowanie w roz-
nych dziedzinach techniki, gléwnie jako uktady napgdowe maszyn, urza-
dzen, manipulatoréw i robotow. Powazng przeszkoda w uzyskaniu duzej do-
ktadnosci pozycjonowania i §ledzenia w serwonapgdach hydraulicznych sa
dziatania zmiennych mas i sit obcigzajacych oraz zakldcenia zewnetrzne i we-
wnetrzne [1]. Niedostosowanie struktury sterowania, wynikajace z duzych sit
lub momentdéw obcigzajgcych serwonaped elektrohydrauliczny, powoduje duze
niedoktadnosci sterowania pozycyjnego i predkosci. W konwencjonalnym po-
dejsciu do uktadoéw sterowania serwonapedow elektrohydraulicznych algorytmy
regulacji opisuje si¢ zbiorem nie sprz¢zonych ze soba liniowych obiektow
sterowania, dla ktorych stosuje si¢ klasyczne typy regulatorow. Takie podejScie
jest nadal stosowane w przemystowych uktadach sterowania, ale nie zawsze
zapewnia to odpowiednia doktadno$¢ regulacji. Podczas pracy maszyn i urza-
dzen hydraulicznych duza rolg odgrywa mozliwo$¢ syntezy niestacjonarnego
uktadu sterowania, ktorego parametry dobierane sa w czasie wystgpowania
zmiennych obcigzen silnika (sitownika) hydraulicznego [2].

Zbudowano wirtualny uktad sterowania cyfrowego serwonapedu elektro-
hydraulicznego, ktéry postuzyt do zaprojektowania adaptacyjnego regulatora
PID. Idea regulatora PID jest ogolnie znana w literaturze, podstawowa zaleta
tego typu regulatora jest jego szerokie stosowanie w przemysle. Istotnym za-
gadnieniem jest proces strojenia (dobor parametrow) regulatora. Istnieje wiele
technik klasycznych pozwalajacych na dobdr parametréw regulatora za pomoca
metody opracowanej przez Ziegler-Nicholsa — czyli strojenia w dziedzinie
czestotliwos$ci, oparte na optymalizacji z wykorzystaniem kryteridow catkowych
oraz rozktadu pierwiastkow w zamknigtej petli regulacyjnej. W metodach oscy-
lacyjnych przy znajomosci transmitancji otwartego uktadu regulacji dobor na-
staw regulatora PID moze by¢ wykonany przy korzystaniu kryterium stabil-
no$ci Routha, Jury lub Nyquista [3]. Wszystkie te metody majg zastosowanie

99



CYLINDER 2008

w uktadach stacjonarnych pobudzanych w okreslonym zakresie i charakteryzuja
si¢ doborem parametrow regulatora ,,na stale” oraz na ,,poczatku” dziatania pro-
cesu sterowania. Odpowiednie korekty doboru parametrow regulatora przepro-
wadza si¢ na podstawie tzw. praktyki inzynierskiej, po uruchomieniu systemu
sterowania danego obiektu. Mozna przeprowadzi¢ taki dobdr parametrow
regulatora, aby zwiekszy¢ jego ,,stalg odpornos$¢” na okreslone stany zaktdcenia
1 zmniejszy¢ jego wrazliwo$¢ na zaktdcenia wejsciowe, ale jest to proces trudny
i zmudny. W przypadku zmian strukturalnych i parametrycznych uktadéow
sterowania proces dostrojenia regulatora trzeba przeprowadzi¢ ponownie.

Podjeto probe statej aktualizacji nastaw regulatora systemu regulacji na-
pedu elektrohydraulicznego w trakcie jego pracy on-line, ktéra polegata na na-
stepujacym podejsciu do problemu strojenia parametrow regulatora:

— identyfikacja na biezaco elektrohydraulicznego uktadu napgdowego z zasto-
sowaniem dyskretnego parametrycznego model obiektu regulacji,

— synteza regulatora poprzez okreSlenie nastaw regulatora wedlug metody
drgan krytycznych, tzn. wyznaczenie wzmocnienia krytycznego Ky i okresu
krytycznego Tir, a nastgpnie okreslenie sygnalu wyjsciowego Uk z regula-
tora.

Na rysunku 1 przedstawiono strukture uktadu regulacji analizowanego
serwonapedu elektrohydraulicznego.

Identyfikacja obiektu

Fiz)  Ble™)  bzltbz?
Glz) = —
¢ Ulz) Alz™) 1+apz™ +az"
T, T
gom K’P[I+}f+}f]
g —r,[uz%] Synteza oot
: Regulatora B

T
dy = Kp[.__p]
e

W,

A
Wy feren
& € By a — Y
Pk benie g oti
G («,):_U'z' _ G _gotgt+gz , /\
R Ez) Bl !

-z

Rys.1. Struktura uktadu regulacji serwonapedu elektrohydraulicznego

2. Regulator PID systeméw dyskretnych

Poniewaz zaproponowano wirtualny sterownik serwonapedu elektrohy-
draulicznego, ktory jest udoskonaleniem i rozwinigciem algorytmu PID, dlatego
na wstepie zostanie przedstawiony podstawowy algorytm regulatora PID w po-
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staci cyfrowej. Regulator PID okre$la cigg dyskretnych warto$ci sygnatu ste-
rujacego U, :

T, T,
U, = KP|:ek Te t FD o + 2o = 2e; e )|+ u 1)
1 P
gdzie:
Uk — sygnat wyjsciowy regulatora w k-tym kroku,
Kp — wspolczynnik wzmocnienia,
To — czas rozniczkowania,
T — czas catkowania,
Ty — okres probkowania,
e, = w, —y, —sygnatl btedu w k-tym kroku,
e ; — sygnat btgdu w k-1-tym kroku.
Algorytm w postaci rekursywnej zapisuje si¢ nastepujgco:
Up =908 T 91€-1 + 926> T Uy 2
gdzie:
T, T T, T,
=K, |I+-2+-21, =-K,|1+2-2], =K, |2 3
q() p( T,] ij q] p( Tp] qZ p(],p] ( )

Dobor parametréw (o,d1, g2 algorytmu (2) okreslono wedhug kryterium
drugiego rodzaju Ziegler-Nicholsa na podstawie nastepujacych wartosci pa-
rametrow:

K, =06K,,, T, =0.5T,, T, =0.125T, (4)
gdzie:
Ke, Te  —wzmocnienie i okres krytyczny,
Tp — czas probkowania.

Transmitancja dyskretna algorytmu PID ma postac:

Ulz +qg.z ' +q,27
Gyl = () _a+az"+q )

E(z) 1-z7"

lub

U(z) _ T, 1 Iy 1-2z7"+ Z_zj (6)

Gpp(z) = =2 =Kp| I+ L ———+
rol2) E(2) ’{ T, 1-z" 1, 1-z7!

Dla obiektu regulacji transmitancj¢ mozna zapisa¢ ogdlnym rownaniem:

Y\z
G(z) =
(z) %UZ
gdzie:

U(z) i Y(z) — wielkosci regulacyjne i wielkosci wyjsciowe.
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Transmitancje dyskretng algorytmu PID wedtlug wzoru (6) przedstawiono
na schemacie blokowym (rys. 2).

» do —»
e € @iz 28
z - gz » Z
U
71
q; >

Rys.2. Schemat blokowy regulatora z ograniczeniem sygnalu wyjsciowego ux. ex —
sygnat bfedu ¢, = w, — y, , Wk - zadany sygnal wejsciowy, Y« - sygnat
wyjsciowy z obiektu regulacji, Ux — sygnat wyjsciowy z regulatora
Aby unikna¢ nadmiernego wzrostu wartosci sygnatow wewnetrznych, co
mogtoby doprowadzi¢ do niepozadanego przeregulowania sygnatu wyjscio-
Wego procesu sterowania Yk, natozono ograniczenie sygnatu wyjSciowego
regulatora Ux.

Z regulatora PID mozna na podstawie jej transmitancji Gr(z) wyodrebnic¢
transmitancje dyskretne regulatorow PI i PD:

— dla regulatora PI:
w = Kple +e_, + T_DM T U (7
T, 2
dla e, =w, —y,,
lub w zapisie rekursywnym:

Up = 4o T 4181 + 45, T U, (8)
gdzie:
kli+ L kl1-Lo )
= + — , = — _
q() P ZTI q] P ZTI

dla K, = 0.6K,,, T, = 0.5T,,
— dla regulatora PD
T,
U, = KP|:Wk + Yt FD ek(yk—l — Vi )} (10)

1
gdzie:
w,, ¥, - sygnaly zadany i wyj$ciowy.
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lub w zapisie rekursywnym:

Uy = WoWe — QoY —41)i-1 (11)
gdzie:
T, T,
W():Kp,q():Kp(I-i-T—D},qI:—KpT_D (12)
p p

T
dla: K, =04IK, , T, = ~*.
P kr D 20

3. Adaptacyjny dobor parametréw regulatora PID

Glownym celem budowy wirtualnego sterownika elektrohydraulicznego
uktadu napedowego, zaprezentowanej w pracy [4] byto wyznaczenie jego para-
metrow na podstawie parametréow modelu obiektu regulacji w czasie rzeczy-
wistym. Czyli doj$cie do oczekiwanych parametrow regulatora PID za posrod-
nictwem parametréw obiektu, ktory dodatkowo wykazuje cechy niestacjonar-
nos$ci. W algorytmach sterowania adaptacyjnego stosowany jest transmitan-
cyjny model obiektu w postaci dyskretnej, ktorego wspotczynniki a; i b muszg
by¢ zidentyfikowane:

G(z) = B(Z_l) bz'+bz?+. . +bz"

- A(zfl) Cl+az +azl+ . +az”" 13)
gdzie:
ai, ay, ..., an, by, by, ..., bm — parametry obiektu sterowania,
A@ZY), B(zY — wielomiany modelu identyfikowanego obiektu
sterowania,
7t — operator réznicy wstecznej:
v(t)zf" = v(t - iA) (14)

gdzie: A — okres probkowania.

Transmitancja dyskretna (13) jest opisem wspotbieznos$ci czasowych prob-
kowanych wartosci sygnalu wejsciowego ulkA) 1 wyjSciowego y(kA . Odpo-
wiedz procesu jest okreslona jednoznacznie przez wartos¢ sygnatu ult). Wpro-
wadzajac ¢ = kA okresla si¢ reprezentacj¢ dynamiki procesu, wykorzystujaca
wyrdznione dyskretne chwile czasu.

Zgodnie z zatozeniami do projektowania algorytméw obiektu regulacji —
serwonapedu elektrohydraulicznego wykorzystano jego model parametryczny,
ktorego transmitancje w postaci dyskretnej przestawiono w nastepujacej po-
staci:

_ z9B(z")

_ vl
62 = = ) (15)

gdzie:
d — opdznienie dyskretne wynikajgce z liczby okresow probkowania 7.
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Na rysunku 3 przedstawiono schemat doboru nastaw regulatora PID na
podstawie odpowiedzi uktadu regulacji.

Kkr
/ Algorytm doboru |
[ / ' ,| parametrow regulatora
— P
»
w + u
—( g ) > |
- 'y ar G
—> D
i y
Regulator PID > Obiekt
eguiator J d regulacji —

Rys.3. Schemat metody doboru nastaw regulatora PID na postawie odpowiedzi uktadu
regulacji: P — czton regulatora o wzmocnieniu Ky, na granicy stabilnos$ci, wielko$ci w,
u, ¥ sa odpowiednio: sygnatami wejsciowymi, sterujagcymi i wyjSciowymi procesu
regulacji

Na podstawie przeprowadzonych badan doswiadczalnych stwierdzono, ze
najmniejsze wartosci ustalonego uchybu potozenia otrzymuje si¢ po zastoso-
waniu adaptacyjnego regulatora PID. Sterowanie adaptacyjne jest szczeg6lnie
niezbedne przy kompensacji oddziatywania na uktad sit obcigzajacych. Zakto-
cenia wystepujace w serwonapedzie elektrohydraulicznym prowadza do pogor-
szenia jego wspotczynnikow jakosci regulacji. W procesie sterowania uwi-
dacznia si¢ to pogorszeniem doktadnosci pozycjonowania i liniowosci pred-
kosci ruchu. Przyczynami zaktocen wystepujacych w ukladach sterowania
serwonapedu elektrohydraulicznego moga by¢:

— zmiany obcigzenia uktadu wykonawczego, ktore moga spowodowac zatrzy-
manie ttoka (a nawet jego cofnigcie) oraz oscylacje predkosci,

— bledy pomiarowe spowodowane przetwornikami i czujnikami pomiaro-
wymi,

— zmiany parametrow obiektu rzeczywistego spowodowane zakloceniami

wewngtrznymi, ktoére powoduja zmiany parametréw punktu pracy modelu
uktadu regulacji.

Optymalne nastawy regulatora adaptacyjnego PID uzaleznione sa od
wspolczynnika wzmocnienia Ky, okreslonego na granicy stabilnosci ukladu
regulacji. Okreslanie granicy stabilnosci procesu regulacji polega na doborze
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nastaw regulatora w czasie rzeczywistym, w calym okresie pracy ukladu regu-
lacji. Przy zatozeniu, ze stabilno$¢ regulatora uzalezniona jest tyko od wspot-
czynnika wzmocnienia, transmitancje¢ regulatora mozna przedstawi¢ w uprosz-
czonej postaci:

Gp(z) = E(Z) = Kp (16)

gdzie:
E(z) =W(z)— E(z)-— btad regulacji.
Dyskretne wartosci sygnatu sterujacego U, wynosza:

U = KP[Wk - yk] (17)

Transmitancja dla zamknietego uktadu regulacji:

G ) Tk =

Po podstawieniu (16) do (18) rozwazony bedzie uklad sterowania

dyskretnego w postaci:

Y(Z) _ Z_dKPB(Z_]) _ L(z)
W(Z) A(z_l) + z_dKPB(z_I) M(z)

G.(z) = (19)
W dalszej czgsci podczas przeprowadzania analizy stabilno$ci rozpatry-
wany bedzie tylko licznik transmitancji.

M(z)= A(Zﬁl)+ ZidKPB(Zil) =0 (20)

Zadanie polega na takim doborze wspolczynnikow wzmocnienia
Ko = Kir(Tp), aby uktad zamknigty procesu regulacji byt stabilny, czyli musi by¢
spelniony warunek, aby pierwiastki zj rownania charakterystycznego uktadu
zamknigtego znajdowaly si¢ w kole jednostkowym przy spetnieniu warunku
lz|<1dlai=12.m.

Na rysunku 4 przedstawiono sygnaly wymuszajgce typu ramp i sin oraz
zmiany potozenia tloka sitownika z odpowiadajacymi im graficznymi wykre-
sami potozen zer i biegundéw transmitancji dyskretnej analizowanego systemu
regulacji w kole jednostkowym na ptaszczyznie zespolone;.

W dalszej czeSci pracy analizowano proces adaptacyjnego doboru para-
metroW Kir i Ty regulatora PID podczas przesterowania serwonapedu elektro-
hydraulicznego przez wprowadzenie wymuszenia typu ramp przemieszenia
tloka sitownika.
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a) Wymuszenie typu ramp i przemieszczenia ttoka sitownika z potozenia poczatkowe-
g0 Ystart = 0,015 m do zadanego Y,aq = 0,125 m, dla zadanej predkosci Vo = 0,0275 m/s
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b) Wymuszenie typu ramp i przemieszczenia ttoka sitownika z potozenia poczatkowe-
g0 Ystart = 0,015 m do zadanego Yzad = 0,125 m z inercyjnym wzrostem obcigzenia sito-
wego 0 wartosci Fop = 4,6 KN
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¢) Wymuszenie typu sin i przemieszczenia tloka sitownika z polozenia poczatkowego
Ystart = 125 mm, dla zadanej czestotliwosci ruchu 0,48 Hz

Rys.4. Wymuszenia i przemieszczenia tloka sitownika oraz potozenie pierwiastkow z;
w Kkole jednostkowym dyskretnej transmitancji uktadu regulacji serwonapedu G(z)
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Na rysunku 5 przedstawiono zmiany parametrow Ky, T Oraz charak-
terystyki pozycjonowania sitownika serwonapg¢du elektrohydraulicznego dla
wymuszen typu ramp przy réoznym obcigzeniu sitownika hydraulicznego.
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a) Dla wymuszenia typu ramp przemieszczenie tloka sitownika z potozenia poczatko-
wego Ystart = 0,015 m do zadanego y:as = 0,125 m ze wzrostem obcigzenia sitowego
od wartosci 0,5 kN do wartosci Fop = 4,6 kN, T, = 0,002 s
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b) Dla wymuszenia typu ramp przemieszczenie ttoka sitownika z potozenia poczatko-
Wego Ystart = 0,015 m do zadanego Yzad = 0,125 m z pulsacyjnym wzrostem obcigzenia
sitowego od wartosci Fop = 0,5 KN do Fop = 1,6 kN, w okresie 1 s, dla T, = 0,002 s

Rys.5. Zmiana parametréw Ky, Tir uktadu regulacji oraz charakterystyk pozycjonowa-
nia sitownika serwonapedu elektrohydraulicznego dla wymuszen typu ramp przy roz-
nym obcigzeniu sitowym

4. Wplyw czasu probkowania na stabilno$¢ uktadu regulacji

Istotnym zagadnieniem budowy i dziatania cyfrowego ukladu regulacji
serwonapedu elektrohydraulicznego byl dobdr czasu probkowania 7,. Oczy-
wiste jest stwierdzenie, ze zmniejszenie czasu probkowania 7, w istotny sposob
wplywa na dokladno$¢ odwzorowania modelu dyskretnego przy istniejacych
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ograniczeniach. Pomijajac fakt, ze zwickszenie ilosci probek sygnatow we/wy
podczas operacji A/C w istotny sposob zwigksza zapotrzebowanie na moc
obliczeniowa, trzeba si¢ liczy¢ z faktem utraty stabilno$ci uktadu regulacji dla
dostatecznie matego czasu probkowania 7,. Przeprowadzono badania uktadu
regulacji serwonapedu elektrohydraulicznego dla zakresu probkowania 7, od
0,1 do 0,001 pod katem utraty jego stabilnosci. Na rysunku 6 przedstawiono
przemieszczenia ttoka sitownika i rozkladu pierwiastkow w ukladzie Im-Re
podczas przebiegu procedury adaptacyjnej doboru parametrow uktadu regulacji
serwonapedu elektrohydraulicznego.
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Rys.6. Przemieszczenia ttoka sitownika (a) i rozktad pierwiastkow z; (b) dla wymusze-
nia typu ramp z potozenia poczatkowego Ystart = 0,015 m do zadanego Yzd = 0,125 m
przy zadanej predkosci ruchu Vzag.= 0,03125 m/s

Analizujac uzyskany zakres wartosci zer i biegundw (rys. 6) wydaje sie, ze
wystepowanie ujemnych czgéci rzeczywistej biegunéw i nadmierne jej ,,rozbu-
dowanie” spowodowane jest zbyt matym okresem probkowania Tp, co w konse-
kwencji powoduje niestabilno$¢ uktadu regulacji. Zbyt maty okres probkowania
Tp, powoduje rowniez pojawienie si¢ koniugowanych biegunéw poza okregiem
jednostkowym, co przyczynia si¢ do pojawienia statej oscylacji sygnatu potoze-
nia ttoka sitownika hydraulicznego oraz utraty stabilnosci. Problem dazenia czasu
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probkowania do dolnej granicy 7, — 0 byt wielokrotnie poruszany w pracach
Goodwina, ktory zaproponowat rozwigzanie tego problemu poprzez zastosowa-

nie do opisu modelu odniesienia zamiast zwyklego operatora z', operatora przy-
rostowego Z—_I .
TP

Zastosowanie takiego operatora umozliwia okreslenie czesci modelu od-
niesienia odpowiedzialnej za powstawanie zer i biegunow poza okregiem jed-
nostkowych i ich dalsze pominigcie. W pracy po dokonaniu oceny wlasciwosci
dynamicznych analizowanego uktadu regulacji serwonapedu elektrohydraulicz-
nego wybrano warto$¢ czasu probkowania T, =0,002s, jako kompromis
pomigdzy utratag danych pomiarowych, a problemami numerycznymi i utraty
stabilnos$ci pojawiajacymi si¢ w przypadku zbyt matego czasu probkowania (dla
T, =0,001 s).

5. Podsumowanie

Istota regulacji adaptacyjnej jest cyfrowe modelowanie serwonapedu elek-
trohydraulicznego i regulatora adaptacyjnego okreslonego typu. W ramach
syntezy adaptacyjnego uktadu sterowania z regulatorem PID przeprowadzono
szereg korekcji dynamicznych, ktore prowadzily do zmiany struktury sterowa-
nia 1 parametréw ukladu elektrohydraulicznego. W wyniku tego otrzymano
zatozone doktadno$ci statyczne i dynamiczne serwonapg¢du elektrohydrau-
licznego. Analizowano uklad sterowania przy zastosowaniu réznych sygnalow
wejsciowych oraz zmiennej struktury modeli matematycznych napedu elektro-
hydraulicznego.

Zastosowanie adaptacyjnego ukladu regulacji dalo pozytywne rezultaty
zmniejszenia oddziatywania zewnetrznych sit zaktocajacych na zachowanie dy-
namiczne sewonapedu elektrohydraulicznego. Zaréwno dobor parametréw mo-
delu, jak i parametrow regulatora odbywa si¢ w czasie rzeczywistym (on-line).

Oprocz ,cigglego” badania zachowania stabilnosci na regulator adapta-
cyjny serwonapedu elektrohydraulicznego natozono ograniczenie dotyczace
sygnatu sterujgcego. Istotnym zagadnieniem dotyczacym doboru parametrow
regulatora cyfrowego jest prawidlowy dobor czasu probkowania. Przedstawiony
kompromis polegajacy na doborze okre§lonej wartosci czasu probkowania T,
jest wynikiem wielu do§wiadczen na stanowisku badawczym.
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Badania doswiadczalne serwonapedu elektrohydraulicznego z regu-
latorem adaptacyjnym

Piotr Wos — Politechnika Swietokrzyska, Ryszard Dindorf — Akademia Gorniczo-
Hutnicza, Politechnika Swietokrzyska, Jerzy Wolkow — Politechnika Krakowska

Streszczenie. W monografii oméwiono wyniki badan eksperymentalnych serwonapedu
elektrohydraulicznego z regulatorem adaptacyjnym. Zagadnienia przedstawione w pra-
cy dotyczyly odpornosci regulatora adaptacyjnego na zmienne obcigzenia oraz na za-
ktoécenia wynikajace z niestacjonarnych i losowych oddziatywan wewngtrznych i ze-
wngetrznych serwonapedu elektrohydraulicznego. Otrzymane wyniki badan i wynikajace
z nich wnioski pozwalaja sformutowaé stwierdzenie, ze mozliwa jest budowa uktadu
regulacji serwonapedu elektrohydraulicznego odpornego na zaklocenia zewngtrzne
W postaci skokowej zmiany sity obcigzajacej sitownik hydrauliczny.

1. Wstep

W badaniach algorytmow regulacji serwonapgdu elektrohydraulicznego
wykorzystano zmodernizowane stanowisko badawcze powstale w Zaktadzie
Mechatroniki Politechniki Swigtokrzyskiej w Kielcach [4]. Na rysunku 1a i 1b
przedstawiono stanowisko badawcze sktadajace si¢ z dwdch niezaleznie stero-
wanych obiektow regulacji, sktadajacych si¢ z sitownikoéw sterownych zawo-
rem proporcjonalnym przeplywowym (2).

Rys.1. Widok elektrohydraulicznego stanowiska badawczego

1a,1b — sifowniki hydrauliczne CJ8D-160-40/22-250z, 2 — proporcjonalny elektrohy-
drauliczny zawdr regulacyjny firmy Bosch typu NG6 841, 3 — czujnik tensometryczny do
pomiaru sil, 4 — czujniki tensometryczne do pomiaru cisnienia

Obcigzenie sitownika roboczego, jako sity oporu technologicznego osiaga-
ne jest przez dodatkowy sitownik (1b, rys. 1a). Mozliwosci zmiany obcigzania
sitownikow sa nastepujace: masa od 73,5 kg do 360 kg, sita od 200 N do
8200 N. Sterowanie sila obciazajaca odbywa si¢ za pomocg karty przetwor-
nikoéw C/A. Polozenie suportu mierzone jest wzgledem korpusu stanowiska za
pomocg fotooptycznego przetwornika potozenia firmy Heidenhein LS 403.
Predko$¢ suportu jest obliczona przez rozniczkowanie potozenia ttoczyska
sitownika (la, rys.1b). W uktadzie dokonywany jest ponadto pomiar ci$nien
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W komorach sitownika (4, rys. 1b) obydwu silownikow i ci$nienia w linii zasi-
lania oraz sity oporu technologicznego Fob (3, rys. 1a). Sterowanie sitg obcigza-
jaca odbywa si¢ za pomoca karty przetwornikow C/A. Dodatkowo do pomiaru
ci$nien zastosowano czujniki tensometryczne firmy Peltron.

W celu wyeliminowania w czasie pomiaréw zmian lepkosci cieczy robo-
czej i wydajno$ci pompy, spowodowanych wahaniami temperatury, zbiornik
wyposazono w uktad automatycznej stabilizacji temperatury oleju. Umieszcze-
nie sterujacego zaworu proporcjonalnego bezposrednio na odbiorniku zmniej-
szyto objetos¢ oleju pomigdzy rozdzielaczem, a odbiornikiem co wplyneto na
istotng poprawg charakterystyki dynamicznej uktadu sterowania.

W szczegolnosci zwiekszenie czgstosci uktadu powoduje zmniejszenie
warto$ci opdznien wystepujacych pomiedzy wymuszeniem a odpowiedzia ukta-
du. W sktad stanowiska wchodzi réwniez zestaw komputerowy w ukladzie ste-
rowania nadrzednego wyposazonego w oprogramowanie Matlab/Simulink. Mi-
krokomputer posiada karty przetwornikow C/A i A/C typu PCI — DAS1602/16
firmy Measurement Computing Corporation. Karty wraz z czujnikami tenso-
metrycznymi do pomiaru ci$nien i przetwornikiem polozenia tworzg uktad
pomiarowy. Zaimplementowane oprogramowanie symulacyjne umozliwia ana-
lizg efektywnosci projektowania uktadow sterowania poprzez opracowanie
metod i technik identyfikacji obiektow i ich modeli matematycznych w wa-
runkach off-line i czasie rzeczywistym [2].

Badania doswiadczalne koncentrowaly si¢ gtownie na nastgpujacych za-
daniach [4]:
— budowa uktadu sterowania (wykonanie modutowej konstrukcji elementow
wykonawczych i pomiarowych),

— analiza wplywu warunkow obciazenia pobudzenia na wartosci identyfi-
kowanych parametrow modelu uktadu elektrohydraulicznego,

— identyfikacja zaklocen wystepujacych w uktadzie elektrohydraulicznym
pracujacym w warunkach rzeczywistych,

— opracowanie adaptacyjnych algorytmow sterowania odpornych na dzialanie
zmiennych obcigzen,

— stabilizacja predkosci i doktadno$ci pozycjonowania serwonapedu elektro-
hydraulicznego przy zmianach obcigzenia zewnetrznego.

2. Badania wlasciwosci dynamicznych serwonapedu elektrohydrau-
licznego

W przypadku obiektu 0 zmiennych parametrach, jakimi sg uktady elektro-
hydrauliczne, parametry regulatora docelowego okreslonego typu powinny by¢
réwniez zmienne w czasie. Powoduje to poszukiwanie takich algorytméw regu-
lacji, ktore sprostaja temu zadaniu [1]. W pracy omdwiono wyniki badan
eksperymentalnych, przeprowadzonych przy uzyciu adaptacyjnego regulatora
PID-AWRLS do sterowania serwonapedu elektrohydraulicznego [5]. Zadania
postawione przed algorytmem regulacji adaptacyjnej polegaty na przesledzeniu
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jakos$ci dziatania uktadu regulacji w warunkach zmiany predkosci zadanej vo.
Szczegodlnie interesujacym zagadnieniem wydaje si¢ by¢ mozliwos¢ szybkiej
adaptacji nastaw regulatora dla szerokiego zakresu predkos$ci przemieszczenia
tloka sitownika hydraulicznego.

Prezentowane wykresy na rysunku 2 przedstawiaja podstawowe parametry
napedu elektrohydraulicznego w wyniku dziatania adaptacyjnego regulatora
PID. Badania przeprowadzono dla wymuszenia typu ramp — zmiana potozenia
ttoka sitownika od polozenia poczatkowego ysat=0,015m do potozenia
zadanego Yzd = 0,125 m dla zadanej predkosci vo = 0,037 m/s. W procesach
stacjonarnych (stala predko$¢ zadana, brak zmiennego obciazenia zewngtrz-
nego) najlepsze wspolczynniki jakosci regulacji uzyskano poprzez wstepne
pobudzenie serwonapedu, np. przez skokowe wymuszenie przemieszczenia
tloka sitownika w zakresie od 0 do 15 mm. Uktad zostaje wstepnie zidentyfiko-
wany, a parametry identyfikowanego modelu odniesienia w stacjonarnym pro-
cesie zmieniajg si¢ nieznacznie. Dla malych predkosci sitownika ujawniaty sie
dwa niekorzystne zjawiska: wptyw niedostatecznosci pobudzania algorytmu
identyfikacyjnego i nieliniowo$¢ sity tarcia. Gwaltowna zmiana sity tarcia
W poczatkowej fazie ruchu ttoka jest kompensowana w dalszej fazie regulacji,
natomiast brak dostatecznego pobudzania algorytmu PID-AWRLS ma istotny
wplyw na aktualne nastawy regulatora adaptacyjnego.
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Rys.2. Proces regulacji z wykorzystaniem algorytmu AWRLS: a) przemieszczenie

tloka, b) predkos¢ ttoka, ¢) btad dynamiczny, d) sygnat sterujacy
Okreslono wplyw warto$ci zadanej — predkosci vo ttoka sitownika hydrau-
licznego na wskazniki oceny jako$ci procesu regulacji: przeregulowanie, od-
chytka statyczna, btad nadazania sygnatu przemieszczenia, btad nadazania sy-
gnatu predkosci, czas regulacji. Wskazniki oceny jakosci regulacji adaptacyjnej
dla roznej wartosci predkosci zadanej vo tloka sitownika hydraulicznego za-
mieszczono w tabeli 1.
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Wskazniki oceny jakos$ci regulacji adaptacyjnej dla réznej wartosci predkosci
zadanej Vo tloka sitlownika hydraulicznego

Tabela 1
o Przeregu- Czas Odchytka Bledy nadazania .
Predkosc lowanie regulacji | statyczna | Potozenia | Predkosci Kryteria catkowe
vo[m/s] | KpaeImml | t[s] | emo[mm] | O, [mm] | &, [mis] | ISE ITSE

0,0123 0,0712 0,2928 0,01825 0,0216 0,0043 1,1040 | 1,2907

0,0307 0,0945 0,2925 0,01837 0,0438 0,0045 1,2715 | 1,3724

0,0458 0,1466 0,2924 0,01878 0,0552 0,0049 1,7182 | 1,4377

0,0766 0,1865 0,2923 0,01928 0,0730 0,0053 | 2,3953 | 2,0907

0,1149 0,2266 0,2920 0,01937 0,1044 0,0059 3,2399 | 3,3151

0,1773 0,2722 0,2911 0,01963 0,1273 0,0078 4,5661 | 5,6987

0,2365 0,3032 0,2896 0,01978 0,1473 0,0080 | 5,1455 | 7,5109

0,2824 0,3341 0,2887 0,01987 0,1660 0,0086 | 5,3479 | 9,5353

0,3522 0,3512 0,2838 0,01989 0,1933 0,0092 | 5,4805 | 10,9883

0,4180 0,3662 0,2793 0,02007 0,2184 0,0101 | 5,9203 | 15,7555

0,4530 0,3662 0,2755 0,02028 0,2308 0,0116 | 6,5345 | 17,7146

0,5355 0,3835 0,2664 0,02073 0,2448 0,0133 | 8,7402 | 24,3756

0,5814 0,3901 0,2521 0,02107 0,2571 0,0146 | 9,9269 | 28,0653

Wplyw warto$ci zadanej predkosci vo tloka sitownika hydraulicznego na
catkowe kryteria jako$ci regulacji (catka z kwadratu btedu regulacji ISE oraz
calka z iloczynu czasu i kwadratu bledu regulacji ITSE) przedstawiono na
rysunku 2.
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Rys.3. Wplyw wartosci zadanej predkosci vo tloka sitownika hydraulicznego na
catkowe kryteria jako$ci regulacji: a) catka z kwadratu btedu regulacji ISE, b)

3. Badania odpornosci regulacji adaptacyjnej na skokowe obcigzenia sito-

whnika

Waznym czynnikiem wptywajacym na réwnomierno$¢ pracy serwonapedu
elektrohydraulicznego jest zachowanie si¢ uktadu regulacji w stanach nieusta-
lonych. Szczegolnie dotyczy to stanu, w ktorym serwonaped elektrohydrau-
liczny zostanie obcigzony skokowo w czasie procesu regulacji. Stan ten okre-
slany jest czasem ustalania si¢ predkosci tloka sitownika od wartosci po-
czatkowej vp, przed wystgpieniem zaburzenia obcigzenia, do nowej ustalonej

calka z iloczynu czasu i kwadratu btedu regulacji ITSE

predkosci vo, po powstaniu zaburzenia obciazenia.

Na rysunku 4 przedstawiono zmiany obcigzenia sitownika serwonapedu

elektrohydraulicznego sitg skokowg w zakresie od 0,7 do 8.1 kN.

Obciazenie [kN]
L

cZas[g]

Rys.4. Zmiana obcigzenia sitownika serwonapedu elektrohydraulicznego
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Na rysunku 5 przedstawiono odpowiedzi uktadu regulacji adaptacyjnej
(z regulatorem PID-AWRLS) serwonapedu elektrohydraulicznego dla wymu-
szenia typu ramp. Ttok sitownika przemieszczal si¢ z polozenia poczatkowego
Ystart = 0,015 m do potozenia zadanego yzd = 0,125 m przy obciazaniu sita Fop
w zakresie obcigzenia od 0,7 KN do 8,1 kN.

a)

E

£

b)
o — 07N
: — 18N
E 003 b - 4‘6kN
= — 8 1kN
-UEJ 00z = - V
& i

oo

caas[ 5]

Rys.5. Charakterystyki dynamiczne potozenia (a) i predkosci (b) na wymuszenie typu
ramp przemieszczenia tloka sitownika z potozenia poczatkowego ystart = 0,015 m do po-
tozenia zadanego yzag = 0,125 m przy wzroscie obcigzenia w zakresie od 0,7 kN do 8,1 kN

Z powyzszych charakterystyk wynika, ze zaburzenie ruchu tloka sitownika
zmiang obcigzenia Fop wplywa na stany przej$ciowe predkosci i przemiesz-
czenia. Jesli ttok sitownika hydraulicznego porusza si¢ wedtug statej predkosci
zadanej Vo to zmiana jego obcigzenia w wyniku dziatania sit spowoduje spadek,
a nastepnie chwilowy wzrost predkosci tloka vmax. Naturalny spadek predkosci
w wyniku wystapienia obcigzenia sitowego zostaje szybko kompensowany
adaptacyjnym ukladem regulacji serwonapedu elektrohydraulicznego [3]. Sto-
pien jednostajnosci serwonapedu elektrohydraulicznego okresla statyczny
wspotczynnik nierownomiernosci predkosci:
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S, =l2— @)

gdzie:

Vp — predkosé¢ poczatkowa przed wystgpieniem sity zaktocajacej,

v — predko$¢ ruchu tloka sitownika po czasie tr, po zakonczeniu stanu nieusta-
lonego.

Wspotczynnik nierdwnomiernosci predkosei O, uzalezniony jest nie tylko
od wielkos$ci zmian obcigzenia, a takze od parametréw serwonapedu elektro-
hydraulicznego oraz parametrow regulatora. W stanach przejsciowych stopien
jednostajnosci ruchu tloka sitownika okreslono za pomoca dynamicznego
wspdlczynnika nieréwnomiernosci predkosci O,

Vmax -V
8,4 = —L )
VP

gdzie: Vmax — chwilowa maksymalna predkos¢ tloka sitownika.

Na rysunku 6 przedstawiono wpltyw regulatora adaptacyjnego na wartosci
wspotczynnikow 6,, i 5, sterowania serwonapedu elektrohydraulicznego

z zaburzeniem obcigzenia sitownika.
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Rys.6. Wplyw regulatora PID-AWRLS na warto$ci wspdlczynnikow O, i &, dla
wymuszenia typu ramp przemieszczenia ttoka sitownika z potozenia poczatkowego
Ystart = 0,015 m do zadanego potozenia Yzg = 0,125 m przy skokowym obcigzeniu Fop

4. Podsumowanie

W analizowanym uktadzie regulacji serwonapedu elektrohydraulicznego
ustalony btad pozycjonowania nie odbiega od btedéw uzyskanych metodami
klasycznymi (tabela 1) i zmienia si¢ w zakresiec od 18 do 22 um. W pracy
skupiono si¢ na analizie skuteczno$ci zaproponowanego adaptacyjnego algory-
tmu regulacji dla przypadkéw wplywu zmiany zadanej predkosci vo, czgstotli-
wosci ruchu tloka sitownika i obcigzenia silowego silownika analizowanego
serwonapedu elektrohydraulicznego. Najlepsze wyniki doktadnosci pozycjono-
wania uzyskano dla wstgpnego pobudzenia ukladu sygnatem skokowym
Vzad = 0,015 m.

Sygnat pobudzania wstepnego istotnie wptywa na czas regulacji t,. Szybki
czas narastania sygnatu pobudzajacego powoduje takze szybkie ustalanie war-
tosci parametrow identyfikowanego obiektu regulacji. Ma to rowniez wplyw na
wlasciwy dobor parametrow regulatora adaptacyjnego. W przypadku obcigzenia
skokowego serwonapedu elektrohydraulicznego pozorna wada uktadu sterowa-
nia, czyli ze dla prawidlowego dziatania uktadu sterowania potrzebne jest odpo-
wiednio intensywne pobudzanie, staje si¢ w tym przypadku zaletg. Naglte zmia-
ny obcigzenia serwonapedu elektrohydraulicznego powoduja szybka adaptacje
identyfikowanych parametrow modelu i nastaw regulatora. Ograniczenia wyni-
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kajace z parametréw stanowiska badawczego, np. maksymalne ci$nienie zasila-
nia (po=8 MPa), charakterystyka przeptywowa zaworu proporcjonalnego
i wartoéci sygnatu sterujacego (-7V do +7V) umozliwiajg prawidlowg prace
uktadu regulacji do obcigzenia do 4,6 kN. W zwiazku z tym nie mozna
stwierdzi¢, czy dla szerszego zakresu zmian parametrow adaptacyjny uktad
regulacji spetnia zalozone oczekiwania dotyczace jakosci sterowania.
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Graficzne przedstawianie mocy strat energetycznych oraz mocy roz-
wijanych w elementach ukladu napedu i sterowania hydrostatycznego

Czes¢ I — Uklady ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym predkosci
silnika hydraulicznego obrotowego

Zygmunt Paszota — Politechnika Gdanska

Streszczenie. Przedstawiono interpretacj¢ graficzng mocy strat energetycznych wyste-
pujacych w elementach uktadéw napedu i sterowania hydrostatycznego, a takze mocy
rozwijanych przez te elementy.

1. Wprowadzenie

Graficzne przedstawianie, za pomoca p6l o okreslonych powierzchniach,
mocy strat energetycznych powstajacych w elementach uktadu napgdu i stero-
wania hydrostatycznego oraz mocy przetwarzanych w hydraulicznych maszy-
nach wyporowych zastosowanych w ukladzie, staje si¢ narzedziem utatwiaja-
cym poréwnanie wielko$ci poszczegdlnych strat.

W pracach [1-6] i innych, poswigconych aspektom energetycznym pracy
przektadni hydrostatycznych, pojawita si¢ potrzeba rozwazania sprawnosci tych
przektadni za pomoca mocy strat mechanicznych, objgtosciowych i ci$nienio-
wych w nich wystepujacych.

W pracach [7—-10] przedstawiono propozycje, uzasadnionego merytorycz-
nie, podejscia do problematyki strat energetycznych wystgpujacych w elemen-
tach uktadow napedu hydrostatycznego. Stwierdzono tam, ze dotychczasowa,
czesto spotykana praktyka przedstawiania strat energetycznych w funkcji para-
metrow, ktore jednoczesnie od tych strat zaleza, powinna by¢ zaniechana.

Prace [10] podsumowano nastgpujacymi wnioskami:

— Straty energetyczne w elementach, a takze moce tych strat nalezy przed-
stawia¢ jako funkcje parametrow, ktére od tych strat nie zalezg.

— Okres$lanie sprawnos$ci elementow uktadu jako stosunku odpowiednich mo-
cy hydraulicznych i mechanicznych ptynacych w strumieniu mocy od watu
pompy do watu lub ttoczyska silnika hydraulicznego jest forma doktadnego
opisu wartosci tych sprawnosci.

— Opis mocy strat i sprawnosci energetycznych oparty jest na zasadzie zgod-
nosci sumy mocy uzytecznej silnika hydraulicznego i mocy strat wystepu-
jacych we wszystkich elementach uktadu z mocg pobierang przez pompe,
a takze na zasadzie zgodnosci iloczynu sprawnosci elementow uktadu ze
sprawno$cia bedaca stosunkiem mocy uzytecznej silnika do mocy pobie-
ranej przez pompg.

— Pordéwnanie mocy strat wystepujacych w elementach stanowi informacj¢
ulatwiajgca projektowanie uktadu.
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— Przedstawianie pdl mocy strat wystepujacych w elementach uktadu umozli-
wia wycigganie wnioskow dotyczacych np. eliminacji mocy strukturalnych
strat objetosciowych i cisnieniowych wystgpujacych w elementach sterowa-
nia dtawieniowego predkosci silnika, w uktadach o sterowaniu proporcjo-
nalnym i w uktadach serwomechanizméw hydraulicznych.

— Interpretacja graficzna, powierzchniami po6l, mocy strat energetycznych
wystepujacych w elementach uktadu napgdu hydrostatycznego oraz mocy
rozwijanych przez poszczegdlne elementy umozliwia porownanie tych strat
1 mocy z powierzchnig pola mocy odniesienia okreslonego iloczynem Qpt pn
teoretycznej wydajnosci pompy i ci$nienia nominalnego uktadu.

— Interpretacja graficzna mocy strat umozliwia bezposrednig ocene oszczed-
no$ci energetycznych po wprowadzeniu rozwigzan energooszczednych, po-
zwala na bezposrednie pordwnanie strat energetycznych przy zmianie lep-
kos$ci czynnika roboczego lub po zamianie oleju na emulsje olejowo-wodna
badz wodg.

W pracach [8, 10] przedstawiono przyktadowo (bez komentarza) interpre-
tacje graficzng mocy strat wystepujacych w elementach uktadu indywidualnego
ze sterowaniem dtawieniowym szeregowym predkosci silnika hydraulicznego
obrotowego, zasilanego pompa o statej wydajnosci, wspotpracujacg z zaworem
przelewowym w systemie statego ci$nienia.

Niniejsza publikacja przedstawia i analizuje powierzchnie pol mocy strat
energetycznych wystepujacych w elementach uktadow hydraulicznych o roz-
nych strukturach sterowania predkosci silnika hydraulicznego obrotowego.
Rozwazania umozliwiajg uswiadomienie sobie regul decydujacych o wielkos$ci
p6l mocy strat wynikajacych z aktualnych, wymaganych przez napgdzane sil-
nikiem urzadzenie, parametrow pracy silnika, a wiec z jego aktualnego obcia-
zenia My i z aktualnej predkosci wm (nv). Rozwazania pozwalajg na wyciagganie
wnioskow dotyczacych uzyskiwania wysokiej sprawnosci energetycznej n ukta-
du o wybranej strukturze, a takze warunkéw, ktore muszg by¢ spetnione, by te
wysoka sprawno$¢ osiagna¢. Rozwazania umozliwiajg takze poréwnanie wiel-
kosci mocy AP poszczegdlnych strat wynikajacych z zastosowanej struktury
sterowania predkosci silnika hydraulicznego, jak i mocy Pec pobieranej (konsu-
mowanej) przez pompe od napedzajacego ja silnika (elektrycznego lub spalino-
wego), mocy koniecznej do zapewnienia wymaganej niezmienionej wielko$ci
Pwmu = Mm @wv uzytecznej, napedzanego pompa, silnika hydraulicznego.

Opracowanie sktada si¢ z dwu czesci. Czg$¢ I (niniejsza) przedstawia in-
terpretacje graficzng mocy strat energetycznych oraz mocy rozwijanych
w elementach uktadow ze sterowaniem dltawieniowym szeregowym predkosci
silnika hydraulicznego obrotowego, Czes¢ Il — t¢ sama tematyke, lecz w od-
niesieniu do uktadow ze sterowaniem dltawieniowym rownolegltym i ze stero-
waniem objetosciowym predkosci silnika hydraulicznego obrotowego.

Bibliografie¢ tematu zamieszczono w Czesci 11
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2. Uklad ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym predkosci silnika za-
silany pompa o stalej wydajnosci, wspolpracujaca z zaworem przele-
Wowym w systemie stalego ciSnienia

Rysunek 1 przedstawia interpretacje graficzng mocy strat energetycznych
w elementach ukladu indywidualnego ze sterowaniem dlawieniowym szere-
gowym predkoSci silnika hydraulicznego obrotowego, zasilanego pompa
o0 stalej wydajnoS$ci, wspélpracujaca z zaworem przelewowym w systemie
stalego ciSnienia pp, = cte = pn. Zespot sterowania dlawieniowego szeregowego
zastosowany w uktadzie moze mie¢ posta¢ serwozaworu badz rozdzielacza
proporcjonalnego (rys. 2), badz tez nastawialnego zaworu dtawigcego lub na-
stawialnego dwudrogowego regulatora przeptywu umieszczonego na doptywie
silnika (rys. 3).
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Rys.1. Interpretacja graficzna mocy strat w elementach uktadu napedu i sterowania
hydrostatycznego. Uktad indywidualny ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym
predkosci silnika hydraulicznego obrotowego zasilany pompa o statej wydajnosci,
wspolpracujacg z zaworem przelewowym w systemie statego cisnienia — pPp2 = cte = pn
(wspotczynnik ,,a” wzrostu ciSnienia w zaworze przelewowym a > 0); zespdt sterowa-
nia dlawieniowego szeregowego w postaci: - Serwozaworu, - rozdzielacza proporcjo-
nalnego, - nastawialnego zaworu dlawigcego, - nastawialnego dwudrogowego regula-
tora przeptywu; ki — wspotczynnik nat¢zenia Qpy strat objetosciowych w pompie; ko —
wspotczynnik spadku predkosci obrotowej np watu pompy w poréwnaniu z predkoscia
Npg watu pompy nieobcigzonej
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Interpretacja graficzna (rys. 1) powierzchni pol mocy strat energetycznych
wystepujacych w elementach uktadu oraz powierzchni pél mocy rozwijanych
w tych elementach umozliwia poroéwnanie strat z powierzchnia pola mocy od-
niesienia okreslonego iloczynem p, Qp: ciSnienia nominalnego p. ukladu
(przyjetego tu jako cisnienie pspo Otwarcia zaworu przelewowego) i teore-
tycznej wydajnosci Qpt = (pt Npo pOMpY.

Poziom ci$nienia nominalnego pn pracy pompy wynika z potrzeby zapew-
nienia silnikowi hydraulicznemu maksymalnego spadku Apmmax ci$nienia gwa-
rantujacego (przy danej chtonnosci gm: na obroét silnika) sprostanie maksymal-
nemu momentowi Mwumax, ktorym silnik moze by¢ przez napgdzane nim urza-
dzenie, w pewnym okresie pracy, obcigzony.

Apy

-

Mys @y

Pwui Puz

Apes EQM QMZ:QMl Apey

! DE2 P2 Pr DE2 !

ST T T
Appgy I >< / Appg,
3 -

1 DEl  p, 0,, DET 1
Ape
, Pea=Psp =P,
T - E Pez
‘ Qo Qp Apcs”
| A
Aoe | L r
‘ Fsp
i pp1~0
Apeo®0
r | Po =0 |

Rys.2. Uktad indywidualny ze sterowaniem ditawieniowym szeregowym predkosci

silnika hydraulicznego obrotowego zasilany pompa o stalej wydajnos$ci wspolpracujgca

z zaworem przelewowym w systemie statego cisnienia Pp2 = cte = pn; zespol sterowania
dlawieniowego w postaci serwozaworu lub rozdzielacza proporcjonalnego
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Wydajnos$¢ teoretyczna Qpr pompy wynika z kolei z potrzeby zapewnienia
silnikowi hydraulicznemu maksymalnej, wymaganej w pewnych warunkach
przez napedzane nim urzadzenie, predkosci katowej @wvmax (ODrotowej Nmimax)
walka silnika. Nalezy jednoczes$nie zauwazyC, ze przyjecie, jednakowego we
wszystkich strukturach sterowania, pola p, Qe mocy odniesienia prowadzi do
réznigcych si¢ nieco zakresow zmiany 0 < om <®Owmmax predkosci i 0 < My
<Mwumax Obcigzenia sterowanego tymi strukturami silnika hydraulicznego.

Aktualna moc Pmy = Mm owm uzyteczna silnika hydraulicznego wynika
z iloczynu aktualnego momentu Mw, ktorym napedzane nim urzadzenie obcigza
silnik hydrauliczny, i z aktualnej predkosci katowej wm watka silnika, rowniez
wymaganej w danym momencie pracy przez napedzane nim urzadzenie. Moc
uzyteczna Pwy silnika zalezna jest wiec od aktualnych wymagan stawianych
przez napedzane nim urzadzenie, a jest niezalezna od struktury sterowania oraz
od strat wystepujacych w elementach hydrostatycznego uktadu napg¢dowego
0 okreslonej strukturze.

Natomiast moce AP strat powstajacych w elementach uktadu hydraulicz-
nego sg funkcja aktualnej wartosci mocy uzytecznej Pwmy tzn. funkcja aktualnego
momentu Mw i aktualnej predkosci wm watka silnika. Wynikaja one ponadto ze
struktury zastosowanego uktadu sterowania predkosci silnika, a takze z samej
jakosci elementéw sktadowych uktadu hydraulicznego (poziomu poszczegodl-
nych strat energetycznych w nich wystepujacych).

Na rysunku 1, aktualna moc uzyteczna Pmy = Mm aw Silnika hydrauliczne-
g0, oddawana napedzanemu nim urzadzeniu na wale silnika, przedstawiona jest
jako pole biatego prostokata, do ktorego ,,dodawane” sg:

— pole  APym = Mum am mocy strat mechanicznych w silniku hydrau-
licznym,

— pole APwy = Apmi Qmy mocy strat objetosciowych w silniku hydrau-
licznym,

— pole APwp = Apmp Qm mocy strat ciSnieniowych w silniku hydrau-
licznym,

— pole APc = Apc Qm mocy strat cis$nieniowych w przewodach ukta-
du,

— pole APsyp = Appe Qm mocy strukturalnych strat cisnieniowych w ze-

spole sterowania dlawieniowego (w serwoza-
worze, rozdzielaczu proporcjonalnym, nasta-
wialnym zaworze dfawigcym, badz w nasta-
wialnym dwudrogowym regulatorze prze-
ptywu),

— pole APsy = psp (Qp— Qm) mocy strukturalnych strat objetosciowych
W zespole sterowania dtawieniowego (w za-
worze przelewowym),

— pole APpy = Apep Qp mocy strat ciSnieniowych w pompie,
— pole APpy = Appi Qpy mocy strat objetosciowych w pompie,
— pole APpm = Mpm @rp mocy strat mechanicznych w pompie.
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Rys.3. Uklad indywidualny ze sterowaniem dtawieniowym szeregowym predkosci silni-

ka hydraulicznego obrotowego zasilany pompg o statej wydajno$ci wspotpracujacy z za-

worem przelewowym w systemie stalego cisnienia pp2 = cte = pp; zespo6t sterowania

dlawieniowego w postaci: a — nastawialnego zaworu dlawigcego, b — nastawialnego
dwudrogowego regulatora przeptywu

Suma powierzchni pola prostokata aktualnej mocy uzytecznej Pwmy Silnika
hydraulicznego i powierzchni pél prostokatéw AP reprezentujacych wielkosci
mocy poszczegblnych strat, wystepujacych w rozwazanym momencie pracy w
elementach hydrostatycznego uktadu napedu i sterowania, tworzy powierzchni¢
pola prostokata odpowiadajaca aktualnej mocy Ppc pobieranej (konsumowanej)
przez pompe od napedzajacego ja silnika (elektrycznego badZz spalinowego),
wynikajacg z iloczynu aktualnego momentu Mp 1 aktualnej predkosci katowej
wr watka pompy — Ppc = Mp @p.

Moc Pp¢ pobierana przez pompe od napedzajacego ja silnika moze byc
wicksza od mocy odniesienia p, Qpt, Wynikajacej z iloczynu ci$nienia nomi-
nalnego pn i teoretycznej wydajno$ci Qp: pompy.
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Wymagany poziom ci$nienia nominalnego pn pracy pompy i wymagany
poziom wydajnosci teoretycznej Qpr pompy, wymagane od niej w czasie pracy
uktadu, oraz aktualny niewielki moment My obcigzajacy i aktualna niewielka
predkos¢ katowa owm watka silnika hydraulicznego decyduja w tej strukturze
sterowania dtawieniowego predkosci silnika o znacznych chwilowych wielkos-
ciach mocy APy strukturalnych strat cisnieniowych i mocy APgy Strukturalnych
strat objetosciowych. Towarzyszy temu wowczas bardzo niska warto§¢ catko-
witej sprawnosci energetycznej n uktadu.

Moc APgyp strukturalnych strat cisnieniowych w zespole sterowania dfa-
wieniowego moze by¢ redukowana prawie do zera w okresie pracy silnika hy-
draulicznego przy maksymalnym obciazeniu Mumax jego walka.

Moc APgy strukturalnych strat objetoSciowych w zespole sterowania dta-
wieniowego maleje z kolei prawie do zera w sytuacji, gdy silnik hydrauliczny
pracuje z maksymalng predkoscig katowa @mmax (0brotowa Numax).

Praca silnika hydraulicznego w okresie maksymalnego obcigzenia Mmmax
i jednoczeénie maksymalnej predkos$ci @wvmax (Nvmax) sprawia, ze zminimalizo-
wana moze by¢ wowczas moc strat zwigzanych ze sterowaniem dlawieniowym
predkosci silnika, a o sumie strat energetycznych w uktadzie decyduja jedynie
straty w silniku hydraulicznym, w przewodach taczacych i w pompie. Spraw-
no$¢ catkowita 7 uktadu osigga wtedy wysoka warto$¢ 7jmax, zblizona do mak-
symalnej wartos$ci 7max Sprawnosci energetycznej ukladu o sterowaniu objetos-
ciowym predkosci silnika hydraulicznego (pompg o zmiennej wydajnosci).

Jednakze, aby moc uzyskaé, w ukladzie ze sterowaniem dlawieniowym
szeregowym, mozliwo$¢ obcigzenia silnika hydraulicznego maksymalnym mo-
mentem Mumax zblizonym do maksymalnej wartosci obcigzenia Mwmax Silnika
w uktadzie o sterowaniu objetosciowym, nalezy umozliwi¢ wzrost szczeliny
dtawiacej rozdzielacza dlawiacego (badz zaworu dlawigcego) do wielkosSci
wymagajacej nieznacznego spadku APpemin = 0 ci$nienia przy natezeniu maksy-
malnym Qwimax = Ok.

Z kolei, aby moc uzyskaé, w ukladzie ze sterowaniem dtawieniowym sze-
regowym, mozliwo$¢ nastawiania, rozdzielaczem dtawiagcym badz zaworem
dtawigcym, natezenia maksymalnego Qumax = Qp czyli bliskiego wydajnosci
pompy, nalezy zastosowa¢ w uktadzie zawor przelewowy, ktory bedzie stabili-
zowal poziom ci$nienia Psp = pn pracy pompy przy natezeniu Qp — Qm = 0, tzn.
bliskim zera.

3. Uklad ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym predkosci silnika
zasilany pompa o stalej wydajnosci, wspélpracujaca z zaworem przele-
wowym sterowanym w systemie zmiennego ci$nienia

Na rysunku 4 przedstawiono interpretacj¢ graficzng mocy strat energe-
tycznych w elementach ukladu indywidualnego ze sterowaniem dlawienio-
wym szeregowym predkosci silnika hydraulicznego obrotowego, zasilanego
pomp3a o stalej wydajno$ci wspolpracujaca z zaworem przelewowym ste-
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rowanym w systemie zmiennego ciSnienia — pp> = var. Zesp6l sterowania
dtawieniowego szeregowego zastosowany w uktadzie moze mieé posta¢ serwo-
zaworu badz rozdzielacza proporcjonalnego (rys. 5), badz tez postaé nastawial-
nego zaworu dlawigcego (tworzacego z zaworem przelewowym sterowanym
nastawialny trojdrogowy regulator przeplywu) umieszczonego na doptywie do
silnika (rys. 6).
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Rys.4. Interpretacja graficzna mocy strat w elementach uktadu napedu i sterowania
hydrostatycznego. Uklad indywidualny ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym
predkosci silnika hydraulicznego obrotowego zasilany pompa o stalej wydajnosci
wspoélpracujacg z zaworem przelewowym sterowanym w systemie zmiennego ci$nienia
— Pe2 = var (wspodtczynnik ,,a” wzrostu ci$nienia w zaworze przelewowym sterowanym
a > 0); zespot sterowania dlawieniowego szeregowego w postaci: - Serwozaworu, -
rozdzielacza proporcjonalnego, - nastawialnego zaworu dlawiacego (tworzacego

z zaworem przelewowym sterowanym nastawialny trojdrogowy regulator przeptywu)

Cisnienie pp pracy pompy, sterowane zaworem przelewowym sterowa-
nym  SPS, jest tu nastawiane na  poziomie o  wartos¢

Apgps = APDEI\ Foor 0n T AP mae = Cte Wyzszym od aktualnego ciSnienia p

panujacego w przewodzie odptywowym rozdzielacza dlawigcego do silnika
hydraulicznego. Warto$¢ Apsps réznicy ci§nien Apsps = Pp2 — P2 musi zapewnié
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mozliwos$¢ uzyskania szczeling DE1 rozdzielacza dtawiacego, sterujaca natgze-
nie Qum strumienia zasilajacego silnik hydrauliczny, nat¢zenia Qm rownego teo-
retycznej wydajnosci Qpr pompy — Qm = Qpt. Pole szczeliny DE1 osigga wow-
czas wielko§¢ maksymalng foeimax z mozliwoscia uzyskania spadku ci$nienia

Appy s, 0p WYMAGANEYO przez konstrukcje rozdzielacza dtawiacego, z jed-

noczesnym umozliwieniem pokonania maksymalnej wielko$ci APpcimax OpOrow
przeptywu mogacej wystapi¢ na odcinku miedzy pompa a rozdzielaczem. War-
to§¢ cisnienia p; przed szczeling DE1 rozdzielacza dtawigcego jest bowiem
rowna pP1 = Pr2 — Apci.

Apy

Myscou

1o
ppe— b

\
\ VI R )
\ < T I
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\
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Rys.5. Uktad indywidualny ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym predkoscei sil-

nika hydraulicznego obrotowego zasilany pompa o staltej wydajnosci wspotpracujaca

z zaworem przelewowym sterowanym w systemie zmiennego ci$nienia ppz = var; zespot
sterowania dtawieniowego w postaci serwozaworu lub rozdzielacza proporcjonalnego

Aktualna warto$¢ cisnienia pp tloczenia pompy, o wartos¢ Apsps wyzsza
od aktualnej wartosci ci$nienia p, na odptywie rozdzielacza dtawiacego do sil-
nika hydraulicznego, wynika wigc z wartosci ci$nienia pw1 Wymaganego przez
silnik na jego doptywie. O maksymalnej granicznej warto$ci Peomax ciS$nienia
W przewodzie tlocznym pompy decyduje zawor przelewowy SP, ktorego ci-
$nienie Pspo otwarcia jest rowne ci$nieniu nominalnemu p;, uktadu.
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Rys.6. Uktad indywidualny ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym predkosci
silnika hydraulicznego obrotowego zasilany pompa o statej wydajnos$ci wspolpracujaca

z zaworem przelewowym sterowanym w systemie zmiennego cisnienia pe; = Var;
zespot sterowania dtawieniowego w postaci regulatora przeptywu tréjdrogowego

Rozwiazanie zdecydowanie redukuje (w poréwnaniu z uktadem zasilania
statoci$nieniowego) moc APsp = Appe Qm strukturalnych strat ci$nieniowych
W zespole sterowania diaw1enlowego Wyste;pujqcych w okresie 0b01qzen1a sil-
nika hydraulicznego zmniejszajacym si¢ momentem My. Zmniejsza si¢ wOw-
czas rowniez moc APsy = psps (Qp — Qm) strukturalnych strat objetosciowych
W zaworze przelewowym sterowanym mimo tego, ze natezenie Qo = Qp — Qm
strumienia strat objg¢to§ciowych w tym zaworze nieco rosnie w porownaniu
z uktadem zasilania staloci$nieniowego (rys. 1) z racji wyzszej (przy nizszym
ci$nieniu ppz pracy pompy) wydajnosci Qe pompy.

W silniku hydraulicznym obrotowym pracujacym w obu uktadach (p = cte
i p = var) wystgpuja praktycznie takie same wielkosci trzech mocy (APwmm, APmv
i APwmp) strat energetycznych (z tendencja do niewielkiego obnizenia mocy
APmm strat mechanicznych i mocy APwy strat objetosciowych w silniku pracu-
jacym w uktadzie p = var).

W poréwnaniu z uktadem p = cte, moc APc = Apc Qw strat ci$nieniowych
w przewodach uktadu p = var jest taka sama.

W pompie, z racji jej pracy w uktadzie zasilania zmiennoci$nieniowego,
nastgpuje niewielkie powigkszenie mocy APpp = Appy Qp strat ci§nieniowych,
zmniejszenie mocy APpy = Appi Qpy strat objetosciowych, a takze zmniejszenie
mocy APpm = Mpm ap Strat mechanicznych.

W efekcie, w okresie obcigzenia silnika hydraulicznego niewielkim mo-
mentem M, nastepuje roOwniez wyrazne zmniejszenie mocy Ppc = Mp wp poO-
bieranej przez pompe od napedzajacego ja silnika (elektrycznego badz spalino-
wego), co, przy niezmienionej mocy Pw = Mm aw uzytecznej silnika hydrau-
11cznego wyraznie podwyzsza sprawno$¢ energetyczng m catego uktadu w po-
rOwnaniu ze sprawnoscig 77 uktadu zasilania statoci$nieniowego.
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Obie struktury (p = cte i p = var) sterowania dtawieniowego szeregowego
predkosci silnika hydraulicznego, zasilane pompa o stalej wydajnosci, moga
osiagna¢, w okresie maksymalnego obcigzenia Mmmax I jednoczesnej maksymal-
nej predkosci @mvmax (Numax) tego silnika, t¢ samg maksymalng sprawnos¢ cal-
kowita 7max uktadu. Jest ona zblizona do wartosci maksymalnej Sprawnosci
energetycznej mmax uktadu o sterowaniu objetosciowym predkosci silnika hy-
draulicznego (pompg o zmiennej wydajnosci). Uktad p = var staje si¢ wowczas
uktadem p = cte, a wigc warunki pracy obu ukladoéw staja si¢ takie same,
a jednocze$nie mogg by¢ praktycznie wyeliminowane straty strukturalne APy
i APsw W zespole sterowania dtawieniowego. Wymaga to jednakze, podobnie
jak w uktadzie p = cte z pompa o statej wydajnosci, mozliwo$ci wzrostu pola
szczeliny foemax rozdzielacza dlawigcego (zaworu diawigcego) do wielkosci
wymagajacej nieznacznego spadku Appemin = 0 cisnienia przy nat¢zeniu maksy-
malnym Qumax = Qp. Wymaga to takze zastosowania zaworu przelewowego
sterowanego mogacego stabilizowaé warto$¢ Apses = P2 — P2 = Cte przy nate-
zeniu Qp — Qm = 0 tzn. bliskim zeru i zaworu przelewowego stabilizujacego
poziom ci$nienia Psp = pn przy natgzeniu Qp — Qm = 0.

4. Uklad ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym predkosci silnika
zasilany pompa o zmiennej wydajnoS$ci, wspoélpracujaca z regulatorem
w systemie stalego ci$nienia

Rysunek 7 opisuje moce strat energetycznych w elementach ukladu indy-
widualnego ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym predkosci silnika
hydraulicznego obrotowego, zasilanego pompa o zmiennej wydajnoSci,
wspélpracujaca z regulatorem w systemie stalego ciSnienia pp> = cte = pn.
Zespot sterowania dlawieniowego szeregowego zastosowany w uktadzie moze
mie¢ posta¢ serwozaworu badz rozdzielacza proporcjonalnego (rys. 8), badz tez
nastawialnego zaworu dlawigcego lub nastawialnego dwudrogowego regulatora
przeplywu umieszczonego na doptywie silnika (rys. 9 — na przyktadzie uktadu
centralnego z silnikami usytuowanymi réwnolegle i z pompa o zmiennej wydaj-
nosci wspolpracujaca z regulatorem cisnienia pp2 = cte = pn — W OKresie pracy
jednego silnika).

Zastosowanie, jako zrddla zasilania zespotlu sterowania dltawieniowego
szeregowego predkosci silnika hydraulicznego, zespotu ztozonego z pompy
0 zmiennej wydajnos$ci 1 z regulatora pez = cte = pn stalego ci$nienia jej pracy
eliminuje calkowicie strukturalne straty objetosciowe. Aktualna wydajnos¢ Qp
pompy dostosowywana jest bowiem regulatorem cisnienia do aktualnego nate-
zenia Qm nastawianego zespotem dlawigcym, a wiec wydajnosé Qp pompy jest
réwna chtonnosci Qu silnika hydraulicznego (Qp = Qw), za$ moc APsy Struktu-
ralnych strat objetosciowych jest wowczas rowna zeru (APsy = pp2 (Qp — Qm) =
0).
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Rys.7. Interpretacja graficzna mocy strat w elementach uktadu napgdu i sterowania hy-
drostatycznego. Uktad indywidualny ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym pred-
kosci silnika hydraulicznego obrotowego zasilany pompg o zmiennej wydajno$ci wspot-
pracujaca z regulatorem w systemie statego ciSnienia — pp2 = cte = pn (Wspotczynnik
,»a1” wzrostu ci$nienia sterowanego regulatorem — a;= 0); zespot sterowania dtawienio-
Wego Szeregowego W postaci: - serwozaworu, - rozdzielacza proporcjonalnego, - nasta-
wialnego zaworu dtawigcego, - nastawialnego dwudrogowego regulatora przeptywu

Moc APs, = Appe Qwm strat strukturalnych ci$nieniowych wystepujacych
W zespole sterowania dlawieniowego szeregowego, zasilanego stalocisnieniowo
pompa o zmiennej wydajno$ci wyposazong w regulator ci$nienia, jest bliska
mocy strat strukturalnych cisnieniowych wystepujacych przy zasilaniu tego
zespotu ci$nieniem pp2 = cte = p, pompy o statej wydajnosci wspoOlpracujacej
z zaworem przelewowym (rys. 1).

Nie zmieniajg si¢ praktycznie moce strat mechanicznych APwm, objetos-
ciowych APwy i ci$nieniowych APwmp wystepujacych w silniku hydraulicznym
obrotowym.
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Nie zmienia si¢ tu, w poréwnaniu
Z omoéwionymi wyzej, uktadami z pompa
o statej wydajnosci, moc APc = Apc Qm
strat ci$nieniowych w przewodach uktadu.

W pompie o zmiennej wydajnosci,
zasilajacej, wspolnie z regulatorem cis-

Po¢ P4 nienia, zespot sterowania dtawieniowego

Al B przy qiénie_niu pe2 :A Ffte = pn, ne(lgste;puje

~ T T = zmniejszenie mocy APpp = Apep Qp Strat

A W >< I V\M/ ci$nieniowych (z racji zmniejszenia Qp i
| 2 R | Appp). Moc APpy = Appi Qpy strat objg-
Pl [T tosciowych w pompie jest praktycznie

; taka sama jak w pompie o stalej wydaj-

Pig $P2 nos$ci pracujgcej przy cisnieniu pp = cte =

Pe,=P. pn. Zmniejszeniu ulega natomiast, w po-

roOwnaniu z pompa o stalej wydajnosci
| pracujaca w uktadzie pp, = cte = pn, moC
APpm = Mpm @p strat mechanicznych
A w pompie (z racji zmniejszenia Mepm).

Zastosowanie, jako zrodta zasilania
% uktadu o sterowaniu dtawieniowym szere-
" I gowym predkosci silnika hydraulicznego,
pompy o zmiennej wydajnosci z regulato-
rem ci$nienia, pracujacej przy cisnieniu
waniem dlawieniowym szeregowym PPz = cfe = pn, umoi.liw.ia., w okresiF: pracy
predkosci  silnika  hydraulicznego silnika  przy nlew‘lelkl‘ej predkosci - am
obrotowego zasilany pompa o zmien- (nm), powazne obnizenie mocy Ppc = Mp
nej wydajnosci wspotpracujacg z re-  ©p pobieranej przez pompg od napgdza-
gulatorem w systemie statego ciénie- jacego ja silnika (elektrycznego lub spali-
nia pe2 = cte = pn; zespol sterowania NOWeEQO). Przy niezmienionej mocy Puu =
dlawieniowego w postaci serwozawo- Mwm @m uzytecznej silnika hydraulicz-
ru lub rozdzielacza proporcjonalnego  nego, wyzsza jest wigc znacznie sprawnosé¢

Rys.8. Uktad indywidualny ze stero-

energetyczna n catego uktadu w poroéwnaniu ze sprawnoscig 7 uktadu statoci-
$nieniowego (p = cte) zasilania zespotu dtawigcego pompa o statej wydajnosci.

Rozwazany uklad moze osiagnaé, w okresie maksymalnego obcigzenia
Mwmax Silnika hydraulicznego i w catym zakresie 0 < v < @wmax zmiany pred-
kosci silnika, sprawnos$¢ catkowita 7 zblizona do warto$ci sprawno$ci energe-
tycznej n ukladu o sterowaniu objetosciowym predkosci silnika (pompa
0 zmiennej wydajno$ci). Zminimalizowana bowiem jest wowczas moc APsp =
Appe Qw strukturalnych strat cisnieniowych. Wymaga to, w ukladzie ze stero-
waniem dlawieniowym szeregowym predkosci silnika hydraulicznego, mozli-
wosci wzrostu pola szczeliny fpemax rozdzielacza dtawiacego (badz zaworu dta-
wigcego) do wielkosci wymagajacej nieznacznego spadku APpemin ~ 0 ci$nienia
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w tej szczelinie przy natezeniu maksymalnym Qwmmax = Qpmax, czyli rownym
petlnej wydajnosci pompy. Wymaga to takze prawidlowej pracy regulatora ci-
$nienia pompy, stabilizujacego ci$nienie pp jej ttoczenia na poziomie pp2 = cte
~ pn W calym zakresie 0 <Qp < Ommax zmiany wydajnosci pompy.
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Rys.9. Uklad centralny z silnikami usytuowanymi réwnolegle i z pompa o zmiennej
wydajnosci wspotpracujaca z regulatorem w systemie stalego cisnienia pe2 = cte = pn —
w okresie pracy jednego silnika

Przy jednoczesnym wystepowaniu maksymalnego obcigzenia Mymax | ma-
ksymalnej predkosci wmax sterowanego, dtawieniem szeregowym, silnika hy-
draulicznego, maksymalna, mozliwa do osiagnigcia, sprawno$¢ energetyczna
nmax uktadu jest wigc bliska sprawno$ci 7max uktadu o sterowaniu objetoscio-
wym predkosci silnika hydraulicznego, czyli bezposrednio pompa o zmiennej
wydajnosci.

Najwigksze oszczgdnosci energetyczne w rozwazanym ukladzie sterowa-
nia dtawieniowego szeregowego, w porownaniu z uktadem sterowania szerego-
wego zasilanego stalocisnieniowo pompg o stalej wydajnosci, wystepuja
W okresie pracy silnika hydraulicznego przy matej jego predkosci om (Nw).
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5. Uklad ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym predkosci silnika
zasilany pompa o zmiennej wydajnoSci, wspélpracujaca z regulatorem
Load Sensing w systemie zmiennego ci$nienia

Rysunek 10 ilustruje pola mocy strat energetycznych w elementach ukla-
du indywidualnego ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym predkosci
silnika hydraulicznego obrotowego, zasilanego pompa o zmiennej wydaj-
nosci wspoélpracujaca z regulatorem Load Sensing w systemie zmiennego
ci$nienia pp, = var. Zespot sterowania dlawieniowego szeregowego zastoso-
wany w uktadzie moze mie¢ posta¢ serwozaworu badz rozdzielacza proporcjo-
nalnego (rys. 11), badzZ tez nastawialnego zaworu dtawigcego lub nastawialnego
dwudrogowego regulatora przeptywu umieszczonego na doptywie silnika (rys.
12 — na przyktadzie uktadu centralnego z silnikami usytuowanymi rownolegle
i z pompa o zmiennej wydajnosci wspotpracujaca z regulatorem Load Sensing —
w okresie pracy jednego silnika).
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Rys.10. Interpretacja graficzna mocy strat w elementach uktadu napedu i sterowania hy-
drostatycznego. Uktad indywidualny ze sterowaniem dtawieniowym szeregowym pred-
kosci silnika hydraulicznego obrotowego zasilany pompa o zmiennej wydajnosci wspot-
pracujaca z regulatorem Load Sensing w Systemie zmiennego ciSnienia — ppz = var
(wspOlczynnik ,,a1” wzrostu ci$nienia sterowanego regulatorem a;=0); zespo6t sterowania
dlawieniowego szeregowego w postaci: - Serwozaworu, - rozdzielacza proporcjonalnego,
nastawialnego zaworu dlawiacego, - nastawialnego dwudrogowego regulatora przeptywu
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Zastosowanie, jako zrodta zasilania zespotu sterowania dlawieniowego
szeregowego predkosci silnika hydraulicznego, zespotu ztozonego z pompy
0 zmiennej wydajno$ci wspolpracujacej z regulatorem Load Sensing (LS) eli-
minuje calkowicie strukturalne straty objetosciowe w uktadzie. Podobnie jak
w uktadzie zasilania zespolu sterowania dtawieniowego szeregowego pompa
0 zmiennej wydajno$ci wspotpracujaca z regulatorem ppz = cte = py, czyli zasi-
lania statym ci$nieniem, wyeliminowane sa tutaj strukturalne straty objetoscio-
we. Moc APy tych strat jest rowna zeru (APsy = pr2 (Qp — Qm) = 0), poniewaz
aktualna wydajno$¢ Qp pompy dostosowana jest regulatorem LS do aktualnego
natgzenia Qm nastawianego zespotem dtawigcym (czyli Qp = Qw).
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Rys.11. Uktad indywidualny ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym predkosSci
silnika hydraulicznego obrotowego zasilany pompa o zmiennej wydajn0sci wspotpracu-
jaca z regulatorem Load Sensing w systemie zmiennego ci$nienia pp, = var; zespot

sterowania dlawieniowego w postaci serwozaworu lub rozdzielacza proporcjonalnego
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Cisnienie pe; pracy pompy, nastawiane regulatorem LS, jest, tak jak w ukta-
dzie zasilania zespolu sterowania dtawieniowego szeregowego pompa o stalej
wydajno$ci wspolpracujacg z zaworem przelewowym SPS zmiennego ci$nienia
(rys. 5), nastawiane na poziomie 0 wartos¢ Ap,; = ApDEJ‘ o 0 T DPCImar = CtE
wyzszym od aktualnego ci$nienia p, panujacego w przewodzie odptywowym
rozdzielacza dlawiacego do silnika hydraulicznego. Warto$¢ Apis = pr2 — P2
réznicy ci$nien musi zapewni¢ mozliwos¢ uzyskania, szczeling DE1 rozdziela-
cza dlawigcego (sterujaca natezenie Qm strumienia zasilajacego silnik hydrau-
liczny), natezenia Qm rownego teoretycznej wydajnosci Qpt pompy (przy wspot-
czynniku b = 1 nastawy jej wydajnosci) (Qm = Qpy). Pole szczeliny DE1 osiaga
wowczas wielkos¢ maksymalng foeimax 1 mozliwosé uzyskania spadku cisnienia
Aps = AUDEI‘_ o 0, WYMaganego przez konstrukcje rozdzielacza dtawigce-
go, z jednoczesnym umozliwieniem pokonania maksymalnej wielko$ci APcimax
oporow przeptywu mogacych wystapi¢ w przewodzie migdzy pompa a rozdzie-
laczem.
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Rys.12. Uklad centralny z silnikami usytuowanymi rownolegle i z pompa o zmienne;j
wydajnosci wspotpracujaca z regulatorem Load Sensing w systemie zmiennego
cisnienia ppy = var — w okresie zasilania jednego silnika

Podobnie wigc, jak w ukladzie sterowania dlawieniowego szeregowego
zasilanego pompa o statej wydajnosci wspotpracujaca z zaworem przelewowym
SPS zmiennego cisnienia, aktualna warto$¢ ci$nienia pp ttoczenia pompy,
0 warto$¢ Apis wyzsza od aktualnej warto$ci ciSnienia p2 na odptywie rozdzie-
lacza dtawigcego do silnika hydraulicznego, dostosowuje si¢ do wartosci ci-
$nienia pw1 wymaganego przez silnik na jego doptywie. O maksymalnej gra-
nicznej warto$ci Promax Cis$nienia w przewodzie ttocznym pompy decyduje i tu
zawor przelewowy SP, ktorego ci$nienie pspo otwarcia jest rowne cisnieniu no-
minalnemu p, uktadu.

W uktadzie Load Sensing zasilania zespotu sterowania dtawieniowego sze-
regowego predkosci silnika hydraulicznego zmniejszona zostaje zdecydowanie
(W poréwnaniu z sytuacja w uktadzie zasilanym pompa o zmiennej wydajnosci
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wspotpracujaca z regulatorem cisnienia ppz = cte = pn (rys. 7)) moc APgp =
Appe Qw strat strukturalnych ci$nieniowych w zespole sterowania dlawieniowe-
go wystepujacych w okresie obcigzenia silnika hydraulicznego mniejszym mo-
mentem. Przy jednoczesnym wyeliminowaniu mocy APsy strukturalnych strat
objetosciowych w zespole sterowania dlawieniowego, uktad LS umozliwia
obnizenie do nieznacznej wielkosci sumy mocy AP strukturalnych strat ener-
getycznych wynikajacych z zastosowania dtawienia szeregowego jako formy
precyzyjnego sterowania predkosci silnika hydraulicznego.

W silniku hydraulicznym obrotowym pracujacym w uktadzie LS wyste-
puja praktycznie takie same wielkosci trzech mocy (APwmm, APwmv i APwmp) Strat
energetycznych jak w poprzednich uktadach (z tendencja do niewielkiego obni-
zenia mocy APwm Strat mechanicznych i mocy APw strat objgtosciowych
w silniku pracujagcym w uktadzie p = var, w tym przypadku — w uktadzie LS).

Moc APc = Apc Qu strat cisnieniowych w przewodach uktadu z zasila-
niem LS zespotu sterowania dtawieniowego pozostaje, przy danej predkosci am
(nm) silnika, niezmieniona tzn. réwna wielkoSciom APc W wWyzej wymienionych
uktadach.

W pompie o zmiennej wydajno$ci, wspotpracujacej z regulatorem Load
Sensing w uktadzie zasilania zmiennoci$nieniowego (p = var) zespotu stero-
wania dtawieniowego predkosci silnika hydraulicznego, nastgpuje (w porow-
naniu z trzema wyzej oméwionymi uktadami sterowania dtawieniowego sze-
regowego i przy niezmienionej mocy Pyy = Mm @w uzytecznej silnika) zmniej-
szenie mocy APpp = Appp Qp strat ciSnieniowych w pompie (z racji zmniejsze-
nia Qp i Apep), zmniejszenie mocy APpy = Appi Qpy strat objgtosciowych w pom-
pie (z racji zmniejszenia Appi i Qpy) Oraz zmniejszenie mocy APpm = Mpm @p
strat mechanicznych w pompie (z racji zmniejszenia Mpn przy niewielkim po-
wiekszeniu wp).

Zastosowanie, jako zrodla zasilania uktadu o sterowaniu dlawieniowym
szeregowym predkosci silnika hydraulicznego, pompy o zmiennej wydajnosci
z regulatorem Load Sensing, pracujacej przy ciSnieniu ppz = Apis + P2 = Aps +
pm1 czyli o niewielka warto$¢ wyzszym od aktualnego cis$nienia pm1 Wymaga-
nego przez silnik hydrauliczny na jego doptywie (czemu towarzyszy obnizenie
do nieznacznej wielkos$ci mocy APy strukturalnych strat energetycznych w ze-
spole sterowania dtawieniowego) obniza sume¢ mocy strat energetycznych
w uktadzie do wielkosci niewiele wyzszej od sumy mocy strat wystepujacych
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W elementach uktadu o sterowaniu objetosciowym predkosci silnika (bezpo-
srednio zmienng wydajnoscig pompy). Moc Pec = Mp @wp pobierana przez pom-
pe od napedzajacego ja silnika elektrycznego lub spalinowego jest wigc tu nieco
tylko wyzsza od mocy Ppc pompy o zmiennej wydajnosci napedzajacej bezpo-
$rednio silnik hydrauliczny.

Rozwazany uklad LS pracuje wigc w catym zakresic 0 < My < Mmmax
zmiany obcigzenia silnika hydraulicznego i w catym zakresie 0 < om < @vmax
zmiany jego predkosci ze sprawnoscig energetyczng m niewiele tylko nizszg od
sprawnos$ci 77 ukladu o sterowaniu objetosciowym (bezposrednio pompa
0 zmiennej wydajnosci). Roznica miedzy sprawnos$ciami catkowitymi 7 oby-
dwu tych uktadoéw bedzie tym mniejsza im wigksza bedzie mozliwos¢ wzrostu
pola szczeliny foemax rozdzielacza dtawigcego (badz zaworu dtawigcego) do
wielko$ci wymagajacej nieznacznego spadku Appemin = 0 ci$nienia w tej szcze-
linie przy nat¢zeniu maksymalnym Qwmmax = Qpmax (czyli rOwnym petnej wydaj-
nosci pompy). Wymaga to takze prawidlowej pracy regulatora LS pompy dosto-
sowujgcego, w catym zakresie 0 < Op < Qumax zmiany wydajnosci pompy, ci-
$nienie pPp; jej ttoczenia na poziomie o warto$¢ Apis = pPp2 — P2 = Cte wyzszym
od ci$nienia p2 w przewodzie odptywowym rozdzielacza dtawigcego (zaworu
dtawiacego) do silnika hydraulicznego.
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Graficzne przedstawianie mocy strat energetycznych oraz mocy roz-
wijanych w elementach ukladu napedu i sterowania hydrostatycznego

Czes¢ II — Uklady ze sterowaniem dlawieniowym rownoleglym i ze stero-
waniem objetosciowym predkosci silnika hydraulicznego obrotowego

Zygmunt Paszota — Politechnika Gdanska

Streszczenie. Przedstawiono interpretacj¢ graficzng mocy strat energetycznych wyste-
pujacych w elementach uktadow napedu i sterowania hydrostatycznego, a takze mocy
rozwijanych przez te elementy.

6. Uklad ze sterowaniem dlawieniowym réwnoleglym predkosci silnika

Rysunek 13 obrazuje pola mocy strat energetycznych wystepujacych
w elementach ukladu indywidualnego ze sterowaniem dlawieniowym row-
noleglym predkosci silnika hydraulicznego obrotowego. Zespot sterowania
dtawieniowego rownoleglego moze mie¢ posta¢ nastawialnego zaworu dtawia-
cego (rys. 14a), badz nastawialnego dwudrogowego regulatora przeptywu (rys.
14b) umieszczonego na odgatezieniu przewodu ttocznego pompy.

Zastosowanie pompy o stalej wydajnosci (Qp = cte) w ukladzie ze stero-
waniem dtawieniowym rownolegtym predkosci silnika jest warunkiem koniecz-
nym z punktu widzenia mozliwosci uzyskiwania w miar¢ doktadnej zmiany
natgzenia Qum strumienia skierowanego do silnika i zmiany predkosci wm (Nm)
silnika za pomocg zmiany natezenia Qo strumienia sterowanego zaworem dla-
wigcym (dwudrogowym regulatorem przeptywu), a skierowanego do zbiornika
(Qw = Qr— Qo).

Aktualna, wymagana przez napg¢dzane silnikiem urzadzenie (i taka sama
jak w uktadach o strukturach wedtug rys. 1, 4, 7 i 10), moc Pwy = Mm om uzy-
teczna silnika hydraulicznego (niezalezna od zastosowanej struktury sterowania
predkosci silnika) wptywa w inny (niz w uktadach ze sterowaniem dtawienio-
wym szeregowym) sposob na generowane w uktadzie straty strukturalne.

Aktualny niewielki moment My obciazajacy silnik hydrauliczny ma bez-
posredni wpltyw na obnizony poziom cisnienia pp2 tloczenia pompy, ci$nienia
wynikajacego z sumy spadku Apwm ci$nienia w silniku i strat Apc ci$nienia w prze-
wodach uktadu (pe2 = Apm + Apc). W rezultacie, moc AP, strat strukturalnych
ci$nieniowych jest sprowadzona do zera (4Psp = 0), za§ moc APgy Strat struk-
turalnych objetosciowych jest wyraznie mniejsza niz w uktadzie z pompg o sta-
tej wydajnosci zasilajgcg zespot sterowania dtawieniowego szeregowego pred-
kosci silnika (APstv = Ppr2 (Qp — QM))

W silniku hydraulicznym obrotowym, pracujacym w warunkach sterowa-
nia jego predkosci za pomoca dlawienia rownoleglego, wystepuja moce APwm
strat mechanicznych, moce APwy strat objetosciowych i moce APy strat ci$nie-
niowych zblizone do mocy APmm, APmy i APwmp, ktore wystepowatyby w takim
silniku przy sterowaniu jego predkosci za pomocg sterowania dtawieniowego
szeregowego (z tendencja do niewielkiego obnizenia mocy APwm Strat mecha-
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nicznych i mocy APwy strat objetosciowych, ze wzgledu na obnizenie ci$nienia
pm2 na odptywie z silnika w uktadzie ze sterowaniem dtawieniowym réwno-
leglym).

Moc APc = Apc Qu strat ci$nieniowych w przewodach rozwazanego
uktadu ze sterowaniem dtawieniowym rownoleglym jest rowna mocy APc strat
cisnieniowych w rozwazanych wyzej czterech ukladach ze sterowaniem dta-
wieniowym szeregowym.
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Rys.13. Interpretacja graficzna mocy strat w elementach uktadu napedu i sterowania

hydrostatycznego. Uktad indywidualny ze sterowaniem diawieniowym rownoleglym

predkosci silnika hydraulicznego obrotowego zasilany pompa o statej wydajnosci; ze-

spot sterowania dlawieniowego rownolegltego w postaci: - nastawialnego zaworu dla-
wigcego, - nastawialnego dwudrogowego regulatora przeptywu

W pompie o statej wydajnosci, z racji jej pracy przy ci$nieniu pp tloczenia
nizszym niz w uktadach ze sterowaniem dtawieniowym szeregowym, nastepuje
niewielkie powigkszenie mocy APpy, = Appp Qp strat ci$nieniowych, a jedno-
cze$nie wyrazne zmniejszenie mocy APpy = Appi Qpy strat objetosciowych
a takze zmniejszenie mocy APpm = Mpm @p Strat mechanicznych.

W okresie obcigzenia silnika hydraulicznego niewielkim momentem My,
w rezultacie sumarycznego zmniejszenia mocy strat w elementach uktadu, na-
stepuje zmniejszenie mocy Ppc = Mp @p pobieranej przez pompe¢ od napedza-
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jacego ja silnika (elektrycznego badz spalinowego) w poroéwnaniu z mocg Ppc
pobierana przez pompe o stalej wydajnos$ci zastosowana w uktadzie ze sterowa-
niem dlawieniowym szeregowym predkosci silnika. Przy niezmienionej mocy
Pmu = Mm om uzytecznej silnika hydraulicznego, podwyzsza to sprawno$¢ ener-
getyczng m catego uktadu w poréwnaniu ze sprawnoscig 1 uktadu ze sterowa-
niem dlawieniowym szeregowym zasilanego pompa o statej wydajnosci.

Omawiana struktura uktadu hydraulicznego, z pompa o stalej wydajnosci
i ze sterowaniem dtawieniowym rownoleglym predkosci silnika hydrauliczne-
g0, moze osiggnac, w okresie pracy przy maksymalnej predkos$ci @mmax (Nmmax)
sterowanego silnika i w catym zakresie 0 <Mu < Mwmax zmiany jego obciaze-
nia, sprawno$¢ energetyczng 1 rowng sprawnosci catkowitej 7 uktadu o stero-
waniu objetosciowym predkosci silnika hydraulicznego (pompag o zmiennej wy-
dajnosci).
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Rys.14. Uktad indywidualny ze sterowaniem dlawieniowym rownolegtym predkosci

silnika hydraulicznego obrotowego; zespot sterowania dlawieniowego w postaci: a) na-
stawialnego zaworu dtawigcego, b) nastawialnego dwudrogowego regulatora przeptywu
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7. Uklad ze sterowaniem objetosciowym predkosci silnika pompa o zmien-
nej wydajnoSci

Rysunek 15 interpretuje pola mocy strat energetycznych wystepujacych
w elementach ukladu ze sterowaniem objetoSciowym, pompa o zmiennej
wydajnosci, predkosci silnika hydraulicznego obrotowego.

Sterowanie objetosciowe predkosci am (Nv) watu silnika hydraulicznego
(o statej chlonnosci gmt na obrot watu) za pomocg zmiany, wymaganej przez
silnik, jego chtonno$ci Qum, umozliwiajacej uzyskanie predkosci am (nv) zada-
nej przez napg¢dzane silnikiem urzadzenie, jest realizowane za pomocg zmiany
wydajnosci pompy bezposrednio zasilajacej silnik (rys. 16).

Wymagana predkos¢ wm (nwm) silnika uzyskiwana jest tu odpowiednia wy-
dajnoscia Qe pompy (Qu = Qp). Wyeliminowane wigc sg zaré6wno struk-
turalne straty objetosciowe (APsw = 0), jak i strukturalne straty cisnieniowe
(APsp = 0) zwigzane ze strukturg zespotu sterowania dlawieniowego predkosci
silnika hydraulicznego.
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Rys.15. Interpretacja graficzna mocy strat w elementach uktadu napedu i sterowania hy-
drostatycznego. Uktad indywidualny ze sterowaniem objeto$§ciowym, pompg o zmien-
nej wydajnosci, predkosci silnika hydraulicznego obrotowego o statej chtonnosci na obrot
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Rys.16. Uktad indywidualny ze sterowaniem objetosciowym predkosci silnika hydrau-
licznego pompa o zmiennej wydajnosci

Aktualne cisnienie pp, tloczenia pompy wynika z sumy aktualnego spadku
Apw cis$nienia, wymaganego przez napedzany silnik hydrauliczny, oraz ze strat
Apc cisnienia wystgpujacych w przewodzie taczacym pompe z silnikiem oraz
W przewodzie odptywowym silnika. O maksymalnej granicznej wartosci Pramax
ci$nienia w przewodzie ttocznym pompy decyduje zawor bezpieczenstwa (zam-
kniety w trakcie normalnej pracy pompy czyli w zakresie cisnienia 0 < ppz <
pn), ktérego ciénienie otwarcia jest wyzsze od wartosci pn ci$nienia nominal-
nego uktadu (maksymalnego cis$nienia cigglej pracy uktadu).

W silniku hydraulicznym obrotowym, pracujacym w uktadzie o sterowa-
niu jego predkosci wm (Nm) pompa o zmiennej wydajno$ci, wystepuja takie sa-
me wielkosci mocy APwm Strat mechanicznych, mocy APwy strat objgtosciowych
i mocy APwp strat ci$nieniowych jak w uktadzie, w ktorym do zmiany predkosci
am (Nv) stosowane jest sterowanie dltawieniowe rownolegte, a uktad jest zasila-
ny pompa o statej wydajnosci. Moce APwmm Strat mechanicznych oraz APy strat
objetosciowych w silniku sg tu nieco nizsze od mocy tych strat, ktore wystapi-
lyby w silniku sterowanym za pomoca uktadu z dlawieniem szeregowym,
w ktérym wystepuje dtawienie strumienia réwniez na odptywie silnika (ci$nie-
nie pmz odptywu z silnika jest w zwigzku z tym wyzsze).

Moc APc = Apc Qw strat ci$nieniowych w przewodach uktadu o sterowa-
niu objetosciowym predkosci silnika hydraulicznego pompa o zmiennej wydaj-
nosci jest, przy danej niezmienionej wymaganej predkosci awm (nv) watu silnika,
rowna mocy APc strat wystepujacych w uktadach o sterowaniu dtawieniowym
szeregowym badz rownolegtym predkosci silnika.

W pompie o zmiennej wydajnosci, zasilajgcej bezposrednio silnik hydrau-
liczny, wystepuje (przy niezmienionej mocy Pwy = Mwm @m uzytecznej silnika)
obnizenie mocy APpp = Appp Qp strat cisnieniowych (z racji zmniejszenia Appp
i Qp), obnizenie mocy APpy = Appi Qpy strat objgtosciowych (z racji zmniejsze-
nia Apei i Qpy) oraz obnizenie mocy APpm = Mpm @p Strat mechanicznych
(w zwigzku ze zmniejszeniem Mpn przy niewielkim powigkszeniu ).
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W uktadzie o sterowaniu objgtosciowym (pompa o zmiennej wydajnosci)
predkosci silnika hydraulicznego (o statej chtonnosci na obrot), suma aktualnej
(niezmienionej w stosunku do mocy Pwy w rozwazanych wyzej uktadach) mocy
uzytecznej Pwu = Mwm aow Silnika hydraulicznego oraz mocy APwvm = Mym @wm
strat mechanicznych w silniku, mocy APw = Apmi Qmv strat objgtosciowych
w silniku, mocy APwp = Apmp Qwm strat ci$nieniowych w silniku, mocy APc =
Apc Qm strat cisnieniowych w przewodach taczacych ukladu hydraulicznego,
oraz mocy APpp, = Appp Qp strat msmemowych w pompie, mocy APpy = Appi
Qey strat objetosciowych w pompie i mocy APem = Mpm @p Strat mechanicznych
w pompie decyduje o tym, ze moc Ppc = Mp @wp wymagana przez pompe na jej
wale od napedzajagcego pompe silnika (elektrycznego badz spalinowego) jest
mniejsza w poréwnaniu z moca Ppc pobierana przez pompe w, omawianych wy-
zej, uktadach ze sterowaniem dtawieniowym predkosci silnika hydraulicznego.

Sprawno$¢ energetyczna 17 = Pmu/Pmc uktadu o sterowaniu objgtosciowym
pompa o zmiennej wydajnos$ci jest wiec najwyzszag sposrod sprawnosci n roz-
wazanych uktadow w calym zakresie zmiany 0 < om < @wmax predkosci i 0 <
Mwm < Mwmmax obcigzenia silnika hydraulicznego. Nalezy jednak doda¢, ze prze-
waga energetyczna uktadu o sterowaniu predkosci wwv (nw) silnika hydraulicz-
nego pompa o zmiennej wydajnosci nad ukladami o sterowaniu dtawienio-
wym predkosci silnika wyraznie maleje przy predkosci wwm silnika zblizajacej
si¢ do @mmax 1 obcigzenia silnika zblizajacego si¢ do Mvimax.

8. Uklad ze sterowaniem objetosciowym predkosci silnika pompg
0 zmiennej wydajnosci i silnikiem o zmiennej chlonnos$ci na obraét pra-
cujacy przy cis$nieniu nominalnym py

Rysunek 17 obrazuje pola mocy strat energetycznych w ukladzie indy-
widualnym o sterowaniu objetoSciowym predkosci silnika hydraulicznego
za pomoc3 jednoczesnej zmiany wydajno$ci na obrét walu pompy i zmiany
chlonnosci na obrét watu silnika, ukladzie pracujacym przy ustalonym
ciSnieniu w przewodzie tlocznym pompy réwnym ci$nieniu nominalnemu
pracy ukladu — pp2 = pn.

Na rysunku rozwazany jest uktad ze sterowaniem objgtosciowym pred-
kosci @m (nNm) zespotem tzw. obiegu wtornego silnika (dostosowujqcym po-
przez zmiang chtonno$ci Qmgy na obrét watu silnika, spadek Apwm cisnienia
w silniku do warto$ci Apm = pn - Apc i jednoczesnie nastawiajacym, wymagang
przez napg¢dzane silnikiem urzadzenie, pr¢dko$¢ am (nw) silnika); uktad zasila-
ny jest pompg (o zmienne] wydajnos$ci Opgy Na obrot jej watu) wyposazong
w regulator ci$nienia ppz = pn.

Rozwigzanie (rys. 18) umozliwia korzystanie z maksymalnej mocy uzy-
tecznej Pru pompy (wynikajacej z iloczynu ci$nienia pp2 pracy pompy rownego
ci$nieniu nominalnemu pn pracy uktadu (pp2 = pn) i maksymalnej wydajnosci
Qpmax pompy osiaganej przy Wspoiczynnlku b = gpg/grt = 1 zmiany wydajnosci
na obrét pompy) takze w okresie mniejszego obcigzenia silnika hydraulicznego
(momentem Mm < Mmmax), poprzez wzrost, w tym okresie pracy, predkosci am
silnika powyzej jego predkosci nominalnej @mn (om > @wn).
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Rys.17. Interpretacja graficzna strat mocy w elementach uktadu napgdu i sterowania
hydrostatycznego:

— Uklad indywidualny ze sterowaniem objetosciowym predkosci silnika hydraulicz-
nego obrotowego pompa o zmiennej wydajnosci na obrot i silnikiem o zmiennej
chlonnos$ci na obroét, pracujacy przy cisnieniu nominalnym pez = cte = pn; chion-
noscig qmgv na obroét silnika ustalane jest, przy danym jego obciazeniu My, cisnie-
nie nominalne w przewodzie ttocznym pompy — pp2 = pn, wydajnoscig pgy na obrot
pompy sterowana jest predkos$¢ obrotowa ny silnika,

—  Uktfad centralny ze sterowaniem objetosciowym predkosci silnikéw hydraulicznych
obrotowych w obiegach wtdrnych silnikow zasilany pompa o zmiennej wydajnosci
na obrét wyposazong w regulator ci$nienia pp; = cte = pn (koncepcja Rexroth) -
praca w okresie zasilania jednego silnika (wspotczynnik ,,a;” wzrostu cisnienia ste-

rowanego regulatorem ci$nienia pompy — a1 = 0)
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Rys.18. Uktad indywidualny ze sterowaniem objetosciowym predkosci silnika hydrau-
licznego obrotowego za pomoca jednoczesnej zmiany wydajno$ci na obrot watu pompy
i zmiany chtonnosci na obrot watu silnika, uktad pracujacy przy ustalonym cis$nieniu
W przewodzie tlocznym pompy rownym cis$nieniu nominalnemu pracy uktadu — pp2 = pn
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Rys.19. Uktad centralny z silnikami obrotowymi usytuowanymi rownolegle, ze sterowa-
niem objetosciowym predkosci kazdego silnika zespoltem tzw. obiegu wtérnego, uklad
zasilany pompa o zmiennej wydajnosci wspolpracujaca z regulatorem w systemie state-
go ci$nienia pp2 = cte = pn (koncepcja firmy Rexroth) — w okresie pracy jednego silnika
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Cisnienie nominalne w przewodzie ttocznym pompy — pp2 = pn, przy da-
nym obcigzeniu Mu silnika, ustalane jest zmieniajacg si¢ chtonno$cia Qugy Na
obrot watu silnika; wydajnoscia Qpgv na obrot pompy sterowana jest predkos¢
v (Nw) silnika.

Idea zasilania przez jedng pompeg (o zmiennej wydajnosci (pgy na obrot
watu), przy stalym poziomie ci$nienia pp2 = pn W jej przewodzie ttocznym,
dwoch lub wickszej liczby jednoczesnie pracujacych silnikow hydraulicznych
(o zmiennej chtonno$ci gmgy na obrot watu) zostata wykorzystana przez firme
Rexroth w koncepcji hydraulicznego ukladu centralnego (z réwnolegle usy-
tuowanymi wzgledem siebie i jednocze$nie pracujgcymi silnikami) ze stero-
waniem objetoSciowym predkosci kazdego silnika hydraulicznego obroto-
wego zespolem tzw. obiegu wtérnego silnika, ukladu zasilanego pompa
0 zmiennej wydajnos$ci na obrot walu pompy wyposazona w regulator ci-
$nienia pp2 = pn (rys. 19 — uktad centralny w okresie pracy jednego silnika).

Sterowanie predkosci @m (nv), kazdego z jednoczes$nie pracujacych
w uktadzie centralnym silnikoéw hydraulicznych, wltasnym zespotem obiegu
wtornego, sprowadza si¢ do zastOsowania rozwigzania, w ktérym chlonnoscia
Omgv Na obroét silnika dostosowywany jest, wymagany przez silnik, spadek Apwm
cisnienia w silniku do wartosci 4pm = pn — 4pc (a wigc do wartosci wynikajacej
z roznicy cis$nienia ppz = pn W przewodzie tlocznym pompy i oporéw Apc
w przewodach taczacych uktadu) a jednoczes$nie tym zespolem nastawiana jest,
wymagana przez nap¢dzane silnikiem urzadzenie, predkos¢ wm (nm) silnika.

Zastosowanie rozwigzania uktadu centralnego z rownolegle usytuowanymi
wzgledem siebie silnikami hydraulicznymi obrotowymi, w ktorym o predkosci
om (Nm) kazdego z silnikéw napedzajacych jednoczes$nie pracujace urzagdzenia
decyduje jego wlasny zespot obiegu wtornego (zwigzany konstrukcyjnie z sil-
nikiem) eliminuje koniecznos$¢ nastawiania nat¢zenia Qm skierowanego do kaz-
dego silnika zespotem sterowania dlawieniowego umieszczonym na odgate-
zieniu do silnika i szeregowo wzgledem silnika. A wigc rozwigzanie takie
eliminuje moc APsp = Appe Qm strukturalnych strat ciSnieniowych wystepuja-
cych w zespole sterowania dtawieniowego (w serwozaworze, rozdzielaczu pro-
porcjonalnym, nastawialnym zaworze dlawigcym badz w nastawialnym dwu-
drogowym regulatorze przeptywu).

Warunki pracy takiego uktadu centralnego w okresie zasilania jednego sil-
nika sa bardzo zblizone (z punktu widzenia wystepujacych w uktadzie mocy
strat energetycznych) do warunkéw pracy, wyzej przedstawionego, uktadu in-
dywidualnego o sterowaniu obj¢tosciowym pompg i silnikiem (z jednga pompa
0 zmiennej wydajnosci na obrot walu napedzajaca jeden silnik hydrauliczny
0 zmiennej chlonno$ci na obrdot watu), w ktorym w przewodzie tlocznym pom-
py panuje, niezaleznie od aktualnego obcigzenia Mwm silnika hydraulicznego,
stale ci$nienie pp2 = pn. ROzni te dwa uktady wielkos¢ pompy; w uktadzie
indywidualnym, jej nominalna wydajno$¢ Qpn musi zapewni¢ wymagang nomi-
nalng chtonno$¢ Qwmn napedzanego nig silnika, w uktadzie centralnym — nomi-
nalna wydajnos¢ Qpn pompy musi by¢ wigksza, by dostarczy¢ strumien
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0 natezeniu wynikajacym z sumy wymaganych nominalnych chtonnoséci Qwni,
jednoczesnie pracujacych i rownolegle podigczonych do przewodu ttocznego
pompy, silnikow.

Przyjmijmy jednakze, w celu umozliwienia porownania mocy strat wyste-
pujacych w tych dwoch uktadach o sterowaniu objetosciowym predkosci silnika
hydraulicznego z mocami strat wystgpujacych we wczesniej omowionych ukta-
dach indywidualnych, ze w obu uktadach (indywidualnym i centralnym roz-
patrywanym w okresie zasilania jednego silnika) zastosowana jest pompa o wy-
dajnosci nominalnej Qen wymaganej przez nominalng chtonno$¢ Qwn Stero-
wanego jednego silnika. Przy zatozeniu takim, warunki pracy obu uktadow
I wystgpujace w nich moce strat energetycznych sg identyczne.

Rozwazmy pola mocy strat w elementach na przyktadzie uktadu central-
nego wedlug koncepcji firmy Rexroth, ze sterowaniem objetosciowym predko-
$ci kazdego silnika zespotem tzw. obiegu wtornego, ukladu pracujacego
w okresie zasilania jednego silnika.

W silniku hydraulicznym o zmiennej chtonnos$ci gugy na obrét watu, pra-
cujacym przy spadku ci$nienia Apm = pn — Apc (czyli nieco tylko nizszym od
ci$nienia nominalnego pn), mocy uzytecznej Pmy = Mm @w, hiezmienionej
W poréwnaniu z poprzednimi uktadami (rys. 1, 4, 7, 10, 13 i 15), a wigc wyni-
kajacej z takiego samego, wymaganego przez nape¢dzane urzadzenie, momentu
Mwm 1 z tej samej wymaganej predkosci om watu silnika, towarzysza inaczej
uksztattowane pola mocy strat wystepujacych w silniku.

Moc APum = Mmm @w strat mechanicznych w silniku jest zalezna (obok
wv) od momentu My tych strat. Moment Mmm strat mechanicznych w silniku
nie zalezy praktycznie od predkosci am (Nm) i od aktualnej chtonnosci Qugy Na
obrét watu silnika, a zalezy gléwnie od wielkosci momentu Mw obciazajacego
silnik. W zwigzku z tym, wielko$¢ powierzchni pola mocy APwm Strat mecha-
nicznych (rys. 17) jest praktycznie taka sama jak wielko$¢ pola APwm w ukta-
dzie z pompa o zmiennej wydajnosci na obrot napgdzajaca silnik o statej chion-
nosci Qwe na obrot (rys. 15), chociaz ksztatt pola APum (podobnie jak ksztatt
pola Pmy = Mm @wm niezmienionej mocy uzytecznej), przedstawiony na plasz-
czyznie o wspotrzednych (p — cisnienie, Q — natezenie), jest inny.

Moc APwv = Apmi Qmy strat objetosciowych w silniku hydraulicznym, przy
niezmienionej (w porownaniu z poprzednimi uktadami) niewielkiej mocy Pwy =
Mm om uzytecznej silnika (gtownie przy niewielkim obcigzeniu Mwm) ro$nie
W rozwazanym ukladzie wielokrotnie w poréwnaniu z mocg APwy strat objeto-
sciowych w silniku o statej chtonnosci gqwt na obrot (rys. 15). Wynika to z jed-
noczesnego duzego wzrostu spadku Apwmi cisnienia w komorach roboczych sil-
nika, jak i z towarzyszacego mu, duzego wzrostu natgzenia Qwy strat objeto-
$ciowych.

Z Kkolei, moc APwp = Apwmp Qm strat ciSnieniowych w kanatach (i w roz-
dzielaczu) silnika (o matej chwilowej chtonnos$ci gmgy na obrét watu) wyraznie
maleje zaréwno ze wzgledu na spadek chtonnosci Qu silnika (przy niezmie-
nionej nw) jak i ze wzgledu na, towarzyszacy mu, spadek Apmp. A wigc moc
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APwp strat ci$nieniowych w silniku o matej chwilowej wartosci chlonno$ci qmgv
na obrdt watu jest nizsza od mocy APwp tych strat w silniku o statej chtonno$ci
gmt na obrot (rys. 15).

Sadzi¢ jednak nalezy, ze w silniku hydraulicznym tlokowym osiowym
0 zmiennej chtonnosci Qugy na obrét watu, pracujacym przy stalym spadku Apwm
ci$nienia bliskim ci$nienia nominalnego pn uktadu, zysk zwigzany ze zmniej-
szong mocg APwmp strat cisnieniowych bedzie duzo mniejszy od straty wyni-
kajacej z wyraznie powigkszonej (w porownaniu z silnikiem o statej chtonnosci
gmt na obrot — rys. 15) mocy APwy strat objetosciowych. W efekcie, sprawnos¢
1w silnika pracujgcego w takich warunkach jest nizsza.

Moc APc = Apc QM strat cisnieniowych w przewodach uktadu pracuj acego
przy ustalonym ci$nieniu PP2 = Pn W przewodzie ttocznym pompy jest wyraznie
zmniejszona w porownaniu z mocg APc tych strat w uktadzie z silnikiem hy-
draulicznym o statej chtonnosci gu: na obrot. Wynika to z wyraznego zmniej-
szenia natgzenia Qm strumienia w przewodach. Towarzyszy temu rowniez
zmniejszenie strat Apc cisnienia w przewodach.

Z punktu widzenia mocy APc strat w przewodach taczacych, uktad z sil-
nikiem hydraulicznym o zmiennej chtonno$ci Qugy na obrét, pracujacy przy
stalym ci$nieniu ppz = pn W przewodzie ttocznym pompy, ma duzag przewage
nad uktadami z silnikiem o statej chtonnosci qw: na obrét, w ktorych zmniej-
szonemu momentowi Mwm obcigzajacemu silnik towarzyszy mniejszy spadek
Apw ci$nienia wymagany przez silnik a w efekcie — nizszy poziom ci$nienia pez
w przewodzie ttocznym pompy (pp2 < Pn). Przy dtuzszych przewodach i w wa-
runkach niskiej temperatury (duzej lepkosci) czynnika roboczego (oleju hydrau-
licznego), zysk wynikajacy z oszczednosci energetycznych w przewodach ukta-
du z pe2 = pnmoze by¢ znaczacy.

W pompie o zmiennej wydajnos$ci, wspotpracujacej z regulatorem ppz = pn,
jej wydajnos¢ Qp, przy niezmienionej mocy uzytecznej Pmy = Mm @m nape-
dzanego przez pompg silnika hydraulicznego (sterowanego zespotem obiegu
wtdrnego), jest mniejsza od wydajnosci Qp takiej pompy zasilajacej silnik hy—
draullczny 0 Staie] chlonnos$ci Qui na obrot watu (a wige w sytuacji, gdy cis$nie-
nie pe2 jest mniejsze od cisnienia nominalnego — Pe2 <P (rys. 15)). Towarzyszy
temu rowniez wyrazne zmniejszenie mocy APpp = Appp Qp strat ciSnieniowych
w kanatach (i w rozdzielaczu) pompy (zaré6wno ze wzgledu na spadek wydaj-
nosci Qp pompy jak i na, towarzyszacy mu, spadek strat Appp ci$nienia).

Moc APpy = Appi Qpy strat objetosciowych w pompie, przy niezmienionej
(W poréwnaniu z poprzednimi uktadami) niewielkiej mocy Pmy = Mwm @m uzy-
tecznej silnika, rosnie w rozwazanym uktadzie wielokrotnie w porownaniu
Z moca APpy strat objetosciowych w pompie o zmiennej wydajnosci zasilajacej
bezposrednio silnik hydrauliczny o stalej chtonno$ci qwt na obrot (gdy pr2 < pn)
(rys. 15). Moc APpy strat objetosciowych jest tu praktycznie rowna mocy APpy
W pompie zasilajacej uktad o sterowaniu dlawieniowym predkosci silnika,
wspolpracujacej rOwniez z regulatorem w systemie stalego ci$nienia pp2 = pn
(chociaz wowczas wydajno$¢ Qp pompy jest wigksza (rys. 7)).
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Rozwazajac pompe zasilajaca silnik hydrauliczny sterowany w obiegu
wtornym (a wiec pracujaca przy statym ci$nieniu ppz2 = pn 1 przy wydajnosci Qp
odpowiedniej do aktualnej mocy uzytecznej Ppy = Qp pn pompy wynikajacej
z aktualnej mocy uzytecznej Pmu = Mwm @m napedzanego silnika) mozna
W pierwszym, duzym przyblizeniu stwierdzi¢, ze wielko§¢ momentu Mp; = App;
Qpgv/21T indykowanego w jej komorach roboczych jest rzedu momentu Mp;
pompy o zmiennej wydajnosci zasilajacej silnik o stalej chtonnos$ci qw: na obrot
(rys. 15). Wynika to z faktu, ze przy podobnej aktualnej mocy uzytecznej pom-
py, np. dwukrotnemu przyrostowi Apei cisnienia w komorach pompy towa-
rzyszy mniej wigcej dwukrotny spadek gpgy Wydajnosci na obrét pompy. Mozna
wige przyja¢, w duzym przyblizeniu, ze moment Men Strat mechanicznych,
proporcjonalny do momentu indykowanego Mpi (Mpm ~ Mpi) bedzie w obu
przypadkach zblizony. W efekcie, mozna roéwniez przyjac, ze powierzchnia pola
APpm = Mpm @p mocy strat mechanicznych w pompie bedzie podobna do po-
wierzchni pola APpn strat mechanicznych w pompie zasilajacej uktad z silni-
kiem hydraulicznym o statej chtonnos$ci gwt na obrét (rys. 15), chociaz ksztalt
pola APpm jest inny.

Podobnie jak w silniku hydraulicznym sterowanym wilasnym obiegiem
wtornym i pracujgcym w sposob ciagly przy spadku Apwm cis$nienia bliskim ci-
$nieniu nominalnemu pn uktadu, praca pompy przy cisnieniu pp2 = pPn Wigze si¢
z zyskiem energetycznym wynikajacym ze zmniejszenia, przy danej niezmie-
nionej mocy Pwy = Mwm owm uzytecznej silnika, mocy APp, = Appp Qp Strat ci-
$nieniowych w pompie oraz z duza strata energetyczna zwigzang z powic-
kszeniem mocy APp, = Qpy Appi strat objetosciowych w pompie w poréwnaniu
Z mocami tych strat wyst¢pujacymi w pompie o zmiennej wydajnosci zasilaja-
cej silnik o statej chtonnosci gw: na obrét watu (rys. 15). Przy poréwnywalnych
mocach APpn = Mpn @p strat mechanicznych w pompie pracujacej w tych
dwoch uktadach (rys. 151 17), suma mocy strat w pompie pracujgcej przy pr2 =
pn jest wieksza a jej sprawno$¢ energetyczna 7p si¢ obniza.

Suma mocy strat energetycznych wystepujacych w silniku hydraulicznym
o zmiennej chlonno$ci Qugy na obrét walu i w pompie o zmiennej wydajnosci
Opgv Na obrot watu pracujacych w uktadzie o krotkich przewodach taczacych,
przy cisnieniu w przewodzie ttocznym pompy réownym ci$nieniu nominalnemu
(pp2 = pn), moze by¢, w okresie matego obcigzenia My silnika (rys. 17), duzo
wyzsza od sumy mocy strat w uktadzie z silnikiem o statej chtonno$ci gm: na
obrét watu sterowanym objetosciowo pompa o zmiennej wydajnosci (rys. 15).

W warunkach pracy uktadu z pp2 = pn (Z pr2 niezaleznym od obcigzenia
Mw silnika), uktadu o dtugich przewodach tgczacych (o wigkszych stratach Apc
cisnienia w przewodach), pracujgcego przy duzej lepkosci v czynnika robocze-
go (oleju hydraulicznego), suma mocy strat energetycznych moze z kolei oka-
za€ si¢ nizsza od sumy strat w uktadzie z silnikiem o statej chtonnosci gwt na
obrot watu i z pompg o zmiennej wydajnosci (rys. 15). Przy duzej lepkosci oleju
bowiem, zyski energetyczne zwigzane z obnizeniem strat ciSnieniowych w ele-
mentach uktadu (gléwnie w przewodach taczacych), uzyskane w wyniku
zmniejszenia natezenia Qp = Qm, moga sie okaza¢ duze, natomiast moce strat
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objetosciowych APpy W pompie i APw w silniku nie wzrosng tak znacznie, jak
przy mniejszej lepkosci.

9. Whnioski

1. Rozdziaty 2-5 (Czgs¢ 1) ilustruja pola mocy strat energetycznych wyste-
pujacych w elementach ukladu indywidualnego, w ktérym do sterowania
predkosci silnika hydraulicznego (o statej chtonno$ci na obrot) zastosowane
jest dlawienie szeregowe strumienia cieczy roboczej celem uzyskania wiel-
kosci Qm natezenia odpowiadajgcej wymaganej, przez napedzane silnikiem
urzadzenie, predkosci katowej amwm (obrotowej nu). Zastosowany rozdzielacz
dlawiacy (rozdzielacz nadazny — serwozawor, rozdzielacz proporcjonalny)
badZz nastawialny zawodr dlawiacy lub nastawialny dwudrogowy regulator
przeplywu umozliwiajg precyzyjng zmiane predkosci silnika. Jako zrédto
zasilania uktadu ze sterowaniem dtawieniowym szeregowym zastosowana
moze by¢ w ukladzie tansza pompa o stalej wydajnosci wspotpracujaca
z zaworem przelewowym lub z zaworem przelewowym sterowanym, badz
pompa o wydajnosci zmiennej wspotpracujaca z regulatorem statego cis-
nienia lub z regulatorem Load Sensing zmiennego cisnienia.

1.1.Rozdziat 2 przedstawia uklad ze sterowaniem dlawieniowym szere-
gowym predkosci silnika zasilany pompa o stalej wydajnosci wspot-
pracujacg z zaworem przelewowym w systemie stalego cisnienia.
Wymagany poziom cisnienia nominalnego p, pracy pompy i wymagany
poziom wydajnosci teoretycznej Qpr pompy, wymagane od niej w cza-
sie pracy uktadu, oraz aktualny niewielki moment Mwm obcigzajacy i ak-
tualna niewielka predkos¢ katowa wwm walka silnika hydraulicznego de-
cydujag w tej strukturze sterowania dlawieniowego predkosci silnika
0 znacznych chwilowych wielko$ciach mocy APgy, strukturalnych strat
cisnieniowych i mocy APs, strukturalnych strat obj¢tosciowych. Towa-
rzyszy temu wowczas bardzo niska warto$¢ catkowitej sprawnosci
energetycznej » uktadu.
Moc AP, strukturalnych strat ci$nieniowych w zespole sterowania dta-
wieniowego moze by¢ redukowana prawie do zera w okresie pracy sil-
nika hydraulicznego przy maksymalnym obcigzeniu Mumax jego watka.
Moc APsy strukturalnych strat objetoSciowych w zespole sterowania
dtawieniowego maleje z kolei prawie do zera w sytuacji, gdy silnik hy-
drauliczny pracuje z maksymalng predko$cig katowa @wmax (Obrotowsa
anax)-
Praca silnika hydraulicznego w okresie maksymalnego obcigzenia
Mwmax 1 jednocze$nie maksymalnej predkosci @mmax (NMmax) SPrawia, ze
zminimalizowana moze by¢ wowczas moc strat zwigzanych ze stero-
waniem dlawieniowym predkosci silnika, a o sumie strat energetycz-
nych w uktadzie decydujg jedynie straty w silniku hydraulicznym,
w przewodach taczacych i w pompie. Sprawno$¢ catkowita 7 uktadu
osigga wtedy wysoka warto$¢ 7max, zblizong do maksymalnej wartosci
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Imax sprawnos$ci energetycznej ukladu o sterowaniu objetoSciowym
predkosci silnika hydraulicznego (pompa o zmiennej wydajnosci).
Jednakze, aby moc uzyskaé¢, w ukladzie ze sterowaniem dlawieniowym
szeregowym, mozliwos$¢ obcigzenia silnika hydraulicznego maksymal-
nym momentem Mwmax zblizonym do maksymalnej wartosci obcigzenia
Mwmax silnika w ukladzie o sterowaniu objeto$ciowym, nalezy umo-
zliwi¢ wzrost szczeliny dtawigcej rozdzielacza dtawigcego (badz zawo-
ru dfawigcego) do wielkos$ci wymagajacej nieznacznego spadku APpemin
~ () ci$nienia przy natezeniu maksymalnym Qwmax =~ Op.

Z kolei, aby moc uzyska¢, w uktadzie ze sterowaniem dlawieniowym
szeregowym, mozliwo$¢ nastawiania, rozdzielaczem dtawiagcym badz
zaworem dlawigcym, natezenia maksymalnego Qwmmax = QOp, czyli bli-
skiego wydajnosci pompy, nalezy zastosowa¢ w ukladzie zawor prze-
lewowy, ktory bedzie stabilizowal poziom ci$nienia psp = pn pracy
pompy przy natezeniu Qp — Qum = 0, tzn. bliskim zera.

1.2.Rozdziat 3 przedstawia uktad ze sterowaniem dltawieniowym szerego-
wym predkosci silnika zasilany pompg o statej wydajnosci wspo%pracu—
Ja,cq z zaworem przelewowym sterowanym w systemie zmiennego ci-
$nienia.
W efekcie zastosowania zaworu przelewowego sterowanego, w okresie
obcigzenia silnika hydraulicznego niewielkim momentem My, nastepu-
je rowniez wyrazne zmniejszenie mocy Ppc = Mp wp pobieranej przez
pompe od napedzajacego ja silnika (elektrycznego badz spalinowego),
€O, przy niezmienionej mocy Pmu = Mm ow uzytecznej silnika hydrau-
licznego, wyraznie podwyzsza sprawno$¢ energetyczna m catego uktadu
w poréwnaniu ze sprawnos$cia 1 uktadu zasilania statoci$nieniowego.
Obie struktury (p = cte i p = var) sterowania dtawieniowego szerego-
wego pre;dkosm silnika hydraulicznego, zasilane pompa o stalej Wydaj—
nosci, moga osiggnaé, w okresie maksymalnego obciazenia Mumax i jed-
noczesnej maksymalnej predkosci @wmax (Nwmax) tego silnika, t¢ sama
maksymalng sprawnos$¢ catkowita 7max uktadu. Jest ona zblizona do
warto$ci maksymalnej sprawno$ci energetycznej 7max ukladu o stero-
waniu objetosciowym predkosci silnika hydraulicznego (pompa
0 zmiennej wydajnos$ci). Uklad p = var staje si¢ wowczas ukladem p =
cte, a wigc warunki pracy obu uktadéw stajg sie takie same a jednocze-
$nie moga by¢ praktycznie wyeliminowane straty strukturalne APgyp i
APsv w zespole sterowania dtawieniowego. Wymaga to jednakze, po-
dobnie jak w uktadzie p = cte z pompa o statej wydajnosci, mozliwosci
wzrostu pola szczeliny fpemax rozdzielacza dtawiacego (zaworu dtawia-
cego) do wielkos$ci wymagajacej nieznacznego spadku Appemin = 0 Ci-
$nienia przy nat¢zeniu maksymalnym Qwmax = Op. Wymaga to takze za-
stosowania zaworu przelewowego sterowanego mogacego stabilizowac
warto$¢ Apses = Pr2 — P2 = Cte przy natgzeniu Qp — Qm = 0, tzn. bliskim
zeru i zaworu przelewowego stabilizujgcego poziom ci$nienia Psp = pn
przy natezeniu Qp — Qm = 0
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1.3.Rozdziat 4 przedstawia uklad ze sterowaniem dlawieniowym szere-
gowym predkosci silnika zasilany pompa o zmiennej wydajno$ci
wspoOtpracujaca z regulatorem w systemie stalego cisnienia.
Zastosowanie, jako zrddla zasilania uktadu o sterowaniu dlawieniowym
szeregowym predkosci silnika hydraulicznego, pompy o zmiennej wy-
dajnosci z regulatorem cis$nienia, pracujacej przy ci$nieniu pp = cte =
pn, umozliwia, w okresie pracy silnika przy niewielkiej predkosci mm
(nm), powazne obnizenie mocy Ppc = Mp wp pobieranej przez pompe od
napedzajacego ja silnika (elektrycznego lub spalinowego). Przy nie-
zmienionej mocy Pwu = Mwm wow uzytecznej silnika hydraulicznego,
wyzsza jest wiec znacznie sprawnos¢ energetyczna 77 calego uktadu
W poréwnaniu ze sprawnoscig 77 ukltadu statoci$nieniowego (p = cte)
zasilania zespolu dtawiagcego pompa o statej wydajnosci.
Uktad moze osiagna¢, w okresie maksymalnego obciazenia Mumax Silni-
ka hydraulicznego i w catym zakresie 0 < @m < @Wwvmax zmiany predkosci
silnika, sprawno$¢ catkowita 77 zblizong do warto$ci sprawnosci energe-
tycznej n uktadu o sterowaniu objetosciowym predkosci silnika (pompa
0 zmiennej wydajnosci). Zminimalizowana bowiem jest wowczas moc
APsy = Appoe Qm strukturalnych strat cisnieniowych. Wymaga to,
w uktadzie ze sterowaniem dtawieniowym szeregowym predkosci silni-
ka hydraulicznego, mozliwosci wzrostu pola szczeliny foemax rozdziela-
cza dtawigcego (badz zaworu dtawigcego) do wielko$ci wymagajacej
nieznacznego spadku Appemin = 0 ciSnienia w tej szczelinie przy natgze-
niu maksymalnym Qwmax = Qpmax, czyli réwnym peitnej wydajnosci
pompy. Wymaga to takze prawidtowej pracy regulatora cisnienia pom-
Py, stabilizujacego cisnienie pp2 jej ttoczenia na poziomie ppz = cte = pn
w catym zakresie 0 < Qp < Ommax zmiany wydajnosci pompy.
Przy jednoczesnym wystepowaniu maksymalnego obcigzenia Mumax
i maksymalnej predkosci mvmax sterowanego, dlawieniem szeregowym,
silnika hydraulicznego, maksymalna, mozliwa do osiagniecia, spraw-
no$¢ energetyczna 7max uktadu jest wiec bliska sprawnosci 7max uktadu
o sterowaniu objetosciowym predkosci silnika hydraulicznego, czyli
bezposrednio pompa o zmiennej wydajnosci.
Najwieksze oszczednosci energetyczne w rozwazanym uktadzie stero-
wania dtawieniowego szeregowego, w porownaniu z uktadem sterowa-
nia szeregowego zasilanego statoci$nieniowo pompa o statej wydajno-
$ci, wystepuja w okresie pracy silnika hydraulicznego przy matej jego
predkosci am (Nw).

1.4.Rozdziat 5 przedstawia uklad ze sterowaniem dlawieniowym szerego-
wym prf;dkosm silnika zasilany pompa o zmiennej wyda]nosm Wspol-
pracujaca z regulatorem Load Sensing w systemie zmiennego cisnienia.
Zastosowanie, jako zrodta zasilania uktadu o sterowaniu dlaw1en10wyrn
szeregowym predkosci silnika hydrauhcznego pompy o zmlenne] wy-
dajnosci z regulatorem Load Sensing, pracujacej przy cisnieniu ppz; =
Apis + P2 = Apus + pwmy, czyli o niewielka warto$¢ wyzszym od aktual-

155



CYLINDER 2008

nego cisnienia pv1 Wymaganego przez silnik hydrauliczny na jego do-
pltywie (czemu towarzyszy obnizenie do nieznacznej wielko$ci mocy
AP strukturalnych strat energetycznych w zespole sterowania dfawie-
niowego) obniza sum¢ mocy strat energetycznych w uktadzie do wiel-
ko$ci niewiele wyzszej od sumy mocy strat wystepujacych w element-
tach uktadu o sterowaniu objetosciowym predkosci silnika (bezpo-
srednio zmienng wydajnoscig pompy). Moc Ppc = Mp @p pobierana
przez pompe od napedzajacego ja silnika elektrycznego lub spalino-
Wego jest wigc tu nieco tylko wyzsza od mocy Ppc pompy 0 zmiennej
wydajnosci napedzajacej bezposrednio silnik hydrauliczny.

Uktad LS pracuje wigc w calym zakresie 0 < My < Mumax Zmiany ob-
cigzenia silnika hydraulicznego i w calym zakresie 0 < v < @wmax
zmiany jego predkosci ze sprawno$cig energetycznag m hiewiele tylko
nizsza od sprawnosci 7 uktadu o sterowaniu objetosciowym (bezpo-
srednio pompa o zmiennej wydajnosci). Réznica miedzy sprawnos-
ciami catkowitymi 1 obydwu tych ukladéw bedzie tym mniejsza im
wigksza bedzie mozliwos¢ wzrostu pola szczeliny foemax rozdzielacza
dtawiacego (badz zaworu dtawigcego) do wielkosci wymagajacej nie-
znacznego spadku Appemin = 0 ci$nienia w tej szczelinie przy natezeniu
maksymalnym Qwmax = Qpmax (czyli réwnym petnej wydajnosci pom-
py). Wymaga to takze prawidtowej pracy regulatora LS pompy dosto-
sowujacego, w catym zakresie 0 < Op < QOwmax zmiany wydajno$ci
pompy, ci$nienie ppz jej ttoczenia na poziomie o warto$¢ Apis = pr2 —
p2 = cte wyzszym od ci$nienia p, W przewodzie odptywowym rozdzie-
lacza dtawigcego (zaworu dlawiacego) do silnika hydraulicznego.

2. Rozdzialt 6 przedstawia uktad indywidualny ze sterowaniem dtawieniowym
rownolegtym predkosci silnika. Zespot sterowania dtawieniowego réwno-
leglego moze mie¢ posta¢ nastawialnego zaworu dlawiacego badz nasta-
wialnego dwudrogowego regulatora przeptywu umieszczonego na odgate-
zieniu przewodu ttocznego pompy.

Aktualna, wymagana przez napedzane silnikiem urzadzenie (i taka sama jak
w uktadach o strukturach sterowania dtawieniowego szeregowego przedsta-
wionych w rozdziatach 2-5), moc Puy = Mwm @wm uzyteczna silnika hydrau-
licznego (niezalezna od zastosowanej struktury sterowania predkosci silni-
ka) wptywa w inny (niz w ukladach ze sterowaniem dtawieniowym szere-
gowym) sposOb na generowane w uktadzie straty strukturalne.

W okresie obcigzenia silnika hydraulicznego niewielkim momentem My,
W rezultacie sumarycznego zmniejszenia mocy strat w elementach uktadu,
nastgpuje zmniejszenie mocy Ppc = Mp @p pobieranej przez pompe od na-
pedzajacego ja silnika (elektrycznego badz spalinowego) w poréwnaniu
zmocg Ppc pobierang przez pompe o stalej wydajnosci zastosowang
W uktadzie ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym predkosci silnika.
Przy niezmienionej mocy Pmy = Mm @wm uzytecznej silnika hydraulicznego,
podwyzsza to sprawnos¢ energetyczng 1 catego uktadu w porodwnaniu ze
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sprawnos$cig 77 ukladu ze sterowaniem dlawieniowym szeregowym zasila-
nego pompa o statej wydajnosci.

Struktura uktadu hydraulicznego, z pompg o statej wydajnosci i ze sterowa-
niem dtawieniowym réwnolegtym predkosci silnika hydraulicznego, moze
osiggnaé, w okresie pracy przy maksymalnej predkosci @mmax (Nvmax) Stero-
wanego silnika i w catym zakresie 0 <Mm < Mumax Zmiany jego obcigze-
nia, sprawnos¢ energetyczng 1 réwng sprawnosci catkowitej 7 uktadu o ste-
rowaniu obj¢tosciowym predkosci silnika hydraulicznego (pompa o zmien-
nej wydajnosci).

Rozdzial 7 przedstawia uktad o sterowaniu objetosciowym predkosci sil-
nika pompa o zmiennej wydajnosci.

W uktadzie o sterowaniu objetosciowym (pompa o zmiennej wydajnosci)
predkosci silnika hydraulicznego (o statej chtonnosci na obrot), suma aktu-
alnej (niezmienionej w stosunku do mocy Pwy w rozwazanych wyzej ukla-
dach) mocy uzytecznej Pmu = Mm owm Silnika hydraulicznego oraz mocy
APym = Mwmm ow strat mechanicznych w silniku, mocy APw = Apmi Qwmy
strat objetosciowych w silniku, mocy APmp = Apmp Qwm strat cisnieniowych
w silniku, mocy APc = Apc Qw strat cisnieniowych w przewodach tacza-
cych uktadu hydraulicznego, oraz mocy 4Ppy = Appp Qp Strat ciSnieniowych
w pompie, mocy APpy = Apei Qpy strat objetosciowych w pompie i mocy
APpm = Mpn @p strat mechanicznych w pompie decyduje o tym, ze moc Ppc
= Mp @wr wymagana przez pomp¢ na jej wale od napc;dza]qcego pompg sil-
nika (elektrycznego badz spalinowego) jest mniejsza W pordwnaniu z mocg
Ppc pobierana przez pompg w, omawianych wyzej, ukladach ze sterowa-
niem dtawieniowym predkosci silnika hydraulicznego.

Sprawnos$¢ energetyczna 77 = Pmu/Pumc uktadu o sterowaniu objetoéciowym
pompg o zmiennej wydajnosci jest wiec najwyzszg sposrod sprawnosci 77
rozwazanych uktadow w catym zakresie zmiany 0 < om < ommax predkosci
i 0 <Mm < Mumax obcigzenia silnika hydraulicznego. Nalezy jednak dodaé,
ze przewaga energetyczna uktadu o sterowaniu predkosci am (Nw) silnika
hydraulicznego pompa o zmiennej wydajnosci nad uktadami o sterowaniu
dtawieniowym predkosci silnika wyraznie maleje przy predkosci wwm Silnika
zblizajacej sie¢ do mmmax1 obciazenia silnika zblizajacego sie¢ do Mmmax.

Rozdzial 8 przedstawia uklad indywidualny o sterowaniu objetosciowym
pre;dkos’ci silnika za pomocg jednoczesnej zmiany wydajnosci na obrot watu
pompy i zmlany chtonnosci na obr6t watu silnika, uktad pracujqcy przy
ustalonym ci$nieniu w przewodzie ttocznym pompy rownym cisnieniu no-
minalnemu — pe2 = pn.

Rozwigzanie umozliwia korzystanie z maksymalnej mocy uzytecznej Ppy
pompy (wynikajacej z iloczynu ci$nienia pp2 pracy pompy roéwnego cis-
nieniu nominalnemu Pn pracy uktadu (pp2 = pn) 1 maksymalnej wydajnosci
Qpmax pompy osigganej przy wspotczynniku b = geg/ger = 1 zmiany wydaj-
nosci na obrét pompy) takze w okresie mniejszego obcigzenia silnika hy-
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draulicznego (momentem My < Mwmmax), poprzez wzrost, w tym okresie pra-
cy, predkosci am silnika powyzej jego predkosci nominalnej wwvn (om >
a)Mn)-

W silniku hydraulicznym o zmiennej chfonnosci Qugy na obrot watu, pra-
cujqcym przy spadku ci$nienia Apm = pn — Apc (czyli nieco tylko nlzszym
od ci$nienia nommalnego Pn), mocy uzytecznej Pmy = Mm @wm, Niezmienio-
nej w porownaniu z poprzednimi uktadami przedstawionymi w rozdziatach
2—7, a wigc wynikajacej z takiego samego, wymaganego przez napedzane
urzadzenie, momentu Mw i z tej samej wymaganej predkosci owm watu silni-
ka, towarzysza inaczej uksztattowane pola mocy strat wystepujacych w sil-
niku.

Z punktu widzenia mocy APc strat w przewodach taczacych, uktad z silni-
kiem hydraulicznym o zmiennej chlonnosci gmgv na obrét, pracujacy przy
statym ci$nieniu pp2 = pn W przewodzie ttocznym pompy, ma duzg prze-
wagg nad uktadami z silnikiem o statej chtonnos$ci gw: na obrot, w ktorych
zmniejszonemu momentowi Mwu obcigzajacemu silnik towarzyszy mniejszy
spadek Apwm cisnienia wymagany przez silnik a w efekcie — nizszy poziom
cinienia pp2 w przewodzie tlocznym pompy (pr2 < pn). Przy dhuzszych
przewodach i w warunkach niskiej temperatury (duzej lepkosci) czynnika
roboczego (oleju hydraulicznego), zysk wynikajacy z oszczgdno$ci energe-
tycznych w przewodach uktadu z pp2 = pnmoze by¢ znaczacy.

Suma mocy strat energetycznych wystepujacych w silniku hydraulicznym
0 zmiennej chlonnosci gmgy na obrét watu i w pompie o zmiennej wydaj-
nosci gegv nNa obrot watu pracujacych w uktadzie o krotkich przewodach ta-
czacych, przy ci$nieniu w przewodzie tlocznym pompy réwnym cis$nieniu
nominalnemu (pr2 = pn), moze by¢, w okresie matego obcigzenia Mw sil-
nika, duzo wyzsza od sumy mocy strat w uktadzie z silnikiem o stalej
chlonnosci gwt na obrét watu sterowanym objetosciowo pompa o zmiennej
wydajnosci (Rozdziat 7).

W warunkach pracy uktadu z pe2 = pn (z pe2 niezaleznym od obcigzenia Mwu
silnika), uktadu o dtugich przewodach laczacych (o wigkszych stratach Apc
cisnienia w przewodach), pracujacego przy duzej lepkosci v czynnika robo-
czego (oleju hydraulicznego), suma mocy strat energetycznych moze
z kolei okaza¢ si¢ nizsza od sumy strat w ukladzie z silnikiem o statej
chlonnosci gmt na obrot watu i z pompa o zmiennej wydajnosci. Przy duze;j
lepkosci oleju bowiem, zyski energetyczne zwigzane z obnizeniem strat ci-
$nieniowych w elementach uktadu (gtéwnie w przewodach taczacych), uzy-
skane w wyniku zmniejszenia natgzenia Qp = Qm, moga si¢ okaza¢ duze,
natomiast moce strat objetosciowych APpy W pompie i APw W silniku nie
wzrosng tak znacznie jak przy mniejszej lepkosci.
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Pneumatyczno-hydrauliczny uklad do konwersji energii. Mozliwos$ci wyko-
rzystania do zabezpieczania maszyn i urzadzen

Stanislaw Gumula — Akademia Gorniczo-Hutnicza

Streszczenie. W monografii przedstawiono analiz¢ wynikow badan eksperymentalnych
pneumatyczno-hydraulicznego przetwornika energii. Przetwornik stwarza mozliwosc¢
szybkiej konwersji energii kinetycznej obiektu w energi¢ kinetyczng strugi ptynu wy-
rzucanej poza przetwornik. Energia kinetyczna obiektu ulegajacego zderzeniu jest czes-
ciowo akumulowana w ttokowym akumulatorze pneumatycznym, a czg$ciowo przeka-
zywana przez wzmacniacz hydrauliczny strudze cieczy, ktéra wyptywa przez dysze
z duza predkoscia, tym samym z duza energig kinetyczng. Przetwornik moze znalez¢
zastosowanie jako urzadzenie do ochrony obiektow, bedacych w ruchu w przypadku
zderzenia z innym obiektem.

1. Wprowadzenie

Istnieje kilka rozwigzan konstrukcyjnych przetwornikdéw, stwarzajacych
mozliwo$¢ szybkiego przejmowania i rozpraszania energii kinetycznej obiek-
tow, bedacych w ruchu w przypadku ich zderzenia z nieruchomg przeszkoda.
Tego typu przetworniki mogg by¢ pneumatyczno-mechaniczne i pneumatyczno-
hydrauliczne. Pierwszy typ przetwornikow i ich charakterystyki dynamiczne
prezentowane byly na konferencjach ,,Cylinder” 2005, 2006 i 2007. Aktualnie
zaprezentujemy rozwigzanie konstrukcyjne i charakterystyki dynamiczne prze-
twornika pneumatyczno-hydraulicznego (PHPE — pneumatyczno-hydrauliczny
przetwornik energii).

2. Budowa i zasada dzialania urzadzenia

Urzadzenie pokazane zostato schematycznie na rysunku 1. Podstawowe
czgsci urzadzenia to: konstrukcja nosna przetwornika — 1, koncéwka odbiera-
jaca uderzenie (do polqczenia ze zderzakiem) — 2, blokada ruchu powrotnego
tloczyska — 3, tlok prze]mujqcy site uderzenia — 4, kanaty powietrzne — 5,
sprezyna pneumatyczna przejmujaca czes$¢ energii uderzenia (pneumatyczny
akumulator energii) — 6, ttok swobodny oddzielajacy czg¢$¢ pneumatyczng od
hydraulicznej — 7, ciecz przekazujaca energi¢ (zbiornik cieczy nr 1) — 8, hy-
drauliczny tiokowy wzmacniacz sity — 9, ttoki umocowane na jednym tloczysku
przekazujqce sﬂe; i energlq‘ do cwczy - 10, kanaiy pow1etrzne — 11, ciecz przej-
mujgca energie i zamieniajaca swojg energie cisnienia na energi¢ kinetyczng
wyplywu (zbiornik cieczy nr 2) — 12, dysza zbiezno-rozbiezna obnizajaca opory
wyplywu oraz przyspieszajaca pr(;dkos'é wyptywu — 13.

Zasada dzialania urzadzenia jest nastgpujaca: podczas uderzenia w element
2, cze$¢ energii zostaje przekazana do akumulatora pneumatycznego 6, a czes$¢
jest przekazana za posrednictwem ttoka 7, do zbiornika cieczy 8. Uktad ttokow
9 ograniczajacy zbiornik cieczy 8 stanowi hydrauliczny wzmacniacz sity,
wywierajacy duza site na ciecz w zbiorniku 12. Duza sita wywoluje duze
cisnienie w zbiorniku 12 i pod wptywem tego ci$nienia ciecz wyptywa ze
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zbiornika przez dysze zbiezno-rozbiezng do otoczenia. W otoczeniu energia
kinetyczna strugi ulega rozproszeniu.

2 3 4 7 8 11 13

Rys.1. Schemat rozwigzania konstrukcyjnego pneumatyczno-hydraulicznego
przetwornika energii

3. Stanowisko badawcze i metoda badan
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Rys.2. Schemat stanowiska
badawczego
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Obiektem badan byt przetwornik pokazany schematycznie na rysunku 1.
Schemat stanowiska badawczego pokazany zostat na rysunku 2. Podstawowym
elementem stanowiska bylo wahadlo — 1. Wahadlo wyposazone byto w zderzak
zawierajacy przetwornik — 2. Do wahadta przymocowany byt uktad pomiarowy
do okreslania przebiegu drogi, predkosci i przyspieszenia w funkcji czasu — 3.
Rejestracja tych wielkosci dokonywana byla przed zderzeniem i podczas
zderzenia. Rownocze$nie do wahadta przymocowany byl akcelerometr do
pomiaru i rejestracji przecigzen (sit bezwladnosci) — 4. Wahadto zderzato si¢ z
przeszkoda — 5. Przeszkoda wyposazona byla w urzadzenia do pomiaru i
rejestracji sity uderzenia — 6.

4. Wyniki badan

Przedstawimy wyniki badan uzyskane podczas jednego z eksperymentow,
w ktorym wahadlo posiadajgce mase¢ m = 100 kg, dlugos¢ 1 = 3,2 m, poru-
szajace si¢ z predkoscia v = 7,2 m/s (25,9 km/h), czyli posiadajace energi¢
kinetyczng ruchu postgpowego Ex = 2590 J, uderzyto w nieruchomg przeszkode
zderzakiem potaczonym z wahadlem za posrednictwem przetwornika energii.

Wyniki badan przedstawione zostalty w postaci wykreséw na rysunkach 3,
4, 5, 6, 71 8. Przebiegi parametréw fizycznych charakteryzujacych badany
proces rejestrowane byly w ciagu czasu At = 100 ms. W przyjetej na rysunkach
skali czasu, w chwili rownej zeru z przeszkoda zetknat si¢ przymocowany do
wahadlta czujnik przesuni¢cia mierzacy droge w funkcji czasu, oznaczony na
rysunku 2 numerem 3. W tej samej chwili rozpoczela si¢ rejestracja wszystkich
parametréw. Wahadto przesuwato si¢ nadal ze statg predkoscig do chwili czasu
t =20 ms. W chwili czasu wynoszacej 20 ms nastgpil poczatek zderzenia, to
znaczy z przeszkodg zetkneta si¢ przednia cze$¢ przetwornika, ktora jest rucho-
ma wzgledem wahadla i konstrukcji no$nej przetwornika. Od tej chwili czotowa
czg$¢ przetwornika nie wykonywata juz wzgledem przeszkody zadnego ruchu,
natomiast nadal w ruchu znajdowato si¢ wahadlo. Ruch wahadla wzgledem
przedniej czesci przetwornika uruchomit elementy przetwornika, a te Spowo-
dowaly konwersj¢ energii kinetycznej wahadta.
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Rys.3. Przebieg drogi wahadta w funkcji czasu przed zderzeniem
i podczas procesu zderzenia z nieruchoma przeszkoda

Przebieg drogi — x(t) w czasie zblizania si¢ wahadta do przeszkody oraz
podczas procesu zderzenia przedstawia rysunek 3. Dilugos$¢ drogi, na ktorej
wahadto tracito predkos¢ i energi¢ wynosita Ax = 0,2 m. Dlugos¢ tej drogi
mozna w pewnym zakresie ksztaltowaé ci$nieniem poczatkowym w aku-
mulatorze pneumatycznym. Przebieg predkosci ruchu wahadla — v(t), okre-
$lonej miernikiem predkosci, przedstawia rysunek 4.
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Rys.4. Przebieg predkosci wahadta w funkcji czasu przed zderzeniem
i podczas procesu zderzenia z nieruchoma przeszkoda

Przebieg przyspieszenia (w tym przypadku opo6znienia), okreslonego jako
pochodna predkosci v(t) wzgledem czasu, przedstawia rysunek 5.
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Rys.5. Przebieg opdznienia wahadta w funkcji czasu podczas procesu
zderzenia z nieruchomg przeszkoda
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Przyspieszenie to bedace wielkoscig kinematyczng oznaczone przez a ,
zostalo na rysunku wyrazone w bezwymiarowych jednostkach wzglednych
odniesionych do przyspieszenia ziemskiego (g). Przebieg predkosci w funkcji
czasu, pokazany zostat na rysunku 4. Przebieg przyspieszenia w funkcji czasu,

pokazany na rysunku 5, mozna rowniez okresli¢ na podstawie zarejestrowanego
przebiegu drogi w funkcji czasu przedstawionego na rysunku 3.

: /T
/|

N
0 *77‘

0 10 20 30 40 50 6 70 80 90 100
t [ms])

-2

Rys.6. Przebieg przecigzenia w uktadzie wspotrzgdnych zwigzanym
z wahadlem

Rysunek 6 pokazuje okreslony za pomoca akcelerometru przebieg przecia-
zenia. Przecigzenie bedace wielkoscig dynamiczng, zgodnie ze swoja definicja,
rowniez wyrazone jest w jednostkach wzglednych odniesionych do przyspie-

szenia ziemskiego i oznaczone g

Rysunek 7 pokazuje przebieg sity uderzenia wahadta w przeszkode — F(t).
Rysunek 8 przedstawia przebieg procesu tracenia energii kinetycznej — Ex (f)
przez wahadlo uderzajgce w przeszkodg¢ za posrednictwem przetwornika (w nie-
ktorych przypadkach nad wielko$ciami wektorowymi pominigto kreski wskazu-
jace, ze jest to wektor, poniewaz rozpatrywany model zjawiska jest jedno-
wymiarowy a na krotkim odcinku, na ktorym nastgpuje proces zderzenia ruch
wahadla przyjeto jako prostoliniowy).
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Rys.7. Przebieg sity uderzenia wahadta w nieruchoma przeszkode
w funkcji czasu
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Rys.8. Przebieg procesu tracenia energii kinetycznej przez wahadto
uderzajace w nieruchoma przeszkode
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5. Analiza wynikow badan

Przedstawiony na rysunku 6 przebieg przecigzenia %, w nieinercjalnym

uktadzie wspotrzednych zwigzanym z wahadtem, zgodnie z zaleznoscia:
B=-ma Q)

daje przebieg warto$ci sity bezwladnos$ci (sity biernej) dziatajacej na wahadlo
I na inne masy poruszajace si¢ wraz z wahadlem. Sita bezwtadnosci skierowana
jest przeciwnie do wystepujacego przyspieszenia (opdznienia), czyli w jedno-
wymiarowym ukladzie wspotrzednych skierowanym i zorientowanym jak na
rysunku 2, posiada znak dodatni.

Na rysunku 7 przedstawiony jest przebieg sity uderzenia wahadta o prze-
szkode — F. W przyjetym uktadzie wspotrzednych posiada ona réwniez znak
dodatni. Sita F po zmianie znaku okresla site reakcji przeszkody dziatajaca na
wahadto — R .

Wzdhuiz wspotrzednej x podczas zderzenia, na wahadto dziataja tylko te
dwie sity: RorazB. Porownujac przebiegi sity B (wartosci przecigzenia
przedstawione na rysunku 6 po pomnozeniu przez iloczyn mg) oraz sity R

(wartosci sity F przedstawione na rysunku 7 po zmianie znaku) widaé, ze ich
przebiegi sg bardzo zblizone, natomiast znaki posiadaja przeciwne. Zatem z do-
brym przyblizeniem spetniajg réwnanie:

R+B =0 (2)

Przy braku dziatajacych na wahadto zewngtrznych sit czynnych, zaleznosé
(2) wyraza zasad¢ d’Alemberta. Mozna zatem powiedzie¢, ze badane wahadto
potraktowane jako bryta sztywna w ruchu postgpowym prostoliniowym spetnia
zasade d’ Alemberta.

Dalsza analiza wynikow badan ujawnia niezwykle ciekawe zjawisko: zare-
jestrowane wartosci przeciazenia — rysunek 6, posiadaja w tych samych chwi-
lach czasu znacznie mniejsze warto$ci niz zarejestrowane bezwymiarowe
przebiegi przyspieszenia — rysunek 5.

Przeanalizujmy jeszcze, zwigzany z wprowadzeniem do zabezpieczanego
wahadla przetwornika, problem zmiany warto$ci sity uderzenia wahadta
w przeszkode podczas zderzenia. Z zaleznosci (2) wiemy, ze obnizeniu wartosci
sity bezwladno$ci musi towarzyszy¢ obnizenie wartosci sily uderzenia i od-
wrotnie.

Porownajmy wyniki otrzymane z eksperymentu z wynikami, ktérych nale-
zatoby si¢ spodziewa¢ w oparciu o zasad¢ pedu i popedu. Opierajac sie na tej
zasadzie nalezy przyjac, ze poped sily uderzenia wahadla w przeszkode — 7
jest rowny zmianie pedu wahadta — Ap . Co oznacza, ze spetniona powinna by¢
zalezno$¢:
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Ap=T ®)
ktora mozna réwniez zapisac:
d(mv) = Fdt (4)

Ped wahadta przed zderzeniem wynosit p= 720 Ns, natomiast po zde-
rzeniu zero. Zatem wielkos$¢ ta jest rownoczes$nie zmiang pedu. Poped okre-
Slony na podstawie wynikow pomiaré6w przebiegu czasowego sily uderzenia
W przeszkode pokazanego na rysunku 7 wynosi okolo 7T = 240 Ns. Poped sity
uderzenia wahadta w przeszkode jest kilkakrotnie mniejszy niz zmiana pedu
wahadla wywotana dziataniem tej sity. Dzigki wprowadzeniu przetwornika
zmiana pedu wahadia zderzajacego si¢ z przeszkoda, nastepuje nie tylko na
skutek popedu dzialajacej na wahadto sily reakcji, ale réwniez na skutek
odptywu jego energii. Stwierdzonych zalezno$ci nie mozna interpretowac jako
odstepstwa od zasady pedu i popedu, nie mozna bowiem jednego réwnania (3)
lub (4) zastosowac do zespotu poruszajacych si¢ mas, jaki stanowig wahadto
i elementy przetwornika energii.

6. Podsumowanie

Przedstawiony pneumatyczno-hydrauliczny przetwornik energii posiada
wlasciwosci podobne do demonstrowanego wczesniej przetwornika pneuma-
tyczno-mechanicznego. Na podstawie przeprowadzonych eksperymentow i ana-
liz mozna stwierdzi¢, ze poprzez konwersje energii kinetycznej obiektow beda-
cych w ruchu w inny rodzaj energii, mozna znacznie obniza¢ poped sit ude-
rzenia powstajacych przy zderzeniach tych obiektow z przeszkodami oraz zna-
cznie obniza¢ sity bezwladnoséci zwigzane z utrata predkosci na skutek tych
zderzen.

Procesowi zderzenia mozna zatem nadac taki przebieg, ze bryta obiektu
uderzajacego w przeszkode za posrednictwem przetwornika energii, zanim
sama dotrze do przeszkody, bedzie miata energi¢ kinetyczna i predkos¢ rowna
zeru albo stanowiaca tylko cze$¢ energii i1 predkosci posiadanej przed zetknig-
ciem si¢ zderzaka z przeszkoda.

W tak krotkim czasie, jaki trwa proces zderzenia, jest bardzo trudno
dokona¢ rozproszenia tak znacznej energii kinetycznej metodami tradycyjnymi.
Niemozno$¢ rozproszenia tej energii w sposob zaplanowany i kontrolowany
sprawia, Ze jest ona zamieniana na prace niszczenia.

Przedstawiony pneumatyczno-hydrauliczny przetwornik energii stwarza
mozliwo$¢ zastosowania go do ochrony réznego typu obiektow fizycznych
przed skutkami zderzen.

Wykaz oznaczen

t —czas,
X — wspolrzedna liniowa,
m -—masa,
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— dlugos¢ wahadta,

— poped,

- ped,

— sita bezwladnosci,

— sita uderzenia obiektu ruchomego w przeszkode,

— sita reakcji przeszkody,

— energia kinetyczna ruchu postgpowego wahadta, okreslona na podstawie
przebiegu predkosci,

— droga, przemieszczenie liniowe,

— predkos¢ liniowa wahadta,

— przyspieszenie liniowe wahadta, okreslone na podstawie przebiegu jego
predkosci v(t),

M = =l | =!I al

D~

— bezwymiarowe przyspieszenie liniowe,

— przeciazenie,

Sl og o 9 |

— jednostkowa sita bezwladnosci (dla m = 1), okreslona na podstawie
zmierzonego przecigzenia.
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Wplyw oleju i emulsji HFA-E na straty i bilans mocy w hydrau-
licznych silnikach satelitowych

Pawel Sliwinski — Politechnika Gdanska

Streszczenie. Olej i emulsja oleju w wodzie typu HFA-E to ciecze rézniace si¢ lepko-
$cig, gestoscia 1 wlasnosciami smarnymi. W zwiazku z tym zasilajac hydrauliczne
silniki satelitowe tymi cieczami obserwuje si¢ réznice w stratach hydraulicznych, obje-
tosciowych i mechanicznych. Straty te maja wplyw na sprawnos$¢ przetwarzania energii
hydraulicznej w mechaniczng, a tym samym na bilans mocy silnika.

1. Wstep

Obecnie wigkszos¢ uktadow hydraulicznych jest zasilanych olejem. Jed-
nak olej jako ciecz robocza ma bardzo ograniczone zastosowanie w miejscach,
gdzie wystepuje zagrozenie pozarowe. W takiej sytuacji, w uktadach hydrau-
licznych stosuje si¢ ciecze niepalne, jak emulsje oleju w wodzie. Jest to szcze-
gblnie wazne w przypadku stosowania w gornictwie podziemnym, w prze-
mysle metalurgicznym, zbrojeniowym oraz w lotnictwie.

W goérnictwie do napgdu narzedzi recznych, takich jak: wiertarki, pity
tasmowe, kotwiarki itp. potrzebne sg silniki hydrauliczne o matych objetosciach
roboczych. Biorac pod uwage trudne warunki pracy tych urzadzen w kopal-
niach, kilka polskich firm zaoferowato hydrauliczne silniki satelitowe zasilane
emulsja typu HFA-E. Firmami tymi s3: FAMA i HYDROMECH (produkuja
hydrauliczne silniki satelitowe typu HF o geometrycznej objetosci roboczej od
40 do 160 cm?/obr. (rys. 1) oraz STOSOWANIE MASZYN (nowy typ hydrau-
licznych silnikow satelitowych SM o bardzo malej geometrycznej objetosci
roboczej od 5 do 73 cm®/obr.). Firma FAMA Sp. z o0.0. produkuje takze hydrau-
liczne silniki satelitowe typu HS o duzej geometrycznej objetosci roboczej od
500 cm®/obr. do 6300 cm®/obr. (rys. 1). Konstrukcje silnikow HS, HF i SM
opisanow [3, 4, 6,7, 8, 9, 10].

W laboratorium Katedry Hydrauliki i Pneumatyki Politechniki Gdanskiej
badano wszystkie typy wyzej wymienionych silnikow satelitowych zasilanych
olejem i emulsjag HFA-E.

Olej mineralny i emulsja HFA-E to ciecze roéznigce si¢ lepkoscia, gestoscig
i wlasno$ciami smarnymi [4, 5, 6, 7, 8, 10]. Wobec tego rodzaj cieczy ma
wplyw na straty objetosciowe, mechaniczne i hydrauliczne w silniku hydrau-
licznym, a tym samym ma wptyw na przemiang energii w tym silniku. Réznice
w przetwarzaniu energii w silniku zasilanym olejem i emulsjag HFA-E pokazano
bazujac na wynikach badan silnika typu SM o geometrycznej objetosci robocze;j
g = 28,9 cm¥/obr. (rys. 1). W silniku tym luzy osiowe satelitow i wirnika w me-
chanizmie roboczym wynosity 20 um. Jest to wartos¢ luzéw wystarczajaca dla
silnika zasilanego olejem. Dla silnika zasilanego cieczg o niskiej lepko$ci (jaka
jest emulsja HFA-E) luz ten jest zdecydowanie za duzy, gléwnie ze wzgledu na
zbyt duze straty objetosciowe w silniku.
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Rys.1. Silniki satelitowe: a) typ HS, b) typ
HF, ¢) typ SM (silnik badany) [3, 4, 6, 7,
8,9, 10]

W obecnie produkowanych silnikach satelitowych typu SM warto$¢ luzu
osiowego wynosi ponizej 5 pum. Charakterystyki silnika SM przedstawione
W niniejszej monografii nie sa wigc prawdziwe dla obecnie produkowanych
silnikow. Charakterystyki te maja tylko pokaza¢ i uzmystowi¢ jak duzy jest
wplyw rodzaju cieczy roboczej (oleju i cieczy o niskiej lepkosci) na efektywne
osiagi silnika.

2. Mierzone parametry silnika

A W trakcie badan silnika mierzono nastgpujace
A parametry (rys. 2):
— natezenie przeptywu Q (chfonnos¢ silnika), Q"
0 I 0 123 o* w [I/min];
' S — — ci$nienie p1 i p2 W [MPa];
= 0 — predkos¢ obrotowa watu n w [obr./min];
PAN :& ¢ _ obcigzenie silnika (moment obrotowy) M

2 \nM w [Nm].

] Badania silnika hydraulicznego przeprowa-
Rys.2. Parametry mierzone  4zono z uzyciem:

w silniku badanym — oleju Total Azolla 46 (o temp. na doptywie do

silnika 43°C i lepkos$ci kinematycznej v = 40cSt);
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— emulsji HFA-E przygotowanej na bazie koncentratu Isosynth VX110BF
(1% koncentratu w wodzie) (badania przy temp. emulsji 30°C i lepkosci
kinematycznej v = 0,86¢St).

Przeplyw Q w trakcie badan byl utrzymywany na stalym zadanym po-
ziomie (Q = const dla M = var).

3. Moc strat w silniku hydraulicznym

Moc hydrauliczna silnika P jest sumg mocy uzytecznej silnika Pm (moc
mechaniczna) i mocy strat w silniku Py:

P,=PR, +P (1)
gdzie:
PH =Q-Ap 2
/4
P,=—-M:n 3
M =30 ®)

PL jest suma mocy strat mechanicznych Pmi, mocy strat cisSnieniowych Py,
i mocy strat objetosciowych Py

T
=5 My n+8p; O+ Ap;- 0 (4)
%’_/ %,—/
P Pl i
ml p Vi

4. Straty objetosciowe

Straty objetosciowe Qi w silniku hydraulicznym, dla Q = const, sg wyni-
kiem roznicy cisnienia Api, wystepujacego w komorach mechanizmu roboczego
silnika i ponadto zaleza od $cisliwosci cieczy roboczej K, wzglednej predkosci
Scianek szczelin v, wysokos$ci szczelin h i lepkosci dynamicznej cieczy p [1]:

Q = (AP, K,V N, 1) _const ()

Wyniki badan silnikow satelitowych pokazaty, ze gtownymi czynnikami
majacymi wplyw na wartos¢ strat objetosciowych sa Ap; i p. Straty objetos-
ciowe mozna okres$li¢ rownaniem:

Q=Q-q-n (6)

Miejsca wystepowania strat objetosciowych w silniku satelitowym poka-
zano na rysunku 3. We wszystkich typach silnikow satelitowych nie wystepuje
przeciek do komory watu Qe, a wiee Q = Q"

Charakterystyki strat objetosciowych w badanym silniku SM zasilanym
olejem i emulsjag HFA-E pokazano na rysunku 4.
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Komora niskiego cisnienja
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Rys.3. Mechanizm roboczy silnika satelitowego oraz miejsca wystgpowania strat

objetosciowych
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Rys.4. Charakterystyki strat objetosciowych w silniku zasilanym olejem i zasilanym
emulsja HFA-E

Wyniki badan wykazaty, ze straty objetosciowe sa kilkunastokrotnie wiek-
sze w przypadku zasilania silnika emulsjg. Biorgc pod uwage jedynie lepkosé¢
cieczy i laminarny charakter przeptywu oleju i emulsji w szczelinach, stosunek
strat objetosciowych emulsji i oleju wynositby:

k, = Qe _Ho g9 @)
Qo #
gdzie:
Qi,0, Qi — straty objetosciowe w silniku zasilanym emulsjg i olejem;
uo, ue  — lepko$¢ dynamiczna oleju i emulsji.
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W rzeczywistosci, w szczelinach mechanizmu roboczego silnika zasila-
nego emulsja, praktycznie w calym zakresie Api, wystepuje przeptyw turbu-
lentny niezupeiie rozwinigty. Opierajac si¢ na wynikach badan laboratoryjnych
stwierdzono, ze [3, 4]:

k

S:Q"E =0,9.&.Api—3/7 ()
Q|,o He

Tak, wigc straty objetosciowe w silniku zasilanym emulsjg sg co najwyzej

kilkanascie razy wicksze w pordwnaniu do strat objetosciowych w tym samym
silniku zasilanym olejem.

5. Straty mechaniczne

Moment strat mechanicznych Mm w silniku hydraulicznym, dla Q = const,
zalezy od obciazenia silnika M, predkosci obrotowej n oraz wlasnosci smarnych
cieczy roboczej [2]:

M., = f(M,n,wlas.smarne),_.,.« 9)
Moment ten jest efektem sil tarcia mechanicznego, sit bezwladnosci ele-

mentéw mechanizmu roboczego oraz sit bezwtadnosci cieczy zamknietej w ko-
morach mechanizmu roboczego.

Obszary wystgpowania tarcia w silniku satelitowym pokazano na ry-
sunku 5.

—

1

H/F/G/ c/AB/ 14 |1 \2

3D ‘AB E~C G 'F

Rys.5. Obszary wystgpowania tarcia w silniku satelitowym

A — pomiedzy rotorem a uszczelniaczem, B, C — pomiedzy planetq, satelitq i plytkq kom-
pensacyjng, D, E — pomiedzy zebami satelitow i planetq oraz obwodnicg, F — w toZyskach,
G, H —w uszczelnieniach, 1 — planeta, 2 — satelita, 3 — obwodnica, 4 — uszczelniacz

Charakterystyki momentu strat mechanicznych w badanym silniku SM
zasilanym olejem i emulsjg HFA-E przedstawiono na rysunku 6. Emulsja HFA-
E, jako ciecz robocza wykazuje gorsze wlasno$ci smarne niz olej [6, 7]. Tak,
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wiec moment strat mechanicznych jest wiekszy w silnikach zasilanych emulsja,
zwlaszcza w zakresie wysokich obcigzen.
16 - - 2
“7”071_ 18 - ; Q=8 /min|

Emulsja Q =8 I/min
4 L . )
Q=23 l/min H
8 S S S - S S
s 4
4 _., ..........
2 4
0 0
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 0 10 20 30 40 50 60 70 8 90
M [Nmj M [Nm]

Rys.6. Charakterystyki momentu strat mechanicznych w silniku zasilanym olejem
i zasilanym emulsja HFA-E

6. Straty ci$nienia

Straty ci$nienia Apich w kanatach wewnetrznych (doptywowych i odptywo-
wych) silnikow hydraulicznych zalezg od warto$ci natezenia przeptywu Q i Q"
oraz zaleza od lepkosci v i ggstosci cieczy p:

Api, = F(Q, 1, p) (10)

Straty ci$nienia w kanatach wewngtrznych Apich sa sumg strat spowodo-
wanych sktadowg laminarng i sktadowa turbulentng nate¢zenia przeptywu:

Apich:C1'ﬂ'Q+C1'P'Q2 (11)
o~ ~

laminarn skladowa turbulenina

gdzie: Ci; i C; sa stalymi zaleznymi gléwnie od wymiaréw geometrycznych
wewnetrznych kanatow silnika.

Badania laboratoryjne silnikow satelitowych wykazaty, ze skladowa lami-
narna przeptywu w kanatach wewngtrznych silnika jest bardzo mata. Wobec
tego dominujgcym przeplywem jest przeptyw turbulentny. Czyli dominujacym
parametrem cieczy wplywajacym na warto$¢ oporow przeplywu w kanatach
wewngtrznych jest jej gestos¢. Poniewaz gesto$¢ emulsji jest wigksza od
gestosci oleju, wige dla Q = const, straty ciSnienia w kanatach wewnetrznych sg
wyzsze dla emulsji niz dla oleju. Charakterystyki strat ciSnienia w kanatach
wewngtrznych badanego silnika SM zasilanego olejem i zasilanego emulsja
HFA-E pokazano na rysunku 7.
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Rys.7. Charakterystyki strat ciSnienia w kanatach wewnegtrznych silnika zasilanego
olejem i zasilanego emulsjg HFA-E

Nalezy zaznaczy¢, ze straty ci$nienia w kanatach wewnetrznych nie zaleza
od obcigzenia silnika [2].

7. Konsekwencje strat w silniku

Predko$¢ obrotowa i spadek ci$nienia w silniku hydraulicznym zaleza
odpowiednio od strumienia cieczy dostarczanego do silnika i od obcigzenia
silnika. Zmiana obcigzenia M powoduje zmiang strat mechanicznych i objetos-
ciowych (rys. 5i 6). Tak, wigc dla Q = const, zmiana obcigzenia M powoduje
zmiang predkosci obrotowej silnika (rys. 8). Efektywna predko$¢ obrotowa
silnika mozna opisa¢ wzorem:

:%
q

Jesli obcigzenie M silnika wzrosnie do odpowiednio wysokiej wartosci
wtedy Q1= Q i w efekcie n = 0 (ci$nienie p1 oczywiscie wzrasta) lub otworzy sie
zawOr bezpieczenstwa (jesli wzrost ci$nienia p1 jest zbyt duzy).

n (12)

Przyrost ci$nienia w silniku o Apmi jest spowodowany wystepowaniem
strat mechanicznych Mm w silniku (rys. 9). Podobnie zmiana nat¢zenia przepty-
wu Q powoduje zmiang strat ciSnienia Apich W kanatach wewnetrznych silnika
(rys. 9). Oczywiste jest, ze zmiana Q (dla M = const) powoduje zmian¢ pred-
kosci n. Sily bezwladnosci elementow mechanizmu roboczego takze ulegng
zmianie w skutek zmiany Q. Na rysunku 9 zaznaczono sktadowa Api, ktora jest
efektem wystepowania w silniku sit bezwladnosci elementéw mechanizmu
roboczego.
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Rys.8. Charakterystyki predkosci obrotowej silnika zasilanego olejem i zasilanego

emulsjag HFA-E
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Rys.9. Charakterystyki strat ci$nienia w silniku zasilanym olejem i zasilanym emulsja

HFA-E

Generalnie, wzrost cisnienia Ap; w silniku hydraulicznym wynosi:

Ap, = Ap,, + AP,

(13)

W rezultacie, spadek cisnienia Ap w silniku hydraulicznym jest suma
cisnienia Ap: bedacego efektem tylko obcigzenia i przyrostu cisnienia Api, beda-
cego efektem wystgpowania w silniku strat mechanicznych i oporéw przeptywu

w kanatach wewnetrznych:

Ap = Apt + Apl

(14)

Charakterystyki spadkow ci$nienia w badanym silniku SM zasilanym ole-
jem i zasilanym emulsjg HFA-E pokazano na rysunku 10.
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Rys.10. Charakterystyki spadkdéw ci$nienia w silniku zasilanym olejem i zasilanym
emulsjg HFA-E

8. Bilans mocy

Straty cis$nienia, straty mechaniczne i straty objetosciowe maja wpltyw na
bilans mocy silnika hydraulicznego. Na rysunku 11 pokazano przyktad bilansu
mocy silnika zasilanego olejem i zasilanego emulsja HFA-E dla natezenia
przepltywu Q = 10 I/min i obcigzenia silnika momentem M = 70 Nm.

: Py =298 kW Py =306kW 100% P
pl
13.6% mechaniczna
Pu ] P
O Moc strat = m
hydraulicznych .6 %
[
—— W Moc strat
mechanicznych
[ Moc strat
objetosciowych
p\'l

b) emulsja . n = 35 obr/min

a) olej n = 298 obr/min

Rys.11. Bilans mocy silnika zasilanego olejem i zasilanego emulsja HFA-E

Z powyzszych charakterystyk wida¢, ze w silniku zasilanym emulsja
HFA-E wystepuja znacznie wicksze moce strat, niz w silniku zasilanym olejem.
Badania silnikow dowiodly, Ze moce strat wzrastajg wraz z obciazeniem silnika
(rys. 12).

W silnikach zasilanych emulsja najwigksza sktadowa mocy strat jest moc
strat objetosciowych. W rzeczywisto$ci moze si¢ tak zdarzy¢, ze przy duzym
obcigzeniu silnika (tutaj okoto 90 Nm) zasilanego emulsja cata moc dostarczona
do silnika bedzie stracona powodujac, ze Pm= 0 i oczywiscie n = 0.
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Rys.12. Charakterystyki mocy silnika zasilanego olejem i zasilanego emulsja HFA-E

9. Podsumowanie

Hydrauliczne silniki satelitowe, zwlaszcza silniki typu HF i SM sa po-
wszechnie stosowane w przemysle gorniczym, gdzie medium roboczym jest
ciecz HFA-E. Wyniki badan nad silnikami satelitowymi pokazujg, ze rodzaj
cieczy ma ogromny wplyw na sprawnos$¢ przetwarzania energii w silniku.
Wigksze moce strat obserwuje si¢ w silnikach zasilanych emulsjg. Najwigksze
roéznice wystepuja w mocy strat objetosciowych.

Stwierdzono, ze w przypadku zasilania silnika emulsja straty objetosciowe
sa nawet kilkunastokrotnie wicksze niz w przypadku takiego samego silnika za-
silanego olejem. Straty te sg gtowng przyczyna bardzo niskiej sprawnosci catko-
witej silnika zasilanego emulsjg. Na przyktad dla badanego silnika pracujacego
przy Q = 10 I/min i M = 70 Nm, sprawnos¢ catkowita wynosi 73,4% (za$
sprawno$¢ objetosciowa 86,1%) w przypadku zasilania olejem a w przypadku
zasilania emulsja tylko 8,4% (za$ sprawno$¢ objetosciowa 10,1%).

Podstawowym parametrem konstrukcyjnym silnika satelitowego, ktoéry ma
najwickszy wptyw na przecieki wewnetrzne jest wysokos$¢ szczelin mecha-
nizmu roboczego, tj. wielko$¢ luzu osiowego satelitow i planety (wirnika).
W badanym silniku SM luz osiowy planety i satelitbw wynosit 20 um. Luzy te
sa zbyt duze dla silnika zasilanego cieczg o niskiej lepkosci. Obecnie firma
STOSOWANIE MASZYN produkuje silniki satelitowe typoszeregu SM z ma-
tymi luzami osiowymi — ponizej 5 pm. Wyniki badan tych silnikow zostana
wkrotce opublikowane.

Wykaz oznaczen

M obcigzenie silnika hydraulicznego Nm
Mm  moment strat mechanicznych w silniku Nm
Pmi moc strat mechanicznych w silniku kw
Pol moc strat ci$nieniowych kw
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Pu moc strat objetosciowych kw
Pn moc hydrauliczna silnika kw
Pm moc uzyteczna silnika (moc mechaniczna) kw
PL moc strat w silniku kW

Q natezenie przeptywu (chtonnos¢ silnika) I/min
Q straty objetosciowe w silniku I/min
Ks wspotczynnik krotnosci strat objetosciowych emulsji i oleju  —

n predkos¢ obrotowa watu silnika obr./min
P, P2 ci$nienie w kanale doptywowym i1 odptywowym silnika MPa
v lepkos$¢ kinematyczna cSt

p gestosé cieczy kg/m?3
Ap spadek ci$nienia w silniku MPa
Api rdznica cis$nienia w komorach mechanizmu roboczego silnika MPa

Apich  straty ciSnienia w kanatach wewnetrznych (doptywowych i MPa

odplywowych) silnika
Api przyrost ci$nienia spowodowany sitami bezwladnosci mecha- MPa
nizmu roboczego
Api przyrost cisnienia w silniku spowodowany stratami MPa
Apt teoretyczny spadek ci$nienia w silniku MPa
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Ocena zdatnosci hydraulicznych pomp i silnikow uruchamianych
w niskich temperaturach otoczenia

Ryszard Jasinski — Politechnika Gdanska

Streszczenie. Bezpieczenstwo maszyn i urzadzen z nap¢dem hydraulicznym odgrywa
coraz wigksza rolg. Jednoczesénie zdarzajace si¢ srogie zimy oraz upalne lata powoduja,
ze projektanci maszyn maja wiele trudnosci z wykonaniem zdatnych do pracy urzadzen
w ekstremalnych warunkach otoczenia, takze w ujemnych temperaturach. Z tych powo-
dow przebadano hydrauliczne zespoty przetwarzajace energi¢ w warunkach szoku ter-
micznego (ozigbione zespoty zasilano goracym czynnikiem roboczym). W pracy przed-
stawiono metody pozwalajace okresli¢ parametry prawidlowego rozruchu zespotow
oraz ukladow hydraulicznych w niskich temperaturach otoczenia. Badania ekspery-
mentalne hydraulicznych pomp i silnikow wykonano w laboratorium Katedry Hydrau-
liki i Pneumatyki Politechniki Gdanskie;j.

1. Wstep

Uktady hydrauliczne, ktére stosowane sa w wielu maszynach i urzadze-
niach, powinny pracowaé bez awarii w ré6znych warunkach atmosferycznych.
Wyjatkowo niekorzystny jest wptyw niskiej temperatury na zdolno$¢ do pracy
napg¢du hydraulicznego w okresie rozruchu maszyny, szczegdlnie po dlugim
okresie postoju. W okresie rozruchu naped hydrauliczny charakteryzuje sie
niewielka sprawnoscia, drganiami linii hydraulicznej oraz podwyzszona hata-
sliwoscig. W tych bardzo niekorzystnych warunkach nastepuje zdecydowane
zmnigjszenie zywotnosci zespolow hydraulicznych, takze czestsze wystepowa-
nie awarii uktadow.

Rozruch zespotéw hydraulicznych w niskiej temperaturze otoczenia moze
si¢ odbywa¢ przy zastosowaniu zimnego lub tez goragcego czynnika roboczego,
jakim najczesciej jest olej hydrauliczny.

Mozliwe sg nastepujace przypadki uruchomienia uktadu hydraulicznego
w niskich temperaturach (rys. 1):

1. wszystkie zespoly uktadu hydraulicznego maszyny roboczej w momencie
rozruchu maja takg sama niska temperature poczatkowa, tj. z uktadu zasila-
nia plynie czynnik roboczy o niskiej temperaturze do ozigbionych zespotow
sterujgcych i wykonawczych;

2. olej w zbiorniku jest rozgrzany, natomiast uktad zasilajacy, zespoly steru-
jace 1 wykonawcze ozigbione;

3. uklad zasilajacy ma temperatur¢ wyzsza niz ozigbione zespoly sterujace
i wykonawcze;

4. zespoly wykonawcze sg ozigbione, natomiast uktad zasilania i zespoty ste-
rujace posiadajg temperaturg wyzsza.
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Rys.1. Cztery przypadki warunkéw uruchomienia uktadow hydraulicznych w niskich
temperaturach otoczenia

W pierwszym przypadku (1) w momencie rozruchu caty uklad hydrau-
liczny wilacznie z olejem posiada temperatur¢ réwng temperaturze otoczenia,
natomiast w pozostatych przypadkach rozruchu uktadéw (2, 3, 4) olej tuz przed
samym zasileniem ozigbionego zespotu jest podgrzewany do temperatury zna-
cznie wigkszej anizeli temperatura otoczenia — sa to warunki szoku termicz-
nego.

Podczas zasilania zespotu hydraulicznego w warunkach szoku termicznego
powstaje nieustalony stan cieplny. Nastepuje niejednakowe nagrzewanie si¢
poszczegolnych elementow zespolu, wskutek roznych cech konstrukcyjnych
i materiatowych. Powoduje to r6zng w czasie rozszerzalnos$¢ cieplng elementow
zespotu, co wplywa na zmiane wielkosci luzow migdzy wspotpracujacymi
elementami.

2. Badanie hydraulicznych pomp i silnikéw w niskich temperaturach
otoczenia

W laboratorium Katedry Hydrauliki i Pneumatyki Politechniki Gdanskiej
przebadano w warunkach szoku termicznego kilka konstrukcji pomp i silnikow
hydraulicznych [1-5].

Przebadano pompy: wielottoczkowe osiowe PWK 27 firmy Hydrotor (rys.
2), PVMO16R1D serii PVplus firmy Parker (rys. 3), zgbatag PZ-2-K-10 firmy
Hydrotor (rys. 4) oraz silniki: satelitowy SOK 100 firmy Hydroster (rys. 5),
orbitalne TF 170 firmy Parker (rys. 6) i GMR 160 firmy Rexroth (rys. 7). Sa
one powszechnie stosowane w uktadach napgdowych maszyn.
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Rys.2. Pompa PWK 27 [6]
firmy Hydrotor z otworami
pod termopary w elemen-
tach nieruchomych
1 - pokrywa, 2 - korpus
przedni, 3 - blok cylindro-
wy - obszar nr 1, 4 - blok
cylindrowy - obszar nr 2, 5
- pokrywa bloku cylindro-
wego, 6 - korpus tylny

Rys.3. Pompa wielotlocz-
kowa osiowa PVYMO016R1D
serii PVplus firmy Parker [7]

Miejsca umieszczenia ter-
mopar w pompie 1 i 2 -
w tarczy oporowej, 4 i 5 —
w  korpusie na wysokosci
wirnika, 3 i 6 — w pfycie
symetrycznie w poblizu ka-
natow ssania/tloczenia

Rys.4. Pompa zg¢bata PZ-2-
K-10 firmy Hydrotor

Zaznaczone sq miejsca po-
miaru temperatury w:

- kole zgbatym,

- korpusie,

- pokrywie,

- phycie.
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Rys.5. Silnik SOK produk-
cji firmy Hydroster
4 I 1 — korpus, 2 — wirnik, 3 —
R s N —— satelita, 4 — wat, 5, 6 — po-
9 ﬂ’ N7z krywy, 7 — pierscier ustala-
XV | Jjacy, 8, 9 — zawor zwrotny,
| el 10, 11 — pierscienie, 12 —
et kolek, 13 — kolektor

Rys.6. Silnik orbitalny TF
170 firmy Parker
1 — rozrzad, 2 — korpus, 3 —
walek uzebiony, 4 — rolka,
5 —wirnik, 6 — kadtub

Rys.7. Silnik orbitalny GMR

160 firmy Rexroth z czuj-

nikami do pomiaru tempe-

ratury

1 —wal, 2 — pokrywa przed-

Luz nia, 3 — kadtub, 4 — walek
- osiowy  yzebjony, 5 — wirnik, 6 —
- korpus, 7 — pokrywa tylna,
: w 8 — tarcza rozrzqdcza, 9 —
’w rolka (oznaczenia na rysun-
ku T1+T8 okreslajg miejsce

pomiaru temperatury za po-

mocqg termopary o tym sa-

mym oznaczeniu)

3. Okreslenie luzu pomiedzy wspoélpracujacymi elementami podczas
rozruchu zespotu hydraulicznego w warunkach szoku termicznego

Zmiany luzow pomiedzy wspolpracujacymi elementami zespolow hydrau-
licznych podczas rozruchu urzadzenia w omawianych warunkach zaleza od
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wielu czynnikéw: obciagzenia, temperatury otoczenia i oleju, natezenia prze-
ptywu oleju.

Na rysunku 8 przedstawiono luzy: geometryczny lo, montazowy I i efek-
tywny le. Luz geometryczny lo jest okreslony rzeczywistymi wymiarami
wspotpracujacych elementow. Podczas montazu elementow zespolu hydrau-
licznego luz geometryczny lo ulega zmniejszeniu o odksztalcenia sprezyste
elementow Al w wyniku zacisku montazowego.

Luz efektywny le zalezy od luzu mon-
lo tazowego In= lo-Alm, odksztalcen sprezystych
elementow zespotow hydraulicznych Alp, w wy-

Alm niku oddzialywania ci$nienia oleju oraz réznicy
1 — rozszerzalnosci cieplnej liniowej Al wspotpra-
1l cujacych elementéw podzespotu.

!

!
>

Luz efektywny mozna okresli¢ w czasie

Ali rozruchu (7) ozigbionego zespolu w rozpatry-
wanych warunkach z zaleznosci:
le l.(2) =1, + Al (z) - Al (7) (1)

Oddziatywanie cis$nienia na elementy ru-
chome i nieruchome zespotu hydraulicznego
powoduje ich odksztalcenie. Cisnienie wptywa
: ‘ ' na zwigkszenie luzu. Im ci$nienie jest wigksze

migdzy wspotpracujacymi w komorach zespotu, tym bardziej zwigksza si¢

elementami zespotu hydrau-  efektywny luz w wyniku odksztatcen spre-

licznego w warunkach szoku  zystych elementéw zespotu hydraulicznego

termicznego Aly(7) podczas zasilania go w warunkach szoku
termicznego.

Rys.8. Analiza wymiarowa
okreslajaca luz efektywny

4. Przykladowe wyniki przeprowadzonych badan pompy PWK 27 w
warunkach szoku termicznego

4.1. OKkreslenie zmiany luzu efektywnego pomiedzy tloczkiem a tuleja cylin-
dryczna

Na rysunku 9 przedstawiony jest poczatkowy przebieg nagrzewania tlocz-
ka oraz przebieg nagrzewania pokrywy bloku cylindrowego. Na podstawie ana-
lizy kilku przebiegéw nagrzewania si¢ ttoczka podczas badan, stwierdzono, ze
tempo nagrzewania si¢ tloczka jest zawsze mniejsze badz réwne tempie nagrze-
wania stopki hydrostatycznej. Do celow obliczenia luzu pomiedzy ttoczkiem
atulejg cylindryczng przyjeto zamiast przebiegu temperatury nagrzewania
tloczka, przebieg temperatury nagrzewania si¢ stopki hydrostatycznej, gdyz
nastgpito uszkodzenie termopary pomiaru temperatury tloczka (rys. 9).
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Rys.9. Temperatura tloczka, stopki hydrostatycznej, bloku cylindrowego

i roznicy temperatur migdzy ttoczkiem i blokiem cylindrowym dla parame-

tro6w rozruchu: temperatura otoczenia -20°C, temperatura oleju 48°C, pred-
ko$¢ obrotowa 1100 obr./min, ci$nienie na tloczeniu 5,2 MPa

Zmiany luzu promieniowego podczas rozruchu ozigbionej do —20°C
pompy zasilanej gorgcym olejem o temperaturze 48°C i predkosci obrotowe;j
watu pompy 1100 obr./min przedstawiono na rysunku 10.
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Rys.10. Zmiana luzu pomigdzy ttoczkiem i tuleja rozrzadcza dla parametrow
pracy pompy po rozruchu: temperatura komory chtodniczej -20°C, temperatura
oleju 48°C, predkos¢ obrotowa 1100 obr./min, ci$nienie na tloczeniu 5,2 MPa

Najwigkszy spadek luzu wystapit w okoto 30 sekundzie rozruchu pompy
(rys. 10). W tym wtasnie okresie dochodzi do najwickszej roznicy temperatur
pomiedzy temperaturg ttoczka i temperaturg tulei rozrzadczej. W dalszej czgsci
rozruchu nastgpuje wyréwnywanie si¢ temperatur wspotpracujacych czesci, co
prowadzi do wzrostu luzu promieniowego do pozadanych wartosci.
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4.2. Sprawnos¢ pompy PWK 27 podczas rozruchu w warunkach szoku ter-
micznego

Rozruch pompy PWK-27 w warunkach szoku termicznego powoduje
obnizenie sprawnosci hydrauliczno-mechanicznej. W pierwszych sekundach po
rozruchu (dla parametréw: cis$nienie na tloczeniu 9,15 MPa, wydajnos¢
30 dm?*/min, temperatura otoczenia -12°C, temperatura oleju 49°C) sprawno$é
hydrauliczno-mechaniczna wynosita 0,65 i wzrosta w czasie 300 sekund do
0,85 (rys. 11). Sprawnos¢ zalezy w duzej mierze od obcigzenia pompy, ktore w
omawianym przypadku wynosito zaledwie 9 MPa. Im wyzsze jest ci$nienie
obciazajace pompe, tym wyzsza jest jej sprawnos¢ hydrauliczno-mechaniczna,
jednoczesnie nizsza sprawno$¢ objetosciowa.

1.1
1 e —— —

09

Y A
0,8 -
0,7 \
\
~

0,6 AN
05
0,4
0,3

02

v

0,1

|/J|/:|\“\
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O
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Rys.11. Sprawnosc¢ catkowita, objetosciowa i hydrauliczno-mechaniczna
dla parametréw: cisnienie na ttoczeniu 9,15 MPa, wydajnos¢ 30 dm*/min,
temperatura otoczenia -12°C, temperatura oleju 49°C

Pompa PWK-27 charakteryzuje si¢ bardzo wysoka sprawnos$cia objetos-
ciowa bliska jednosci. Podczas rozruchu w warunkach szoku termicznego
sprawno$¢ objetosciowa nieznacznie maleje do 0,97 (rys. 11).

5. Przykladowe wyniki przeprowadzonych badan pompy PZ2-K-10 pra-
cujacej jako silnik w warunkach szoku termicznego

Podczas procesu nagrzewania pompy PZ2-K-10 pracujacej jako silnik
w warunkach szoku termicznego sprawnos¢ catkowita (rys. 12) rosnie do 0,8
w czasie 200 sekund. Niska sprawno$¢ objeto$ciowa spowodowana jest wy-
sokim ci$nieniem zasilania silnika. Wraz ze wzrostem temperatury silnika
sprawnos¢ objetosciowa maleje.
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Rys.12. Charakterystyki sprawnos$ci w funkcji czasu podczas rozruchu silnika
PZ2-K-10 dla parametréw: Q = 6 dm*min, M = 11 Nm, AT = 53°C

6. Metody okreslenia obszarow prawidlowego i nieprawidlowego dziala-
nia zespolu hydraulicznego w warunkach szoku termicznego

Zarejestrowane charakterystyki podczas badan eksperymentalnych nagrze-

wania elementéw zespotow hydraulicznych oraz opracowana metodyka obrobki

danych umozliwiaja ocen¢ zmiany luzu efektywnego w procesie rozruchu
w warunkach szoku termicznego.

Luz ten mozna wyznaczy¢ za pomoca kilku metod (rys. 13):
— eksperymentalnej
— analitycznej
— symulacji komputerowej.

Metody te umozliwiajg okreslenie prawidtowej lub nieprawidtowej pracy
zespohu (uktadu) hydraulicznego.

Okreslenie prawidiowej lub nieprawidiowej pracy
podzespotu (uktadu) hydraulicznego na podstawie
analizy zmian luzu efektywnego

/ Okreslenie Metoda Metoda

Metoda wspotezynnikow |4 analityczna symulacji
eksperymentalna _Przejmowania komputerowej
T ciepta o,y od oleju
Okreslenie . ™ do elementéw | ?
rozszerzalnosci cieplnej podzespotow, o - —
elementéw na podstawie niezbednych do Okreslenie wspotczynnikow
przebiegéw nagrzewania obliczen przejmpwania ciepta od oleju do.
elementow analitycznych elementqw pompy oy na podstawie
i numerycznych liczb podobienstwa

Rys.13. Metody okreslajace prawidtowa Iub nieprawidlowa pracg podzespotu
(uktadu) hydraulicznego
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Na podstawie badan eksperymentalnych zespotéw hydraulicznych (metoda
eksperymentalna) mozna okres$li¢ obszary ich prawidlowego dzialania. Dla
kazdego przebadanego w laboratorium zespolu hydraulicznego okre§lono ob-
szary prawidlowego i nieprawidlowego dziatania.

Jednym z badanych zespotow w warunkach szoku termicznego byta
pompa PWK 27.

Temperature w komorze chtodniczej ustalano w zakresie od -20 do 20°C.
Cisnienie oleju Total Azolla 46 na wyjsciu z pompy nastawiano w zakresie od 5
do 12 MPa, a predkos¢ obrotowa od 500 do 2500 obr./min.

Badania pompy PWK27 wykazaly, ze pracuje ona podczas rozruchu
w pewnych warunkach nieprawidtowo.

W przypadku, gdy rozruch ten przebiega przy niskim ci$nieniu po stronie
tlocznej pompy okoto 5 MPa i predkosci obrotowej powyzej 1500 obr./min (rys.
14). Nieprawidtowa praca objawiata si¢ chwilowym brakiem odciazenia hydro-
statycznego w miejscu wspotpracy stopki hydrostatycznej z tarcza oporowa,
W poczatkowej fazie rozruchu pompy. Nieprawidlowej pracy pompy PWK 27
w warunkach szoku termicznego mozna zapobiec przez zastosowanie zaworu

przelewowego umieszczonego za pompa, podnoszacego cisnienie co najmniej
do 5 MPa.

14 /{
12 . * — -
/
— 10 S /
n_. -,
= g .
@ -21°C
S v [ [Tree]
s 4 20°C -12.5°C
2 + Pravidiowa praca pompy
+ Migprawidtowsa praca pompy
1] | | . : . !
0 S00 1000 1500 2000 2500 3000

predkosé obrotowa [ obrimin

Rys.14. Parametry rozruchu pompy PWK27 w warunkach szoku termicznego

Druga metoda wyznaczenia luzu efektywnego jest metoda analityczna.
Metoda pozwala wyznaczy¢ przebiegi efektywnego luzu dla réznych warunkow
zasilania zespotow hydraulicznych wedtug zaleznosci 1.

Temperatury ruchomych i nieruchomych elementow zespotéw hydrau-
licznych w funkcji czasu mozna okresli¢ na podstawie rownan [1]:
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To(7) =Ty — ATy o € (2)
Ty(@) =Ty — ATy o €™ (3)
gdzie:
Oy = % Fur Ve o, = I Faun ¥y - tempa nagrzewania elementow ruchomych i
Mg - Cq My - Cy
nieruchomych,
AT, oy =Ty — T, - réznica temperatur oleju Tor i 0toczenia T,

UR,WN - stopnie nierownomiernosci rozktadu temperatur w elementach rucho-
mych i nieruchomych [1],

g,y - wspotczynniki przejmowania ciepla (rys. 15),
Mg, M, - masy elementdw ruchomych i nieruchomych,

Fur: Fun - powierzchnie elementéw ruchomych i1 nieruchomych wymiany cie-
pta od oleju,

Cr,Cy - ciepla wlasciwe elementow ruchomych i nieruchomych.

Podczas rozruchu zespotu hydraulicznego w warunkach szoku termicz-
nego nie dojdzie do wykasowania efektywnego luzu (I > 0), przy zatozeniu
App=0, jezeli bedzie spelniona nierdowno$¢ wyznaczona na podstawie za-
leznosci 1, 2, 3:

R4 —ayFun T
Im +(Tol _To)'(hN 'ﬁN _hR 'ﬂR)'I'AToI—ot '(hR 'ﬂR e M _hN 'ﬂN e )>0 (4)

gdzie:

Fr, Bu - wspotczynniki liniowej rozszerzalnosci cieplnej elementow ruchomych
(R) i nieruchomych (N),

To - temperatura pomiaru wymiaru liniowego elementow,

hr, hn - wymiary liniowe elementéw ruchomych (R) i nieruchomych (N).

Na zmiang efektywnego luzu wedlug zaleznosci (4) maja wplyw: po-
wierzchnie wymiany ciepta, masy elementow, ciepla wlasciwe elementow,
wspotczynniki przejmowania ciepta, luz poczatkowy, réznice temperatur oleju
i otoczenia.

Na podstawie zarejestrowanych przebiegéw temperatur nagrzewajgcych
si¢ elementow zespolow podczas badan eksperymentalnych wyznaczono wspot-
czynniki przejmowania ciepla (rys. 15) od oleju do powierzchni elementow
badanych zespotow, ktore sa niezbedne w celu okreslenia efektywnego luzu
migdzy wspotpracujgcymi elementami zespotu.
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Rys.15. Charakterystyki wspotczynnikdw przejmowania ciepta w zalezno$ci od $rednie;j
predkosci przeptywu oleju dla silnika satelitowego, orbitalnego, szybkoobrotowego
zgbatego, rozdzielacza suwakowego (RE2510/101), pompy wielotloczkowej
osiowej(PV16)

Trzecia metoda okreslenia obszaru prawidlowego dziatania zespolu hy-
draulicznego w zaleznos$ci od natezenia przeptywu (predkosci obrotowej) oraz
roéznicy temperatur oleju i zespotu hydraulicznego to metoda symulacji kom-
puterowej.

W celu przeprowadzenia obliczen numerycznych nagrzewania elementow
zespolow hydraulicznych niezbedne jest przyjecie odpowiednich warunkow.
Jednym z nich jest wspotczynnik przejmowania ciepta od oleju do powierzchni
nagrzewajacych si¢ elementow (rys. 15). Symulacja komputerowa nagrzewania
elementow zespotdéw umozliwia interpretacje zjawisk wystepujacych w bada-
nych zespotach, a zwlaszcza okreslenie zmiany luzéw w procesie rozruchu.
Mozna okresli¢ warunki, przy ktorych mozliwa jest bezpieczna ich eksploa-
tacja. Na rysunku 16 przedstawiono wyniki symulacji komputerowej nagrze-
wania elementow zespotéw hydraulicznych migdzy innymi: silnika satelitowe-
go (rys. 16a), silnika szybkoobrotowego zgbatego (rys. 16b).

Wykonano symulacj¢ komputerowa nagrzewania si¢ innych zespolow hy-
draulicznych, takich jak: pompy PWK 27, silnika orbitalnego GMR 160. Na
podstawie rozkladu pdl temperatury elementéw zespotéw hydraulicznych
wyznaczono przebiegi temperatur w tych miejscach, w ktorych byly wykonane
pomiary eksperymentalne. Porownujac przebiegi temperatury nagrzewajacych
si¢ elementow zespolow z symulacji z uzyskanymi z eksperymentu stwierdzono
duzg zbieznos¢.

193



CYLINDER 2008

a) b)

Temp.
46

414 456 [H
36,8 382 |
322 308 |
27,6 234
23 16

18.4 86 =
13.8 12
92 62 |
46 13,6

0 21

Rys.16. Nagrzewanie sie zespotow hydraulicznych w warunkach szoku termicznego:

a) silnika SOK 100 w 50 sekundzie (nateZenie przeptywu 104 dm®min, temperatura

otoczenia 0 °C, temperatura oleju 46 °C), b) pompy PZ2-K-10 w 80 sekundzie (tem-

peratura otoczenia -21°C, temperatura oleju 53°C, predkos$¢ obrotowa 600 obr./min,
cisnienie robocze 10 MPa)
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Rys. 17. Przebieg temperatury korpusu wg eksperymentu i symulacji komputerowej
(punkt T3 - rys. 4). Warunki rozruchu: temperatura otoczenia -21°C, temperatura
oleju 53°C, predkos¢ obrotowa 600obr./min, ci$nienie robocze 10 MPa
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Poréwnujac ze sobg przebiegi temperatury korpusu pompy PZ2-K-10 (rys.
4) otrzymane podczas badan eksperymentalnych i symulacji komputerowej (rys.
17) wyraznie wida¢, ze sa zbiezne.

7. Podsumowanie

Na podstawie przeprowadzonych badan eksperymentalnych zespotow hy-
draulicznych: silnikow satelitowych, silnikow orbitalnych, pomp i silnikéw
zgbatych, pomp ttoczkowych, stwierdzono, ze w warunkach szoku termicznego
moze dochodzi¢ do nieprawidtowego ich dziatania, szczegolnie przy duzej
roéznicy temperatur oleju i zespotow w chwili poczatkowe;.

Zostala stworzona baza danych z warto$ciami wspotczynnikow przejmo-
wania ciepla od oleju do powierzchni obmywanej w zaleznosci od predkosci
przeptywu oleju dla réznych zespolow hydraulicznych. Na podstawie tych
danych, za pomoca metody symulacji komputerowej lub analitycznej, mozna
okresli¢ obszary parametrow (natgzenia przeptywu (predkosci obrotowej) oraz
roéznicy temperatur oleju i zespotu hydraulicznego) prawidlowego dziatania
zespotéw (uktadéw) hydraulicznych w warunkach szoku termicznego. Dla
przyktadu na rysunku 18 zilustrowano okreslone za pomoca symulacji kompu-
terowej obszary parametrow rozruchu w warunkach szoku termicznego hydrau-
licznego satelitowego silnika SOK 1600 z efektywnym luzem montazowym
51 um w warunkach szoku termicznego (najwigckszego w ofercie produkcyjnej
ZUO HYDROSTER), ktory nie byt badany eksperymentalnie.

160 7~  OBSZAR PRZEJSCIOWY OBSZAR
140 +— NIEPRAWIDLOWEGO NIEPRAWIDLO-
120 4+ DZIALANIA WEGO

:;v 100 | | . DZIALANIA
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S E,,] PRAWIDLOWEJGO _|
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4
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Roéznica temperatur oleju i silnika w chwili
poczatkowej [°C]

Rys.18. Obszary pracy silnika SOK 1600 w warunkach szoku
termicznego

Metody analityczna i symulacji komputerowej do okreslenia obszaru
prawidlowego dziatania zespotu (uktadu) hydraulicznego w warunkach szoku
termicznego moga by¢ wykorzystane przez projektantow w konstruowaniu
zespolow hydraulicznych 1 projektowaniu uktadéw hydraulicznych wykorzy-
stywanych w urzadzeniach i maszynach pracujacych w warunkach niskich
temperatur otoczenia.
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Adaptacja lukow kolan zainstalowanych na rurociagu do pomiaru
strumienia objetoSci plynu

Lukasz Malinowski — ABB Sp. z 0.0. Centrum Badawcze, Kazimierz Rup, Jerzy
Wolkow — Politechnika Krakowska

Streszczenie: W pracy podjeto probg wykorzystania zainstalowanych na rurociggu
hukow kolan do kontroli lub pomiaru strumienia objgtosci (masy) przeptywajacego
plynu. W celu praktycznej realizacji wcze$niej opracowanej metody zbudowano sta-
nowisko do$wiadczalne, na ktorym zainstalowano dwa tuki kolan o przekrojach nie-
kotowych. Obliczenia numeryczne wykonano za pomoca pakietu FLUENT 6.1.
Otrzymane rezultaty poréwnano z odpowiednimi wynikami uzyskanymi za pomocg
pomiaru kryzowego.

1. Wprowadzenie

Przeptywomierze kolanowe moga by¢ stosowane do pomiaru strumienia
przeplywu gazow, cieczy oraz zawiesin [1, 3]. Zalecane sg zwlaszcza do po-
miaru duzych strumieni przeptywu.

Zasada dziatania przeptywomierza kolanowego polega na wykorzystaniu
zalezno$ci strumienia objetosci plynu od rdznicy ci$nien zmierzonych w punk-
tach po obu stronach kolana. Klasyczny sposob pomiaru sprowadza si¢ do wy-
znaczenia wspomnianej réznicy cisnien, nastepnie do przyporzadkowania odpo-
wiedniego strumienia plynu, opierajac si¢ na wczesniej wyznaczonej charak-
terystyce przyrzadu. Niekiedy zamiast charakterystyk przyrzadu wykorzystuje
si¢ proste zalezno$ci algebraiczne otrzymane z opracowania wynikoéw badan
doswiadczalnych. Zaleznosci te okreslone sg dla konkretnych parametrow prze-
ptywu i obarczone moga by¢ znacznymi btgdami [1, 6, 7]. W celu uzyskania
zadowalajacej doktadnos$ci i powtarzalnosci, w przypadku klasycznego pomia-
ru, znane przeplywomierze kolanowe musza by¢ czgsto wzorcowane indywi-
dualnie nawet dla tego samego ptynu z uwagi na zmieniajgce si¢ warunki pracy
[1]. W praktyce czgsto zdarza si¢ rowniez, ze produkowane tuki kolan, zwtasz-
cza te o0 wigkszych gabarytach, posiadajg znaczne tolerancje wymiaréw. Obja-
wia si¢ to najczesciej owalizacja ich przekrojow poprzecznych oraz trudno$cia
znalezienia identycznych egzemplarzy np. w celu zamiany.

Aby wyeliminowa¢ wymienione wady metody klasycznej opracowano
w pracach [6, 7] nowg metode pomiaru strumienia objetosci (masy) ptynu w za-
stosowaniach do przeplywomierzy kolanowych. Cecha charakterystyczng tej
metody jest dwuparametrowe (Ap, Re) badanie wyznaczanego strumienia obje-
tosciowego plynu. Istota metody polega na tym, ze dokonuje si¢ w warunkach
przeplywu ustalonego, pomiaru réznicy cisnienia w dwoch, skrajnych punktach
lezacych na siecznej kata kolana, po jego obu stronach. W nastgpnej fazie
pomiaru poréwnuje si¢ zmierzong warto$¢ roéznicy ci$nienia (Apux) Z 0dpo-
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wiednig warto$cig (Apnum), Wyznaczang na drodze rozwigzania numerycznego
roéwnan bilansu masy i pedu oraz réwnan opisujacych wybrany model turbu-
lencji, tak dopasowujac badang warto$¢ strumienia obj¢tosciowego (masowego)
przeptywu w procesie obliczen, aby wspomniane roznice cisnien byly sobie
rowne z zalozong doktadnoscig, rowna np. niedoktadnosci pomiaru ci$nienia.
W obliczeniach numerycznych uwzglgdnia si¢ rowniez doktadna geometrig
obszaru przeptywu oraz zmierzong temperature plynu, na podstawie ktorej
okresla si¢ wlasciwosci termofizyczne ptynu. W pierwszym kroku obliczen za-
ktada si¢ dwie skrajne wartosci liczby Reynolds’a (Reo i Re;), ktorym odpo-
wiada odpowiednio minimalna i maksymalna warto$¢ mierzonego strumienia
objetosci za pomocg analizowanego przeptywomierza kolanowego. W nastep-
nej fazie pomiaru, poszukiwang warto$¢ strumienia objetosciowego przeptywu
wyznacza si¢ w sposob numeryczny dokonujagc minimalizacji wyrazenia stano-
wigcego roznicg pomiedzy wielko$cig zmierzong (Apwk) i odpowiednig obliczo-
ng (Apnum). Proces minimalizacji wspomnianej réznicy ci$nien (réznica zmie-
rzona i obliczona) przeprowadzony zostaje za pomocg metody siecznych [6, 7].

W niniejszej pracy zastosowano opracowang metode pomiaru [6, 7] do
identyfikacji lub kontroli strumienia objetosci (masy) przeplywajacego ptynu
W rurociggach z zainstalowanymi tukami kolan o zdeformowanych przekrojach
poprzecznych.

2. Opis stanowiska badawczego

W celu praktycznej realizacji zastosowanej metody pomiaru strumienia
objetosci przeptywajacego ptynu zbudowane zostato stanowisko badawcze, kto-
rego schemat przedstawiony zostal na rysunku 1. Podstawowa czg$cia tego
stanowiska jest rurocigg 1 o $rednicy wewnetrznej Dy = 146 mm wykonany
z PCV, ztozony z czterech czesci: odcinka poziomego o dtugosci L1+ Lo = (4,6
+ 4,3) m, tuku kolana I oraz odcinka pionowego za kolanem I o dtugosci Lz =
0,8 m. Nastepnie zamontowano tuk kolana II i za nim prostoliniowy odcinek
rury o dlugosci Ls = 2,1 m. W potowie poziomego odcinka rury umieszczono
kryz¢ pomiarowa 2 o $rednicy wewnetrznej diryza = 114,75 mm [1, 5]. Pomiar
spadku ci$nienia na kryzie wykonywany byt za pomoca przetwornika ci$nienia
3 i miernika 4. Otworki impulsowe do odbioru cisnienia na kryzie byly wy-
konane w odlegtosci 25 mm od kryzy, zarowno po stronie dopltywowej, jak
i odptywowej. Wszystkie dtugo$ci odcinkdéw prostych rurociggu zostaly
dobrane tak, aby spelnione byly wymagania norm dotyczacych pomiarow
wielkosci za pomocg zastosowanych przyrzadow [1, 5].

Na siecznej tukoéw kolan wykonano po dwa otwory impulsowe do pomiaru
roéznicy cis$nienia (rys. 1). Wspomniang roéznice cisnienia mierzono za pomocg
zestawu przetwornika cisnienia 3, wraz z miernikiem cyfrowym 4.
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Rys.1. Schemat stanowiska badawczego
1 - rurociqg z zamontowanymi kolanami, 2 - kryza pomiarowa, 3 - przetworniki cisnie-
nia, 4 - mierniki cyfrowe, 5 - termoanemometr, 6 - stozek z blachy, 7 - wentylator pro-
mieniowy, 8 - przetwornica czestotliwosci (falownik), 9 - regulator czestotliwosci

Do miernika 4 podtaczona zostata rowniez sonda do pomiaru temperatury
typu oporowego (PT 100). Na podstawie zmierzonej temperatury przeptywa-
jacego powietrza okre$la si¢ nastepnie jego wilasciwosci termofizyczne (p, V).
Jak wida¢ z rysunku 1 opisany rurocigg jest umieszczony po stronie ssawnej
wentylatora, aby wyeliminowac¢ zaburzenia przeptywu wynikajace z jego pracy.
Koniec rurociggu potaczono za pomoca stozka z blachy 6 z kro¢cem ssawnym
wentylatora 7.

Zadany strumien objeto$ciowy przeptywu regulowany byt za pomoca tyry-
storowej przetwornicy czgstotliwos$ci 8, ktéora umozliwiata ptynng regulacje
obrotow wentylatora. Dodatkowo w celu identyfikacji profilu predkosci w sie-
cznej kolan wykonywano odpowiednie pomiary sktadowej predkosci za pomo-
cg termoanemometru 5. Termoanemometr 5 byt wprowadzany wymiennie do
otworow impulsowych przeznaczonych do pomiaru réznicy cisnienia. Wbudo-
wane na stanowisku badawczym tuki kolan majg katy zakrzywienia ¢ = 90°
i nominalng $rednice Dn = 145 mm. Opisane tuki kolan wykonane sg z PCV
i odznaczaja sie duzym stopniem gladkosci zar6wno pOwierzchni wewnetrz-
nych, jak tez zewnetrznych. Ze wzgledu na stosunkowo duze tolerancje wymia-
row tukow kolan dostgpnych w handlu, przed ich zainstalowaniem dokonano
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szczegotowych ogledzin i pomiaréw. Dotozono przede wszystkim wielu staran,
aby wybra¢ sposrod dostgpnych w handlu dwa bardzo podobne tuki kolan.
W szczegolnosci dokonano doktadnego pomiaru promienia krzywizny oraz
srednic w dwoch glownych ptaszezyznach przekroju poprzecznego.

Aby wyznaczy¢ $redni promien krzywizny tuku kolana, dokonano rzuto-
wania jego konturéw na ptaszczyzng pozioma (przed zamontowaniem na ruro-
ciagu). Nastepnie potaczono konce zakrzywionych konturow za pomoca odcin-
kow linii prostej (cigciwy C; i Cw ) jak na rysunku 2. Mierzac dtugosci cigciw
C. i Cy oraz strzatek ugiecia S; i Sw odpowiednio, wyznaczono promienie R,
i Rw tuku kolana ze wzoru [4]:

c. .S

Rz - 8SZ + 2 (1)
Co . Su

RW - 8S + 2 (2)

W
Sredni promien krzywizny wyznaczano z zaleznosci:

R +R,

Jak wspomniano wyzej, starano si¢ wybra¢ sposrod dostgpnych w handlu,
dwa najbardziej zblizone tuki. Dla wybranych tukéw kolan zmierzono: C; =
830 mm, S; = 172 mm, Cy = 630 mm i Sy, = 130 mm. Po podstawieniu zmie-
rzonych wartosci C;, Cw, S; i Sw do wzorow (1)—(3) otrzymano wartosci
$redniego promienia krzywizny R =518 mm.

R,

Rys.2. Sposéb pomiaru cigciw i strzalek ugiecia tukow

Pomiary przekrojow poprzecznych tukow kolan wykonano réwniez w spo-
sob posredni. Poczatkowo dokonano pomiaru $rednic zewngtrznych w czterech
ptaszczyznach wzajemnie prostopadtych. Nastepnie zmierzono w odpowiednich
miejscach grubosci $cianek tukow za pomocg grubosciomierza ultradzwigko-
wego. Na podstawie otrzymanych pomiardw i ogledzin zewnetrznych odtwo-
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rzono przebieg krawedzi wewngtrznej przekroju poprzecznego. Warto zazna-
czy¢, ze zmierzone bezposrednio grubosci $cianek tukéw kolan w miejscu wy-
konanych otworow do pomiaru réznicy ci$nienia umozliwily doktadng kalibra-
cje grubosciomierza ultradzwickowego (MG 232 S). Dla omawianych kolan
wynoszg one: Dy o = 139,5 mm, Dy, p = 146 mm. Nadmieni¢ nalezy rowniez, ze
dla starannie wybranych tukow kolan (tuk I i II) odchylenia ich wymiarow byty
nieznaczne.

Odlegtos¢ pomigdzy kolanami zostata tak dobrana, aby spetnione byty wy-
magania prawidtowego pomiaru [1] odnosnie dtugosci prostego odcinka ruro-
ciggu za pierwszym kolanem. Dlugos¢ ta jednakze celowo nie spehnia tych
wymagan w przypadku odcinka prostego przed drugim kolanem. Dzigki temu
na tak zbudowanym stanowisku mozliwe bylo dodatkowo sprawdzenie wplywu
dtugosci odcinkow prostych poprzedzajacych kolana na doktadno$¢ pomiaru za
pomoca przeptywomierza kolanowego. Taki sposob potgczenia tukéow kolan
umozliwiat oceng ewentualnego efektu instalacji przeptywomierza.

3. Wyznaczenie strumienia objetosci plynu zgodnie z idea zastosowanej
metody

Aby mozna bylo zrealizowa¢ obliczenia numeryczne zgodnie z idea opra-
cowanej metody nalezato, w przypadku rozwazanego stanowiska, zbudowaé
model geometryczny. W modelu geometrycznym przyjeto dlugos¢ odcinka
prostoliniowego przed pierwszym kolanem réwng L, = 20Dy. Po stronie od-
ptywowej drugiego kolana zatozono odcinek o dtugosci Ls = 10Dy. Zamo-
delowany odcinek pomigdzy kolanami posiada dtugos$¢ doktadnie taka, jaka jest
w rzeczywistosci na stanowisku, to jest Lz = 0,796 m. Ze wzgledu na nieznacz-
ne roéznice $rednic tukéw zamontowanych na stanowisku badawczym w modelu
numerycznym tuki obydwu kolan posiadajg te same wymiary rowne wymiarom
kolana pierwszego patrzac w kierunku przeptywu (Dwa = 139,5 mm i Dy p =
146 mm). Opracowany model geometryczny stanowiska przedstawiono na
rysunku 3. Czarng strzatka oznaczony zostat kierunek przeptywu ptynu. Przed-
stawiony na rysunku 3a model geometryczny wypetniono siatka objetosci
skonczonych za pomoca programu GAMBIT, bgdgcego preprocesorem pakietu
FLUENT [2]. Na rysunku 3b przedstawiono sposéb podziatu przestrzennego
obszaru catkowania numerycznego w przekroju wlotowym rurociggu. Stosunek
grubosci najmniejszego elementu graniczacego ze $ciang do S$rednicy rury
w prezentowanym modelu wynosi o / D =0,00137 . Wspotczynnik przyrostu
wymiaru grubosci (stosunek grubosci elementu poprzedniego do nastgpnego)
réowna si¢ 1,5. Uzyskana siatka podziatu jest siatkg strukturalng wykorzystujaca
elementy graniastoslupowe o podstawie czworokatnej. Do oceny wygenero-
wanej siatki zastosowano parametr skosnosci. Warto§¢ wspomnianego para-
metru sko$nosci w rozwazanym przypadku nie przekracza 0,5.
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Uwzgledniajac opracowany, realistyczny model geometryczny przeptywu
ptynu na stanowisku badawczym, przeprowadzono obliczenia numeryczne za
pomoca pakietu FLUENT 6.1 [2] zgodnie z ideg prezentowanej metody posred-
niego pomiaru strumienia przeptywu. Badania do$wiadczalne umozliwiajace
otrzymanie danych pomiarowych w celu posredniego wyznaczenia strumienia
objetosciowego przeplywu przeprowadzono na opisanym w poprzednim roz-
dziale stanowisku badawczym. Pomiaru rdznicy ci$nienia na tuku kolan Appx
oraz dla porownania na kryzie Apkyz zamontowanej na poziomym odcinku
rurociggu przed kolanem I dokonywano przy statej nastawie obrotow wenty-
latora. Warto zaznaczy¢, ze warunki przeptywu ustalonego na opisanym stano-
wisku badawczym byly osiagane w krotkim czasie, wynoszacym okoto kilka-
nascie sekund.

146 mm

DW b

D, ,=1395mm

Rys.3. Model geometryczny stanowiska badawczego (a) oraz siatka podziatu
w przekroju wlotowym rurociggu (b)

W celu wyznaczenia obliczeniowej rdznicy ci$nienia (Apnum) dokonano
catkowania rownan ruchu ptynu wraz z rownaniami wybranego modelu turbu-
lencji (k-o SST [2, 6, 7]. Do obliczen zastosowano pakiet o nazwie FLUENT
6.1 [2]. Obliczenia realizowano na jednostce dwuprocesorowej Intel Xeon. Jak
wspomniano w opisie prezentowanej metody posredniego pomiaru strumienia
objetosci plynu, w rownaniach ruchu ptynu wystepuje w postaci wspotczynnika
nieznana warto$¢ liczby Reynolds’a. Warto§¢ Re wyznaczamy, zgodnie z idea
prezentowanej metody, zadajac w procesie obliczen spetnienia warunku:

. F(Re) = | Apluk - Apnum | <¢& (4)
gdzie:
€ — zadana, mala wielkos$¢, ktorej warto$¢ roéwna sie np. niedoktadnosci pomiaru
ci$nienia.

W obliczeniach zaktadano dopuszczalng odchytke mierzonego ci$nienia
wynoszacg € < 0,1 Pa. Do wyznaczenia minimum réznicy cisnien (4) zastoso-
wano metod¢ siecznych [6, 7]. W metodzie tej kazde nastgpne przyblizenie
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pierwiastka (4) wyliczane jest na podstawie dwoch poprzednich. Pierwsze
przyblizenie (Rez) wyznacza si¢ na podstawie zaleznosci:

F(Rel )(Rel_ Reo)

Re; = R~ (Re, )= F(Re, )

Q)

natomiast kazde nastepne przyblizenie pierwiastka zalezno$ci (4) wyznacza si¢
Z€ Wzoru:

F(Ren—] )(Renfl_ Ren72)
F(Ren—] ) - F(Ren—Z) ,

Re,=Re, ,— n>2 (6)

Proces obliczen konczy si¢ w momencie spetnienia warunku (4). Strumien
objetosciowy rozwazanego przeplywomierza kolanowego wyznaczamy z zalez-
nosci:

O =" Re ©

gdzie: Re jest ostatnio wyliczong warto$cig liczby Reynolds’a.

Ze wzgledu na brak procedur optymalizacyjnych w pakiecie FLUENT [2]
wynikta konieczno$¢ opracowania odpowiedniej procedury sprzegajacej ten
pakiet ze wspomniang procedura numeryczng realizujaca ide¢ metody siecz-
nych. Procedura ta zostata napisana w jezyku C++(Borland C++ Builder 6.0).
Do uruchomienia kolejnych iteracji wykorzystane zostaly pliki ,,journal”
pakietu FLUENT [2]. Po zakonczeniu obliczen dla danej wartosci liczby Re
procedura poréwnuje warto$ci roznicy cisnienia, po czym uruchamia kolejne
obliczenia dla nowo wyznaczanej wartosci liczby Re, badz tez przerywa proces
iteracji, jesli zalezno$¢ (4) zostala spelniona. Maksymalna ilo§¢ wykonanych
iteracji w przeprowadzonych w tej pracy obliczeniach nie przekraczata n = 8.

Po uruchomieniu procedury obliczeniowej, opracowanej dla realizacji pre-
zentowanej metody pomiaru strumienia przeplywu za pomoca przeplywomierza
kolanowego o znanej geometrii, podajemy tylko nast¢pujace parametry:

—  gestos¢ ptynu,

— lepkos¢ kinematyczng ptynu (v),

— zmierzong rdznice cisnienia na krancach siecznej tuku (Apnx),

— dopuszczalng warto$¢ odchylenia wyznaczonych wartosci réznicy ci$nienia
(btad pomiaru réznicy Ap).

Okresli¢ musimy rowniez zakres pomiarowy przeplywomierza podajac mi-
nimalng i maksymalng wartos$¢ liczby Re opisujacej badane przeptywy.

Jak wynika z opisu stanowiska badawczego, na stanowisku tym zamonto-
wano Kkryzg pomiarows. Wartosci pomierzonych za pomocg kryzy strumieni
przeptywu Quyza POStuzyly do wyznaczenia odpowiadajacych im wartosci
liczby Rewryza.
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W tabeli 1 przedstawiono w celu poréwnania warto$ci strumienia prze-
ptywu uzyskane z pomiaru kryzowego na stanowisku badawczym oraz analo-
giczne, uzyskane zgodnie z idea prezentowanej w pracy metody, otrzymane
Z pomiaréw roznicy ci$nien na pierwszym tuku kolana. Przedstawione w ostat-
niej kolumnie tabeli odchylenia wzgledne cechuja si¢ bardzo niskimi wartos-
ciami. W przeptywach charakterystycznych liczbami Reynolds’a o wartosciach
Re > 50000 omawiane odchylenia wzglgdne nie przekraczaja 1,2%. Jedynie
w przypadku powolniejszych przeptywow (Re < 50000) wyliczone odchylenia
osiggaty wyzsze wartosci, co moze by¢ interpretowane duzym btedem pomiaru
matych wartosci spadkow ci$nienia zaré6wno na kryzie pomiarowej, jak i na
tuku kolana.

Zestawienie wartoS$ci strumienia przeplywu wyznaczonych zgodnie z idea prezen-
towanej metody na pierwszym kolanie i odpowiednich wynikajacych z pomiaru

kryzowego
Tabela 1
Apkryza Rekryza riyza Aplukl Apnuml Qnuml W'IOO%
kryza

[Pa] — [m3/s] [Pa] [Pa] [m3/s] [%]

77 46920 0,08727 8,8 8,7442  0,085797 1,69

118 57882 0,107658 13,8 13,7807  0,107508 0,14

174 70088 0,130362 20,5 20,5422  0,131015 -0,50

244 82810 0,154024 28,2 28,1576  0,153672 0,23

304 92303 0,171681 355 35,4931 0,172444 -0,44

387 103989 0,193415 455 45,5792 0,195171 -0,91

478 115420 0,214678 56,2 56,2043  0,216995 -1,08

585 127528 0,237198 68,5 68,5170  0,239397 -0,93

690 138357 0,25734 81 80,9125 0,260236 -1,13

835 152013 0,28274 96 95,9962 0,2832 -0,16

955 162422 0,302099 109,5 109,4852 0,302363 -0,09
1070 171785 0,319515 123 122,9078 0,320385 -0,27
1380 194711 0,362157 1575 157,4848 0,362448 -0,08
1550 206157 0,383445 176 175,9713 0,383116 0,09
1717 216782 0,403208 194 193,9279 0,402427 0,19

Na rysunku 4 przedstawiono wybrane profile predkosci powietrza wyzna-
czone wzdhuz siecznej tuku kolana pierwszego dla dwoch réznych przeptywow
opisanych wartosciami liczby Reynolds’a Re; = 70000 i Re, = 138000. Uzyska-
ne rezultaty obliczen numerycznych (model k- SST) przytoczono na rysunku 4
za pomocg linii cigglej oraz punktowej. Odpowiednie wyniki badan ekspert-
mentalnych uzyskane z pomiaréw w dwoch przeprowadzonych eksperymentach
(exp. 1 1 exp. 2) na stanowisku badawczym za pomocg sondy termoanemo-
metrycznej AIRFLOW TA35 przytoczono na rysunku 4 w postaci dyskretnego
uktadu punktow.

204



CYLINDER 2008

v [m/s]

20 —

_A_
__‘__
——
__+__

Re=70000
Re=70000
Re=70000

- -

- num.
- exp. 1
- exp.2
Re=138000 -
Re=138000 -
Re=138000 -

num.
exp. 1
exp. 2

T
60

T T
80
1 [mm]

100

120 140

Rys.4. Zmierzone oraz otrzymane z obliczen numerycznych profile
predkosci powietrza wzdtuz siecznej tuku kolana pierwszego

Wartosci réznicy cisnien na obydwu tukach kolan zmierzone na stanowisku
badawczym oraz uzyskane z obliczen numerycznych

Tabela 2

Rekryza

46920
92303
138357
184359
227531

Apruki

[Pa]
8,8
355
81
141
215

Apnuml

[Pa]
8,79731
35,5013
80,9406
140,883
214,833

Aprie

[Pa]
8,5
34,6
80
142
218

Apnumz

[Pa]
8,93596
36,0796
82,4389
143,341
218,589

APkt = AP 0%
Apiukl

[%]
341
2,54
1,23
-0,71
-1,40

W tabeli 2 zestawione zostaly warto$ci roznicy ci$nien na obydwu tukach
kolan zmierzone na stanowisku badawczym oraz uzyskane z obliczen nume-
rycznych. Przytoczone w tabeli 2 wartosci roznic cisnien APnym1 | APnumz Otrzy-
mano w rezultacie przeprowadzenia bezposredniej symulacji numerycznej
z wykorzystaniem zamieszczonych w tabeli 1 warto$ci strumienia Qnumi. Za-
znaczy¢ tez nalezy, ze zainstalowane tuki kolan byly starannie dobierane tak
aby, ich wymiary byly bardzo podobne. Zblizone warto$ci roéznic cisnienia na
obydwu kolanach przy statej wartoSci strumienia przeplywu potwierdzaja
niewielki wplyw krotszego odcinka prostoliniowego na wlocie do drugiego tuku

kolana.
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4. \Whnioski

Opisana w pracy metoda posredniego pomiaru strumienia przeptywu od-
znacza si¢ wysoka doktadnoscig i powtarzalnoscig oraz eliminuje konieczno$é
czgstego wzorcowania przeptywomierza kolanowego. Wysoka doktadno$¢ po-
miaru umozliwia miedzy innymi opracowany, realistyczny model matema-
tyczny uwzgledniajacy niekotowos¢ przekroju poprzecznego zainstalowanych
tukoéw kolan.

Poszukiwang warto$¢ strumienia przeptywu ptynu wyznacza si¢ w sposob
numeryczny, zadajac spetnienia postulatu (4) odno$nie zmierzonej i obliczonej
roznicy cisnienia w skrajnych punktach siecznej tuku kolana. W obliczeniach
numerycznych oprocz zmierzonej réznicy ci$nienia (Apnk) uwzglednia sig
doktadng geometri¢ obszaru przeptywu oraz zmierzong wartos¢ temperatury
ptynu, determinujgcg jego wlasciwos$ci termofizyczne.

Zasadniczymi zrodtami powstawania niedoktadnosci pomiaru strumienia
przeptywu zgodnie z idea opracowanej metody s3 male warto$ci mierzonych
roznic cisnienia w skrajnych punktach siecznej tuku kolana (mate strumienie
przeptywu) lub drgania rurociagu (duze strumienie przeptywu).

Wspomniane zrodta powstawania niedoktadno$ci pomiaru mozna usunac
stosujac do budowy przeptywomierza w przypadku mniejszych, mierzonych
strumieni odpowiednio mniejsze $rednice tuku i rurociggu lub tuki o mniejszych
promieniach krzywizny. W przypadku wigkszych, mierzonych strumieni zaleca
si¢ stosowa¢ do budowy przeptywomierza odpowiednio wigksze srednice tuku
i rurociggu w celu wyeliminowania ewentualnych drgan.

Z przytoczonego poréwnania rezultatdbw pomiarow strumienia przeptywu
na stanowisku badawczym, przeprowadzonych zgodnie z ideg opracowanej me-
tody i odpowiednich uzyskanych za pomocg kryzy, wynika brak koniecznosci
instalowania prostoliniowych odcinkéw wlotowych o dlugosciach Le > 10Dy
przed tukiem kolana.

Warto zaznaczy¢, ze pole predkosci w obszarze tuku kolana wykazuje
wigkszy stopien wrazliwosci na zaburzenia w pordwnaniu z polem ci$nienia
zwlaszcza mierzonego w skrajnych punktach siecznej (Apu).

Rozwazany przeplywomierz kolanowy realizujacy ide¢ prezentowanej,
posredniej metody pomiaru moze by¢ zastosowany do wyznaczania strumienia
przeptywu gazoéw, jak rowniez cieczy i ich zawiesin.

Z przeprowadzonych badan eksperymentalnych wynika, Ze mierzone
roznice cisnienia Apnx W Skrajnych punktach siecznej tuku kolana sg okoto 10
razy mniejsze od odpowiednich réznic ci$nienia mierzonych na kryzie dla tego
samego strumienia przeptywu.
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Warto podkresli¢, ze rozwazone przeptywomierze kolanowe moga by¢
szczegolnie uzyteczne na rurociggach z zainstalowanymi tukami kolan.

Oznaczenia
Dw  — $rednica wewngtrzna rurociaggu, m
D — $rednica nominalna rurociggu, m

dkryza — wewnetrzna $rednica kryzy, m
Li  —dlugos¢ odcinka rury przed kryza, m

L,  —dlugos¢ odcinka rury przed pierwszym kolanem, m

Ls  —dlugos¢ odcinka rury pomiedzy kolanami, m

Ls  —dlugos¢ odcinka rury za drugim kolanem, m

I — odlegto$¢ mierzona wzdhuz siecznej kolana, m

n — liczba iteracji

Qnum — ol:)sjle;toéciowy strumien przeptywu ptynu (przeptywomierz kolanowy),
m=/s

Qkryza — Objetosciowy strumien przeptywu ptynu (kryza), m®/s

R — promien krzywizny tuku kolana, m

Re - liczba Reynolds’a wyznaczona w oparciu o $rednig predkos¢ i srednice
rurociagu

r — wspolrzgdna promieniowa, m

Apnk — zmierzona roznica cisnien na przeptywomierzu kolanowym, Pa

Apnum — obliczona réznica ci$nien na przeptywomierzu kolanowym, Pa

1% — lepko$¢ kinematyczna ptynu, m?/s
p  —gestosé ptynu, kg/m3
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Analiza odksztalcen silownika nurnikowego

Edward Tomasiak, Edward Barbachowski — Politechnika Slaska

Streszczenie. Sitowniki nurnikowe, stosowane w roznych galeziach przemystu, ze
wzgledu na znaczne wymiary dlugosciowe wykazuja duza podatno$¢ odksztatceniowa;
stad tez wymagaja specjalnych prowadzen, gwarantujacych poprawne ich dzialanie.
Duza smuklo$¢ nurnika wymusza przeprowadzenie obliczen wytrzymatosciowych,
w ktorych wynikiem sa naprezenia i odksztalcenia sprezyste rury i ttoczyska.

1. Wprowadzenie

W grupie silnikow hydraulicznych liniowych, zwanych sitownikami, wy-
stepuja sitowniki nurnikowe. Nurnik jest sitownikiem jednostronnego dziatania,
a ruch powrotny jest realizowany na zasadzie grawitacyjnej podzespotu nape-
dowego.

Sitowniki nurnikowe instalowane sa:
— do podnoszenia pomostow i platform,

— w napedzie pras montazowych (nurnik jest réwnoczes$nie stotem robo-
czym),
— do otwierania okien wodnych w tamach i zaporach,

— wnapedach elektrod w piecach stalowniczych,

— do podnoszenia zapadni na scenach teatralnych,

— w napedach wind osobowych.

Sterowanie ruchem sitownika nurnikowego, w zaleznosci od jego zastoso-
wania, moze odbywaé si¢ na zasadzie napedow konwencjonalnych lub pro-
porcjonalnych. Skoki robocze nurnikéw mieszczg si¢ w przedziale od kilku do
kilkunastu metrow, stad tez w ich konstrukcji dominujg wzgledy wybo-
czeniowe.
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2. Naped elektrody pieca stalowniczego

Nurnik w tym zastosowaniu charakteryzuje si¢ duza smukloscia przy ob-
cigzeniu 0,12 MN; analizowany sitownik jest opisany parametrami ¢ 125x3510.
Ze wzgledu na tworzenie tuku pomigdzy elektrodg a wsadem stalowym znaj-
dujacym si¢ w piecu, naped nurnika jest realizowany w sterowaniu propor-
cjonalnym, ktére zapewnia utrzymanie wymaganej szczeliny, warunkujacej
proces topienia ztomu stalowego.

W konstrukcji analizowanego nurnika, przy jego smuktosci, wprowadzono
powigkszone prowadzenie: na dlawnicy oraz rurze cylindra nurnika (rys. 1).

Trawers elektrody w swojej konstrukcji prowadzony jest w rolkach, ktore
przejmuja cate obciazenie pochodzace od momentu gnacego generowanego
przez mase ramienia i elektrody. Takie rozwigzanie zapewnia, ze sitownik przy
przegubowym tozyskowaniu przenosi tylko obciazenie wzdhuz osi. Konstrukcja
ta zapewnia minimalizacje efektu wyboczenia (rys. 2).

Rys.1. Prowadzenia nurnika na dtawnicy oraz rurze cylindra
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Rys.2. Schemat zamocowania i obcigzenia sitownika nurnikowego

3. Przygotowanie modelu numerycznego do obliczenia odksztalcenia
i naprezen wystepujacych w sitowniku

Analityczna weryfikacja wytrzymalos$ci sitownika na wyboczenie poprzez
obliczenie krytycznej sity Eulerowskiej wedtug zaleznosci [1]:

2
n-E-J
o=ty
gdzie:
E — modut Younga materialu ttoczyska,
J — moment bezwtadnos$ci przekroju poprzecznego ttoczyska,
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Is — swobodna dlugos$¢ wyboczenia,

wykazuje, ze sitownik jest w stanie przenies¢ bez wyboczenia sit¢ o wartosci
285 kN, co jest ponad 2,3-krotnie wickszg sita w poréwnaniu do sity wyni-
kajacej z rzeczywistego obcigzenia.

W celu wyznaczenia wielkosci odksztalcen i naprezen wystepujacych
w sitowniku pod wplywem obcigzenia masg elektrody i konstrukcji podnos$nika,
przeprowadzono obliczenia w programie Ansys Workbench 10.0. Program ten
wykorzystuje do obliczen metode elementéw skonczonych. Na rysunku 3 przed-
stawiono przyjete do obliczen warunki utwierdzenia oraz obcigzenia sitownika.

2e+003 (mm)

1e+003

+
Rys.3. Przyjety stan obcigzenia i utwierdzenia analizowanego modelu sitownika

112 — lozyskowanie przegubowe z zatozonym kontaktem typu ,,no separation”, 3 —
prowadzenie nurnika w cylindrze i dtawnicy zalozonym kontaktem typu ,, bonded"

Sitownik obcigzono sita o wartosci 120000 N przytozona do przegubu
i kierunek dziatania sity zgodnym z osig nurnika. Na obu koncach sitownika
wystepuja tozyska przegubowe 1 i 2, zapewniajace przeniesienie obcigzenia na
sitownik w jego osi.

Zatozony kontakt pomigdzy przegubami a sitownikiem umozliwia prze-
mieszczenie si¢ wspolpracujacych powierzchni bez mozliwosci ich oderwania,
natomiast pomiedzy rurg cylindra 3, a nurnikiem przyjeto kontakt zapewniajacy
state polaczenie stykajacych si¢ powierzchni bez mozliwosci przemieszczenia.
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4. Wiyniki obliczen numerycznych

Na rysunku 4 przedstawiono mapg naprezen zredukowanych wedtug
hipotezy von Misesa. Naprezenia powstajace w wyniku wyboczenia sitownika
pozostajg na niskim poziomie, maksymalna warto$§¢ wynosi 3,064 MPa.

2e+003 (mm)

1e+003

Rys.4. Mapa naprezen zredukowanych wystepujacych w obcigzonym sitowniku
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Rysunek 5 przedstawia posta¢ oraz wartosci odksztalcenia sitownika wy-
stepujace w wyniku wyboczenia.

2e+003 (mm)

1e+003

Rys.5. Posta¢ i mapa odksztalcen sumarycznych sitownika

5. Whnioski

Z przeprowadzonych obliczen analitycznych i analizy numerycznej sitow-
nika wynika:

— sitownik posiada ponad 2-krotng liczbe bezpieczenstwa na wyboczenie,
— wystepujace zredukowane naprezenia w wyniku wyboczenia pod wptywem
obciazenia sitownika pozostaja na niskim poziomie (3,064 MPa),

— najwicksze sumaryczne odksztatcenie sitownika wystepuje w srodku dtugo-
$ci swobodnej, w tym przypadku zamocowania sitownika na dtawnicy,
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— warto$¢ najwigkszego odksztalcenia wynosi 1,023 mm i przy sumaryczne;j
dtugosci swobodnej sitownika wynoszacej 3800 mm nie powinno powo-
dowa¢ uszkodzenia prowadzenia ttoka w cylindrze i dtawnicy.

Literatura
1. Stryczek S.: Naped hydrostatyczny. Elementy. WNT, Warszawa 1995.
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Modelowanie wezla kompensacji luzow hydraulicznego silnika sate-
litowego

Krzysztof Elgert — Politechnika Gdanska

Streszczenie. W pracy przedstawiono koncepcje rozwiazan wezta kompensacji luzow
osiowych w wolnoobrotowych wysokomomentowych silnikach satelitowych typu HS
produkowanych w FAMA Gniew. Poszukujac optymalnego rozwigzania wezta kom-
pensacji luzéw przeprowadzono modelowanie z wykorzystaniem metody elementow
skonczonych. W wyniku modelowania uzyskano dane dotyczace przemieszczen, od-
ksztatcen i naprezen, ktore byty podstawa do wyboru najlepszego rozwigzania konstruk-
cyjnego.

1. Budowa i zasada dzialania silnika typu HS

Ograniczone mozliwos$ci dalszego rozwoju znanych silnikow satelitowych
w kierunku duzych objetosci roboczych, jak i charakteryzujgcych si¢ wigksza
niz dotad szczelno$cig wewngtrzng komor roboczych doprowadzity do opraco-
wania koncepcji silnika satelitowego typu HS o liczbie uzgbionych krzywizn
6/8, przy ktorej uzyskuje si¢ 48 cykli roboczych na 1 obréot watu [1, 2, 3].
Konstrukcje silnika satelitowego typu HS przedstawiono na rysunku 1. Do
satelitowego mechanizmu roboczego 1, 2, 3 przylegaja boczne ptyty rozrzadcze
4 i 23 zwane rowniez ptytami kompensacyjnymi, w ktorych znajdujg si¢ otwory
i kanaly doprowadzajace ciecz robocza oraz do odprowadzania przeciekow
cieczy roboczej. Za ptytami umieszczone sg pokrywy 5. Pomiedzy kazda z ptyt
bocznych a pokrywa 5 znajduja si¢ przestrzenie kompensacyjne potgczone ka-
natem z przestrzenig rowka, w ktorej zainstalowano pierscienie 13 uszczel-
niacza czotowego podpartego pier§cieniami uszczelniajagcymi 25 typu ,,0”.

W pokrywie 5 osadzone sg tozyska toczne watu: przednie 9 oraz tylne 10,
smarowane smarem stalym. Lozyska i smar zabezpieczone sa pier§cieniami
uszczelniajacymi wargowymi 24. Dzigki temu nie narazone sa na pracg w ztych
warunkach zasilania, np. emulsja wodno-olejowa. Calo$¢ potaczona jest o§mio-
ma $rubami przelotowymi 11 pasowanymi. Wat 8 potaczony jest z wirnikiem 2
(planeta) za posrednictwem wienca kulek zabierakowych 14. Takie polaczenie
cechuje podatno$¢ osiowa oraz katowa, ktora izoluje planete 2 od wptywu sit
zewnetrznych obciazajacych wal. Powierzchnie wielu potaczen sztywnych sil-
nika uszczelniono pierscieniami typu ,,0”.

Istotng nowoscig w silnikach typu HS jest zastosowanie nowego specjal-
nego rozwigzania kompensacji luzéw dla zmniejszenia przeciekow w szczeli-
nach komor roboczych (rys. 2). Po obu stronach mechanizmu roboczego (poz.
1, 2, 3) umieszczono ptyty kompensacyjne 4, ktore przylegaja $cisle do obwod-
nicy 1, zachowujac luz montazowy pomiedzy ptytami a satelitami 2 i wirnikiem
3. Nastepnie po obu stronach plyt kompensacyjnych (zewnetrznych) przylegaja
pokrywy 5, ktore stanowiag zamkniecie dla powierzchni kompensacyjnych. Caty
pigcioelementowy zespot jest zacis$nigty przez Sruby 6. W ten sposéb plyty
kompensacyjne sg utwierdzone pomi¢dzy mechanizmem roboczym a pokry-
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wami. Sg nieprzesuwne, ale maja mozliwos¢ sprezystego odksztatcania si¢ pod
wplywem dziatania sil.
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Rys.1. Budowa silnika typu HS [4]
1 - obwodnica, 2 - wirnik, 3 - satelity, 4 - pfyta boczna, 5 - pokrywa, 6 - pokrywa ze-
wnetrzna przednia, 7 - pokrywa zewnetrzna tylna, 8 - wal, 9 - toZysko przednie, 10 - to-
zysko tylne ustalajgce, 11 - Sruba przelotowa, 12 - nakretka zamknieta, 13 — uszczel-
niacz czolowy, 14 - kulka zabierakowa wirnika, 15 - kulka zabierakowa uszczelniacza,
16 - pierscien oporowy, 17 - pierscien dystansowy, 18 - sruba, 19 - nakretka tozyska, 20
- podkiadka zebata, 21 - pierscien osadczy sprezysty, 22 - pierscien podporowy, 23 —
korek zaslepiajgcy, 24 - pierscien uszczelniajgcy wargowy, 25 - pierscien uszczelniajgcy
typu ,,O”, 26 - korek odprowadzania przeciekow, 27 - wpust, 28 - tabliczka znamio-
nowa

W wyniku dzialania ci$nienia w komorach mechanizmu roboczego naste-
pu]e Jego oddzialywanie na powierzchni¢ czotowa plyt kompensacyjnych,
pojawia si¢ sita odpycha]qca powodujaca odksztatcenie si¢ ptyt na zewnatrz
i zwigkszenie luzu osiowego. Aby przeciwdziataé zw1qkszan1u luzu 051oweg0
do przestrzeni kompensacyjnych IV doprowadza si¢ ciecz pod ci$nieniem, CO
powoduje powstanie sity dopychajacej. Sita ta powoduje odksztatcanie si¢ ptyt
kompensacyjnych w kierunku do wewnatrz i zmniejszenie luzu osiowego do
wartosci, ktéra w przyblizeniu nie powinna przekroczy¢ warto$ci luzu monta-
zowego w silniku nieobcigzonym.

W przestrzeni Il ograniczonej uszczelniaczem 13 (rys. 1), wskutek réznicy
cisnien w sgsiadujgcych komorach roboczych, warto$¢ ci$nienia ustala si¢ na
poziomie $redniej warto$ci tych cisnien. Wystepuje przeptyw cieczy przez
szczeling osiowa Il, a nastepnie kanatem Il dociera do przestrzeni kompen-
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sacyjnej IV. Aby zapewni¢ jednakowa wartos$¢ sit dopychajacych ptyty 4 po obu
stronach mechanizmu roboczego zapewniono wyrdéwnanie ci$nienia, w obu
przestrzeniach kompensacyjnych 1V dzigki mozliwosci przeptywu cieczy kana-
tem V wzdhuz $rub.

B cisnienie doptywu m p
Bl cisnienie odplywu
Bl cisnienie srsdnie

T L
of of 1o\ \els
Rys.2. Schemat silnika satelitowego typu HS z kompensacja luzéw osiowych
1 - obwodnica, 2 - satelita, 3 - wirnik, 4 - ptyta kompensacyjna, 5- pokrywa, 6 — sruba,

| - kanaty rozrzqdu, 1l - luz osiowy, Il - kanaf zasilajqcy przestrzen kompensacyjng,
IV - przestrzen kompensacyjna, V - kanat wyrownujqcy cisnienie w przestrzeniach kom-
pensacyjnych

2. Symulacja komputerowa zespolu kompensacji luzu

Symulacja komputerowa zespotu kompensacji luzow osiowych w silni-
kach satelitowych III generacji miata na celu sprawdzenie poprawnosci dzia-
fania kompensacji, oraz sprawdzenia wptywu zmian konstrukcyjnych wezta
kompensacji luzow na cechy eksploatacyjne silnika. W oparciu o dokumentacjg
techniczng przeanalizowano budowe i zasad¢ dziatania silnika satelitowego 111
generacji. Z uwagi na ograniczong moc obliczeniowg komputera i skrdcenie
czasu obliczen, uproszczono model komputerowy oraz wytypowano elementy
do numerycznej analizy wezta kompensacji luzéw.

Podczas pracy silnika obcigzone sa elementy mechanizmu roboczego, pty-
ty kompensacyjne i pokrywy: przednia i tylna. Poniewaz silnik jest symetryczny
we wszystkich trzech kierunkach, do analizy numerycznej przyjeto 1/8 czgsé
silnika, tj.: 1/8 obwodnicy, 1/4 ptyty kompensacyjnej i 1/4 pokrywy. Pozostate
elementy pomini¢to, gdyz majg one znikomy wptyw na odksztatcenia elemen-
tow tworzacych wezet kompensacji luzow osiowych silnika.

Analiza obcigzen dzialajacych na silnik pozwolita podzieli¢ je na dwie
grupy:

— obcigzenia wywotane ci$nieniem czynnika roboczego (hydrauliczne),
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— obcigzenia mechaniczne wywotane pozostatymi czynnikami, np. sitami
reakcji w tozyskach, sitami obcigzajacymi korpus oraz sitami spowodo-
wanymi napigciem wstgpnym $rub taczacych elementy ptytowe (stanowia
glowng site wywotujacg obcigzenie mechaniczne).

W wyniku symulacji komputerowej okreslono odksztalcenie i przemiesz-
czenie powierzchni czotowych wytypowanych elementéw, a w szczegdlnosci
powierzchni czolowej ptyty kompensacyjnej od strony mechanizmu roboczego.
Analiza odksztalcen odbywata si¢ w zakresie liniowo-sprezystym, poniewaz
W silnikach tych nie mozna dopusci¢ do odksztatcen plastycznych, a w szcze-
golnosci ptyty kompensacyjnej od strony mechanizmu roboczego.

2.1. Model dyskretny silnika

Silnik satelitowy jest obiektem tréjwymiarowym, w zwigzku z tym przej-
$cie z modelu geometrycznego na model dyskretny odbywa si¢ przez podziat
objetosci modelu geometrycznego na przestrzenne elementy. Do stworzenia
modelu dyskretnego wykorzystano 20-weztowe elementy brytowe 3D typu
SOLID95. Stworzony model dyskretny silnika wedlug dokumentacji kon-
strukcyjnej [4] dostarczonej przez konstruktora w nizej przedstawionej analizie
numerycznej nazwano ,, Modelem 1.

Ze wzgledu na odksztalcalno$¢ poszczegoélnych elementéw silnika oraz
wspotprace migdzy nimi na powierzchniach kontaktu, przeprowadzono analizg
wybranej 1/8 czgséci potaczonych elementow silnika, a nie kazdego z jego ele-
mentu oddzielnie. Spowodowato to konieczno$¢ zamodelowania kontaktu na
powierzchniach: pokrywa-ptyta kompensacyjna i ptyta kompensacyjna-obwod-
nica. Zwigkszylo to stopien kompilacji modelu (znacznie wydtuzyto czas obli-
czen), lecz w znacznym stopniu przyblizyto analize wezta kompensacji luzoéw
silnika do stanu rzeczywistego. Jest to rozwigzanie znacznie bardziej zblizone
do rzeczywistosci niz np. przyjecie, ze ptaszczyzna kontaktu czesci silnika jest
ptaska i nieodksztatcalna. Przyjety do obliczen model dyskretny czesci silnika,
zawieral okoto 20000 elementow typu Solid95 i okoto 2500 elementow kon-
taktowych typu TARGE170 i CONTAL174

Analize przeprowadzono w zakresie statycznym, poniewaz celem obliczen
bylo wyznaczenie odksztalcen poszczegolnych elementow silnika. W zwigzku
ztym w obliczeniach pominigto pulsacyjny charakter sity odpychajacej, jak
i dociskajacej towarzyszacej obrotowi elementéw roboczych silnika. W symu-
lacji komputerowej przyjeto maksymalne wartos$ci tych sit.

W symulacji starano si¢ odtworzy¢ rzeczywisty stan naprezen wynikajacy
z sit napigcia wstepnego $rub. Wiadomo, ze sita N napigcia w $rubach zalezy od
momentu M dokrecania nakretki. Stosuje si¢ przy tym liniowg zaleznosé [5, 6,
71

M—2D N tan(y+atan(cos(a/2))]+2N Dy - 1)
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Symbole D i Dt oznaczaja odpowiednio $rednice $ruby i styku pod na-
kretka. Katy yi o wynikaja z geometrii gwintu (skoku i nachylenia). Wspot-
czynnik tarcia p jest trudny do jednoznacznej oceny. Wedtug dokumentacji
technicznej [4] nakretki sa dokrecane momentem M = 300 Nm. Nie wiadomo
doktadnie, ile wynosi napiecie w $rubie, gdyz to zalezy od wspdiczynnika tarcia
zmieniajacego si¢ w dosy¢ szerokich granicach. Cze$¢ powierzchni pod na-
kretka zajmuje uszczelka gumowa. Montujac silnik w czasie dokrgcania nakre-
tek stwierdzono zacieranie si¢ wspOlpracujacych powierzchni. Powodem sa
zbyt duze naciski powierzchniowe. Z zaleznosci (1) wynika, ze przy dwukrot-
nym wzroscie wspolczynnika tarcia p odwrotnie proporcjonalnie zmniejszy si¢
napiecie w §rubie N, dla przyjetego momentu M.

W zwigzku z tym do obliczen numerycznych przyjeto dwie wartosci
napigcia wstgpnego $rub wywotanych momentem dokrecenia nakretki M =
300 Nm i o potowe mniejszym M = 150 Nm

W celu weryfikacji modelu dyskretnego silnika wykonano przyrzad
pomiarowy (rys. 3), ktory pozwolit na oszacowanie rzeczywistej zmiany odle-
glosci pomigdzy powierzchniami ptyt kompensacyjnych na wskutek dokrecania
nakretek $rub okreslonym momentem M. Uzyskane wyniki z pomiarow dla
napigcia $Srub momentem 150 Nm i 300 Nm w dalszej czg¢sci opracowania
poréwnano z wynikami obliczen symulacji komputerowej (rys. 5).

|ch |-4

Rys.3. Przyrzad do pomiaru zmiany odlegtosci pomigdzy powierzchniami ptyt kompen-
sacyjnych na wskutek odksztatcen w zaleznosci od napigcia wstgpnego Srub

1 - czujnik mikrometryczny na srednicy wewnetrznej, 2 - czujnik mikrometryczny na

Srednicy zewnetrznej, 3 - sruba, 4 - pokrywa tylna, 5 - plyta kompensacyjna, 6 - plytka

pomiarowa z 3 stopkami na Srednicy zewnetrznej Rz, T - plytka pomiarowa z 3 stopkami

na srednicy wewnetrznej Ri, 8, 9 - sprezyny rozpierajgce plytki pomiarowe, 10 -
obwodnica, 11 - pokrywa przednia
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Sprawdzenie istniejacego rozwigzania w celu okreslenia lepszego wariantu
wezta kompensacji poleglo na przeprowadzeniu symulacji przy réznych war-
to$ciach obcigzenia zestawionych w tabeli 1. Model dyskretny silnika HS1,5-
500 z przyktadowym wariantem obcigzen ilustruje rysunek 4.

Warianty obciazenia silnika

Tabela 1

=|2|158| § £ 2
< 2 Q = ] ] 2 =
2| =| 2|5+ 225 | 2 £
S| £| £/85F 2%£| §| g2
S| °| S|gES gc¢| E| €=
2 = = N5 Sc =2 = < B

= == 29 i) 1=
S| 2| 2| a = 9| 5| S
2 | |25 2 s 2| = -
g8l 2| 2|5¢2 g =| B Rys.4. Model dyskretny silnika
HEEEIE E1 0 & & HS1,5-500
= © Model I (wariant obcigzenia V lub VI)
| 01]0 0 0 0 150
i1 0[O0 0 0 0 300
1| 2510|125 0 16 150
IV|25] 0| 125 0 16 300
V|25 01125 12,5 16 150
VI|25] 0] 125 12,5 16 300

3. Analiza wynikéw obliczen

W wyniku przeprowadzonych obliczen otrzymano warstwice przemiesz-
czen i naprgzen poszczeg6lnych elementéw rozpatrywanego silnika. Przyktady
uzyskanych warstwic zostaly przedstawione w tabeli 2+5. Kazda z tabel przed-
stawia warstwice dla innego zestawu obcigzenia.

Wyniki w tabelach zostaly umieszczone w trzech kolumnach: pierwsza
zawiera przemieszczenia zredukowane, druga przemieszczenia w kierunku osi
»Z”, tj. wzdhuz osi silnika, natomiast trzecia kolumna napregzenia zredukowane.

Symulacja komputerowa miata na celu okreslenie ksztattu szczeliny 0sio-
wej pomigdzy powierzchniami czotowymi: mechanizmu roboczego a plyta
kompensacyjng. W tym celu wczesniej przygotowano model geometryczny
silnika do numerycznych obliczen, tzn. okre§lono i wydzielono ptaszczyzny
przekroju, w ktorych bedag analizowane przemieszenia.

Uzyskanie wyniki przetworzono, aby uzyska¢ warto$ci przemieszczenia
weztow w wybranych przekrojach silnika. Z uwagi na to, ze symulacja kompu-
terowa obejmowata tylko czes¢ silnika, uzyskane wyniki przemieszczen w we-
zlach zostaly pomnozone przez dwa, co odpowiada w przyblizeniu zmianie
odlegtos$ci pomigdzy plytami kompensacyjnymi. Z punktu widzenia potrzeby
oceny zmiany odlegto$ci pomigdzy ptytami, interesuja nas tylko wspolrzgdne
przemieszczenia weztdw w kierunku osi ,,z”.
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Na rysunkach 5 do 7 przedstawiono przetworzone wyniki symulacji kom-
puterowej w postaci zmiany odlegtosci Ah [um] pomigdzy ptytami kompen-
sacyjnymi, przy wybranych wariantach obcigzenia silnika. Wartosci na osi po-
ziomej okres$lajg promien plyty silnika w milimetrach. Zmiane¢ odleglosci po-
miedzy ptytami kompensacyjnymi (o$ pionowa) okreslono w stosunku do war-
tos¢ ,,0”. Okresla ona stan wyjSciowy, gdy na silnik nie dziataja sity wywolane
napigciem wstgpnym S$rub i ci§nieniem cieczy roboczej, a elementy silnika po-
zostajg nieodksztalcone. Wykresy sporzadzono dla czterech wariantéw obciaze-
nia silnika (tabela 1), tj.: warianty | i 1l — odksztatcenie od napigcia wstgpnego
$rub okreslonym momentem 150 Nm i 300 Nm oraz warianty IIT i IV — od-
ksztatcenie od napigcia wstgpnego i ci$nienia cieczy roboczej, tj. 150 Nm+p
i 300 Nm+p. Na rysunku 5 przedstawiono charakterystyki zmiany odlegtosci
pomiedzy ptytami uzyskane dwiema metodami: za pomoca przyrzadu pomia-
rowego przedstawionego na rysunku 3 (oznaczenie pp) i uzyskang w wyniku
symulacji komputerowej (0znaczenie mes).

Warstwice przemieszczen i naprezen dla I wariantu obcigzen wedlug tabeli 1
Tabela 2

Model I silnika HS1,5-500 wedfug dokumentacji

Suma przemieszczen XYZ Przemieszczenie Z [m] Naprezenia zredukowane
(wzdluz osi silnika)

Obciazenia
element-widok

|
widok ogolny

-.228E-03 -.161E-03 -.942E-04 -.273E-04 =
.627E-04 125603 .188E-03 -.1958-03 -.128E-03 -.608E-04 .228E{0: 314343 L400E+09  .799E+09  .120E+10
.3138-04 940804 .1578-03 _ .2358{03 .200E+09  .599E+09  .999E+09  .150F
AN s AN AN
NODAL SOLUTTON NODAL SOLUTION T NODAL SOLUTION
STEP=1 STEP-1 = STEP=1

| - phyta
od strony obwodnicy

A

.238E-06  .1068-04_ _ .2108-04 _ .3145-01 = o = 59710
e . ! -.392E-04_ -.285E-04_ -.1788-04  -.708E-05 314343 L199E+09  .398E+09  .597E+09
. 158E-04  .2628-04  .3928-(4 -.3388-04  -.231R-04 -.124E-04 .044ELC .098F+08  .00OE+09  .49BE+09 . 746E+

- AN

NODAL SOLUTION NODAL SOLUTION NODAL SOLUTION

sTEP=1 STEP=1
SUB =6 6

TIME=1

| — pokrywa
od strony piyty

-.228E-03 -.1618-03 -~ B42E-04 -.273E-04 —
T assoy e kst GogE-0a . 2s6E-Qa  -530E+07  .403E+09  .BOLE10S  .1208+10
£204E+05 2E405  .100E+10 1502+

— —
.117E-04  .712E-04 31E-03  .190E-03
Chrapor T tore BET eiebd - 23sE-{s
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Warstwice przemieszczen i naprezen dla IT wariantu obciazen wedlug tabeli 1
Tabela 3

x
s 9 _—
=t 'g Model I silnika HS1,5-500 wedtug dokumentacji
Q
N T
[ -
5 &
,8 £ | Suma przemieszczen XYZ Przemieszczenie Z [m] Naprezenia zredukowane
5 .
= (wzdluz osi silnika) [Pa]
g
8
S0
= °
3
S
B
AN - AN AN
>\ NODAL SOLUTION NODAL SOLUTION - NODAL SOLUTION
IS SUB =6
S > sEQV
Y O DMX =.781E-
'g £ S —1a2
o
s =
=8
] °
| PN X p-LN
- .280E-06 .210E-04 .418E-04 .625E-04 -.774E-04 -.546E-04 -.318E-04 -.906E-05 802720 .379E+09 .75TE+09 .114E+10
AN ' AN AN
SUB =6
s 5 o
~ RSYS=0
Q DMX =.4
c
RN
S s
o =
I =
==
S)
. S17eE . . - . 3508 -.232E- -.1158-03 .324E-

Warstwice przemieszczen i naprezen dla V wariantu obcigzen wedlug tabeli 1
Tabela 4

Model I silnika HS1,5-500 wedlug dokumentacji

Suma przemieszczen XYZ Przemieszczenie Z [m] Naprezenia zredukowane
(wzdhuz osi silnika) [Pa]

Obcigzenia
element-widok

g
=
&
E
-7 (S
0 .359B-04  .717E-04  .1085-03 = wrra—— wyan- - = - 428E+07  .288E+09  .571E+09  .855E+09
179800 ranor S oer oy T damooa| 132803 —oure-o - .s7sE-oa ~.203e-0a | ey P oy a0 o
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V - phta

od strony obwodnicy

NODAL SOLUTION

xb
.373E-06  .B60E-05 _ .168E-04  .250E-04
448E-05  .127E-04  .208E-04  .312E-04

NODAL SOLUTION

NODAL SOLUTION

—.222E-04 _-.132E

~.312B-04 01 -.427E-05
Z.267B-04 -.177E-04 -.B75E-05 .246E-05

xb
L428E407  .136E109  .267E<05  .398E+0O
[699E408  .201E+09 = .333E409  .487E+09)

V — pokrywa

od strony piyvty

L117E-04  .101E-03 _ .191E-03 _ .281E-03
566804  .146E-03  .236E-03  .348E-03

NODAL SOLUTION

NODAL SOLUTION

-.132E-03 -.947E-04 -.575E-04 -.203E-04
~.1138-03  -.761E-04 -.3898-04 .759E-05

728E+07
1498409

290E+09  .573E+09 _ .855E+09
(431409 7148409 .107E+10

Warstwice przemieszczen i naprezen dla VI wariantu obciazen wedlug tabeli 1

Tabela 5

=
=} -
8 'g Model I silnika HS1,5-500 wedfug dokumentacji
[}
Sz
E é Suma przemieszczen XYZ Przemieszczenie Z [m] Naprezenia zredukowane
o k] (wzdluz osi silnika) [Pa]
5
&S
— %0
>3
3
=

VI - plyta od
strony obwodnicy

.9298-04  .1868-03  .279E-03 -.341E-03 -.2438-03 ~-.1465-03 ~-.480E-04 L103E+08  .710E+09  .141E+10 _ .211E+10
.464E-04  .1398-03  .2326-03  .348E-0 ~.292E-03  -.194E-03 -.967E-04 .252E-04 360409 .106E+10  .176E+10  .263E+10
AN AN AN
NODAL SOLUTION NODAL SOLUTION NODAL SOLUTION
2 STER=2 2
xk xb
200E-06  .187E-04  .3728-04 _ .557E-04 -.693E-04 -.493E-04 ~-.2035-04 ~-.929E-05 L103E+08  .325E+09  .G40E<05  .954E+09
945805 .279E-04  .464E-04  .696E-0 ~.593E-04  -.393E-04  -.193E-04 .572E-05 168E+09  .482E409  .797E+09  .119E+10

VI — pokrywa
od strony plyty

NODAL SOLUTION

AN

117E-04  .101E-03  .1015-03 _ .281E-03
566E-04  .146E-03  .236E-03  .348E-0

-.341E-03 -.2438-03 ~-.1465-03 -.480E-04
~.292E-03  -.194E-03 -.967E-04 .252E-04

LT10E+09  .141E+10 _ .211E+10
1E+09  .1068+10  .176E+10  .263E+10

113E+08
.36

Analiza odksztalcenia ptyt kompensacyjnych Modelu | silnika satelito-
wego, wykonanego na podstawie dokumentacji dostarczonej przez konstruk-
tora, dowiodla, ze przyjete wstepne napigcie Srub wywotane momentem
300 Nm jest za duze. Powoduje zbyt duze przemieszczenia ptyt kompensa-
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Rys.5. Zmiana odleglosci pomiedzy plytami kompensacyjnymi silnika
HS15-500 - Model |, wariant obcigzenia I i II, mes - symulacja kompu-

cyjnych, a dziatanie sit od cisnienia cieczy roboczej w nieznacznym stopniu

zmniejsza te przemieszczenia.
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300Nm+p

Promien ptyty [mm]
224

0 5 10152025 3035404550 556065 7075808590095
HS15-500 - Model I, wariant obcigzenia I i IT, 111, IV

——150Nm —=—150Nm+p —+—300Nm

Rys.6. Zmiana odlegtosci pomigdzy plytami kompensacyjnymi silnika

W dokumentacji konstrukcyjnej zatozono montazowy luz szczeliny osio-
wej na poziomie 20 um. Wskutek dziatania sity od napiecia wstepnego $rub

Analizujac charakterystyki przedstawione na rysunku 5 mozna stwierdzié,
ze przyjety model obliczeniowy silnika w duzym przyblizeniu odzwierciedla

stan rzeczywisty silnika i wptyw obcigzenia na odksztatcenie elementow.
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nastgpuje zmiana odleglosci pomiedzy ptytami (w stosunku do stanu 0) od +15
um do -32 um, tj. przy mniejszym promieniu ptyty odlegtos¢ si¢ zwigkszyta
0 15 pm, a na promieniu zewn¢trznym na skutek odksztatcenia zmalata o -32
um. Jest to warto$¢ wigksza niz zatozony wstepny luz montazowy 20 um. Nie
powoduje to zaniku luzu osiowego silnika, gdyz mechanizm roboczy silnika
mieséci si¢ w obrebie promienia okoto 65 mm. Natomiast na wykresie przed-
stawionym na rysunku 6 (wariant [V) mozna zauwazy¢, ze na promieniu silnika
w granicach do 65 mm zmiana odlegtos$ci pomiedzy ptytami w wigkszej czesci
przyjmuje warto$¢ dodatnia, tj. odleglo$¢ si¢ zwiekszyla. Warto$¢ ujemna
przyjmuje przy rosngcym promieniu powyzej S0 mm jednak warto$¢ ta w obre-
bie mechanizmu roboczego nie przekracza warto$ci wstgpnego luzu monta-
zowego (20 um), czyli luz nie zanika.

Pozadanym rozwigzaniem byloby, gdyby powierzchnia czotowa ptyty
kompensacyjnej na skutek dzialania obcigzenia wywotanego napigciem wstep-
nym $rub i ci$nieniem cieczy roboczej nie przemieszczata sig, lub warto$¢ prze-
mieszczenia catej powierzchni plyty byla w przyblizeniu jednakowa. Zapewni-
loby to rownoleglos¢ szczeliny przy wystgpujacym luzie osiowym. Zmniejsza-
jac moment dokrecenia Sruby o potowe, tj. z 300 do 150 Nm znacznie zmniej-
szamy odksztatcenia ptyt kompensacyjnych i wynikajaca z tego zmiang odle-
glosci pomiqdzy plytami Z danych na rysunku 6, dla obcigzenia Wywoianego
wstepnym napigciem $rub momentem dokre;cajqcym 150 Nm i ci$nieniem
cieczy roboczej wynika, ze catkowita zmiana odlegtosci Ah pomigdzy ptytami
kompensacyjnymi w catym zakresie promienia ptyty wynosi ok. 14 um.

HS 15-500 - Model |
20 : :

|

'
o
T

Zmiana odleglosci
pomigdzy plytami ah [um]

Promien plyty [mm]
\—0—150Nm —#—150Nm+p —+— 300Nm SOONn‘H—p‘

Rys.7. Zmiana odlegtosci pomigdzy plytami kompensacyjnymi silnika HS15-500 -
Model I, wariant obcigzenia V i VI (na wysokosci otworu pod srube)

W wariancie obcigzenia III i IV (tabela 1) dzialanie $redniego ci$nienia
roboczego na powierzchnie ptyty kompensacyjnej, ograniczone jest do powierz-
chni okres$lonej zarysem satelitowego mechanizmu roboczego. Natomiast w wa-
riancie obcigzenia V 1 VI, przyjeto wigksza powierzchni¢ plyty kompensacyj-
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nej, na ktorg dziata $rednie ci$nienie robocze. Jest to powierzchnia okreslona
zarysem satelitowego mechanizmu roboczego, powiekszona o powierzchni¢
styku obwodnicy i ptyty kompensacyjnej, ograniczong od zewnatrz uszczelnie-
niem gumowym typu ,,0”.

Z analizy wykresOw zmiany odleglo$ci Ah, otrzymanych dla obciazen
wedtug wariantu III i IV (rys. 6) oraz wariantu V i VI (rys. 7) wynika, Ze
zaprojektowany wezel kompensacji luzu jest zbyt sztywny. Sily wynikajace
z dzialania ci$nienia w przestrzeni kompensacyjnej, jak i na powierzchnie
czotowg ptyt kompensacyjnych od strony satelitowego mechanizmu roboczego
w rozpatrywanych wariantach obcigzenia, w nieznacznym stopniu zmniejszajg
wielko$¢ odksztalcen wywotanych napigciem wstepnym $rub. Analiza nume-
ryczna wykazala, ze zwiekszenie powierzchni, na ktorg dziata §rednie ci$nienie
robocze cieczy (wariant V i VI), nie zmniejszyto w znacznym stopniu wartos$ci
przemieszczenia plyt kompensacyjnych.

Analizujagc warstwice naprezen zredukowanych (tabele 2+5 kolumna 3)
poszczegbdlnych elementow silnika rozwigzania konstrukcyjnego wedlug
Modelu I dla r6znych wariantdéw obcigzenia, mozna stwierdzi¢, ze w wigkszos$ci
przypadkéw naprezenia dopuszczalne dla materiatéw uzytych do wykonania
elementéw nie zostaly przekroczone. Zastosowanie momentu dokrgcenia $rub
0 warto$ci 300 Nm powoduje bardzo duzy miejscowy stan napr¢zen. Szcze-
g6lne spigtrzenie naprezen wystepuje w pokrywie tylnej, gdzie lokalnie w oko-
licach podktadek pod $ruby poziom naprezen przekracza granice wytrzymatosci
dla materiatu z ktérego sg wykonane pokrywy (stal 45). Jednak sg to wyniki
naprezen otrzymane z analiz numerycznych w zakresie liniowym. Faktycznie
w tych miejscach wartosci naprezen bedg mniejsze z powodu wezesniejszego
miejscowego uplastycznienia. Nie zmienia to jednak faktu, ze jest to stan
bardzo niebezpieczny. Powodem takiego stanu rzeczy jest przenoszenie obcig-
zenia wzdhuz krawedzi styku, a nie cata powierzchnig styku.

4. Optymalizacja wezla kompensacji luzéw

Optymalizacja wezta kompensacji luzu miata na celu zmniejszenie war-
tosci odksztatcen ptyt kompensacyjnych, jak i zmniejszenie naprezen w po-
szczegblnych elementach silnika, a glownie w pokrywach. Optymalizacja pole-
gata na zmianie wymiardw geometrycznych ptyty i pokrywy. Efekt tych zmian
sprawdzono droga symulacji komputeroweyj.

Poszukiwanie optymalnego rozwigzania wezta kompensacji luzéw dopro-
wadzito do zmiany konstrukcji silnika w wyzej wymienionym wezle. Stwo-
rzony model dyskretny nowego rozwiazania silnika przedstawiono na rysunku
8, ktory w nizej przedstawionej analizie numerycznej nazwano ,, Modelem I11”".

Dla nowego modelu wykonano szereg symulacji komputerowych, stosujac
warianty obcigzenia przedstawione w tabeli 1. Schemat zmian parametrow
geometrycznych Modelu 11 przedstawiono na rysunku 9.
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Rys.8. Model dyskretny silnika HS1,5-500 Model 11
(wariant obcigzenia I1I lub IV)

(_.;p Gn Go

Rka

1

Rys.9. Model Il — zmienne parametry
geometryczne

W wyniku symulacji komputerowej ustalono, ze najmniejsze przemiesz-
czenie plyt kompensacyjnych uzyskano dla nastgpujacych parametrow geome-
trycznych silnika:

Rid =51 mm, Rig = 75 mm_ Rt = 80 mm, Gy = 42 mm, G, = 11 mm,
Go =18 mm i D, =26 mm
1 wstepnego zacisku $rub momentem 150 Nm.
Warstwice przemieszczen i naprezen poszczegolnych elementow rozpatry-

wanego silnika wedtug Modelu 1l, przedstawiono w tabeli 6 i 7 dla dwoch
wybranych wariantow obcigzenia.

Natomiast na rysunku 10 przedstawiono wykresy zmiany odleglosci po-
miedzy ptytami kompensacyjnymi dla Modelu 11 silnika.
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Warstwice przemieszczen i naprezen dla I wariantu obciazen wedlug tabeli 1

Tabela 6

X
£ 38 Model 1 silnika HS1
j=fi= odel Il silnika HS1,5-500
S =
2z
35
2 & Suma przemieszczeh XYZ Przemieszczenie Z [m] Naprezenia zredukowane
(<5} - P
© = (wzdluz osi silnika) [Pa]
N
S
84
— 9
3
S
2
— — — —
0 e T T S Ty Ty T TR TR ) T T T T
05205 Sore % s 05 e o4 o 00 Shon B o % ormes " foon 5 Braeids " s rno
AN I AN
S
= >
= .Q
= <
Q T
S8
< 2
&\_Q
% (@]
| xb 2L xL
AN
< S
<
=
]
25
o e
=
| o
i
3 i
TOSEL05, - 19TE0L . -314B-04 _-3305-04 TITTE 0L - 4008-01 23404 - 16sb-0t TISTEOT 333505 665EH03 _ 3376+03
e s L T Rt e Bt Lot ormeds " oo 5 Braeids " o

Warstwice przemieszczen i naprezen dla II1 wariantu obcigzen wedlug tabeli 1

Tabela 7
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I - phyta
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W wyniku optymalizacji ksztattu wezta kompensacji luzow wedlug
Modelu Il w stosunku do Modelu | uzyskano mniejsze zmiany odlegto$ci Ah
pomiedzy plytami kompensacyjnymi. Z danych na rysunku 10, dla obcigzenia
III wywotanego wstepnym napigciem $rub momentem dokrgcenia nakretki
150 Nm i cis$nieniem cieczy roboczej wynika, ze catkowita zmiana odlegtosci
Ah pomiedzy ptytami kompensacyjnymi w catym zakresie promienia ptyty wy-
nosi okoto 7 um. Jest to warto$¢ dwukrotnie mniejsza niz w Modelu |, przy tym
samym wariancie III obcigzenia (tabela 1). Rezultat ten uzyskano w wyniku
zwigkszenia promienia Rt rozmieszczenia otwordw $ruby do wartosci 80 mm
(rys. 9) i zwigkszenia powierzchni styku pokrywy i plyty kompensacyjne;j.
Nastgpito mniejsze spigtrzenie naprezen w pokrywie, jak i mniejsze odksztat-
cenie plyty i obwodnicy w obrebie styku tych elementow (tabele 6 1 7).

Zmiana odleglosci

pomigdzy plytami Ah [um]

HS15-500 - Model Il

O
20 R R
St Bt BEh SR
R e

S
-8 Ay oo
A2 bt
L R i e

-16 —

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70 75 80 85 90 95

Promien piyty [mm)]
=4=150p |

| ——150

Rys.10. Zmiana odlegto$ci pomigdzy ptytami kompensacyjnymi silnika
HS15-500 - Model Il, (wariant obcigzenia I'i 1)
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W celu dalszej optymalizacji ksztattu wezta kompensacji luzéw proponuje
si¢ zwiekszenie sztywnosci pokryw bocznych poprzez zwigkszenie ich grubo-
$ci, jak i zmiang $rednicy otworu, pod nakretke z ¢ 26 na ¢ 28 mm.

5. Podsumowanie

Podstawowg zaleta metody elementéw skonczonych jest mozliwos¢ uzy-
skania wynikow dla skomplikowanych ksztattow, dla ktorych niemozliwe jest
przeprowadzenie obliczen analitycznych. Oznacza to, ze dane zagadnienie moze
by¢ symulowane w pamigci komputera, bez koniecznosci budowania prototypu.
Znacznie to ulatwia proces projektowania i weryfikacje w celu otrzymania jak
najlepszego rozwigzania konstrukcyjnego.

Opracowane modele wykorzystane do obliczen komputerowych silnika
umozliwiajg sprawdzenie wptywu zmian konstrukcyjnych w wezle kompensacji
luzéw na wielko$¢ odksztatcen i przemieszczen oraz w innych typach silnika
satelitowego o wickszym module uzgbienia mechanizmu satelitowego.

Jest to istotne, gdyz opracowane modele obliczeniowe bedzie mozna z du-
zym powodzeniem zastosowa¢ do wyznaczenia odksztalcen, przemieszczen
i napr¢zen dla opracowanych konstrukcji silnikow HS o module uzebienia
2,5 mm, a w przysztosci 4 1 6,5 mm, ktorych objetosci robocze moga wynosi¢
od 25 do 100 dm?/obr.
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Proby wykorzystania programu ANSYS-CFX w modelowaniu prze-
plywow w hydraulice sterujacej zmechanizowanej obudowy $cianowej

Kazimierz Stoinski — Gtowny Instytut Gornictwa, Leszek Doleglo — Kompania
Weglowa S.A.

Streszczenie. W monografii przedstawiono mozliwosci zastosowania programu ANSY S—
CFX do symulacji numerycznej przepltywu cieczy wykorzystanej do optymalizacji
(projektowania) uktadow hydrauliki sterujacej obudéw zmechanizowanych. Zaprezen-
towano na modelowym przyktadzie fragmentu uktadu hydraulicznego obudowy zme-
chanizowanej wyniki badan dotyczace strat powstajacych podczas przeptywu cieczy
przez elementy uktadu hydraulicznego. Przedstawiono réwniez modyfikacje konstruk-
cyjne czesci sktadowych zaworu upustowego SP10 celem poprawy jego wydajnosci.

1. Wprowadzenie

Komputerowa symulacja przeplywu jest narzgdziem do analizowania
zjawisk zachodzacych podczas przeptywu cieczy w uktadach hydraulicznych
z wykorzystaniem metody elementéw skonczonych (MES) Iub metody objgto-
$ci skonczonych. Zastosowanie tej technologii w polaczeniu z tradycyjnymi po-
miarami laboratoryjnymi pomaga zrozumie¢ zjawiska powstajace podczas prze-
plywu cieczy, jak rowniez zoptymalizowac¢ funkcjonowanie uktadu hydraulicz-
nego lub wybranych jego elementow. Symulacja polaczona z wizualizacja sta-
nowi pomost miedzy teorig a eksperymentem. Znajduje ona zastosowanie w ba-
daniach podstawowych (m.in. do weryfikacji modeli wspomagajacych teori¢),
w symulacjach dostarczajacych informacji niedostgpnej bezposrednio w ekspe-
rymencie fizycznym oraz w badaniach stuzacych identyfikacji i analizie ztozo-
nych obiektow technologicznych.

Modelowanie komputerowej dynamiki plynow CFD (Computational Fluid
Dynamic) jest oparte na metodzie objetosci skonczonych, pozwala na symulo-
wanie zjawisk zwigzanych z przeplywami. Odwzorowanie na stanowisku labo-
ratoryjnym skomplikowanych uktadéw hydraulicznych moze by¢ pracochtonne
i kosztowne, a w niektorych przypadkach niemozliwe. Jedynym rozwiagzaniem,
ktore pozwoli uzyska¢ wyniki zblizone do laboratoryjnych jest symulacja
komputerowa. Metod¢ CFD mozna uzy¢ do pordwnania sprawno$ci réznych
elementow lub uktadoéw hydraulicznych na etapie koncepcji lub projektu.

Obecnie uzytkowane komputery maja znaczne moce obliczeniowe pozwa-
lajace przeprowadzi¢ symulacje bardzo zlozonych uktadow hydraulicznych.
Odwzorowanie realistycznych symulacji komputerowych pozwala obnizy¢ ko-
szty projektu. Kolejnym argumentem, ktory przemawia za stosowaniem CFD
jest mozliwo$¢ optymalizowania uktadow hydraulicznych Iub jego czesci skta-
dowych na poziomie projektu. Warunkiem koniecznym dla optymalizacji ukta-
dow hydrauliki sterujacej jest poznanie charakterystyk przeptywu. Modelowa-
nie przeptywow cieczy jest szczeg6lnie przydatne do optymalizacji uktadow
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hydraulicznych zmechanizowanych obudéw $cianowych przeznaczonych do
pracy w warunkach zagrozenia wstrzagsami goérotworu. Laboratoria badawcze
pracujace na rzecz goérnictwa nie posiadajg aktualnie wyposazenia technicznego
umozliwiajacego przeprowadzenie badan dla przeplywow o duzej wartosci, co
jest bezposrednig przyczyna zainteresowania metodami analitycznymi.

2. Straty przeptywu cieczy doprowadzonej do zaworu hydraulicznego

Na rysunkach 1 i 2 przedstawiono symulacje przeptywu cieczy dla wybra-
nego fragmentu uktadu hydraulicznego sterowania stojakiem zmechanizowanej
obudowy $cianowej wielko$¢ 08/22, wyposazonej w typowy stojak ¢ 0,21/0,16 m.

Zawor

) hydrauliczny
Kostka Rurka przylaczeniowa Trojnik SP10

przylaczeniowa doprowadza ciecz DNI12 lub DN10
DN10 do bloku stojakowego
= ;
[ 71

Rys.1. Model uktadu hydraulicznego poddany symulacji przeptywu cieczy
E F G

Rys.2. Zarys linii z naniesionymi punktami charakterystycznymi do sporzadzania
wykresow zmian ci$nienia i predkosci przeptywu cieczy

Na rysunku 2 przedstawiono lini¢ wzdtuz, ktorej zostaty okreslone spadki
ci$nienia. Przedstawiony rysunek nie obejmuje catego obszaru cylindra, gdyz
wystepujace tam cisnienie w calym obszarze ma stata warto$¢ rowng wartosci
przypisanej jako warunek brzegowy do wejscia uktadu i wynoszacg 90 MPa
(warto$¢ nominalna cisnienia dla rozpatrywanego stojaka). Na rysunku tym
zostal zamieszczony rozktad ci$nienia wzdtuz linii miedzy punktami A i G.
W punkcie A na poczatku wykresu ci$nienie znajduje si¢ na poziomie 90 MPa,
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pierwszy spadek cis$nienia jest zwigzany z punktem przylaczenia kostki, gdzie
cisnienie spada do poziomu 85 MPa. Kolejne spadki ciSnienia wystgpuja na od-
cinku migdzy punktami B i C i sg zwigzane glownie ze zmianami S$rednicy
przewodu. W punkcie C cis$nienie jest na poziomie 73 MPa. Kolejny odcinek to
linia miedzy punktami C i F, na ktorym obserwujemy staty spadek cis$nienia
wzdtuz dtugosci przewodu — straty liniowe do poziomu 70 MPa. Koncowy od-
cinek przewodu migdzy punktami F i G to ponownie duzy spadek ci$nienia
zwigzany glownie ze zmianami $rednicy przewodu. CiSnienie w punkcie wyj-
sciowym uktadu jest na poziomie 56,8 MPa. Obliczenia zostaty potwierdzone
badaniami stanowiskowymi [3].

Z przedstawionego wykresu jednoznacznie wynika, iz gwaltowne spadki
cisnienia skoncentrowane sg w obszarach poczatkowym i koncowym uktadu
hydraulicznego i wigza si¢ ze zmianami przekroju przewodu. W srodkowej
czesci wykresu widzimy niewielki spadek cisnienia wystepujacy na dtugosci
stalowego odcinka przewodu.

3. Ocena przeplyw6éw w zaworze hydraulicznym o duzZej przepustwosci

Rozpatrywane zawory hydrauliczne o duzej przepustowosci (powyzej
400 I/min) zwane potocznie zaworami upustowymi (zwane roéwniez szybko-
upustowymi lub bezpieczenstwa) sg przeznaczone do ograniczenia maksymal-
nych cisnien w przestrzeniach roboczych stojakéw hydraulicznych 1 podpor
stropnicy, powstatych w wyniku dynamicznych oddzialywan gérotworu na obu-
dowe $cianowa. Ograniczenie maksymalnych wartosci ci$nienia cieczy hydrau-
licznej polega na jej upuszczeniu z chronionej przestrzeni. Skuteczno$¢ tego
ograniczenia zalezy od wydajnosci zaworu oraz jego bezwladnos$ci, ktora po-
winna by¢ mniejsza od czasu narastania obcigzenia.

Zawory pracujg dwustanowo, to znaczy w pozycji ,,zamknigty—otwarty”,
wyplyw cieczy z chronionej przestrzeni nastgpuje po przekroczeniu warto$ci
cisnienia ponad nastawiong warto$¢ ci$nienia otwarcia, zamknigcie po jego
spadku. Zawor upustowy powinien charakteryzowac si¢ nastepujacymi parame-
trami technicznymi:

— duza wydajnoscia objetosciowa,

— malg stratg czasows,

— malg histereza ci$nienia tak statyczng, jak i dynamiczna,

— duza trwalo$cig 1 niezawodnoscia,

— stalo$cig charakterystyk w czasie,

— odpornoscig na warunki klimatyczne wystepujace w podziemiach kopaln
[2].

Analiza przeptywow bedzie rozpatrywana na przyktadzie najczesciej sto-
sowanego zaworu ttoczkowego z uszczelnieniem okragtym typu SP10.
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3.1. Zasada dzialania zaworu hydraulicznego ttoczkowego

Wazrastajace ci$nienie medium hydraulicznego w przestrzeni pod ttocz-
kiem zaworu powoduje wzrost sily dzialajacej na ttoczek. Ruch tloczka jest
ograniczony przez sprezyne naciskowa, ktora rownowazy sile generowana
przez cisnienie pod ttoczkiem. Wraz ze wzrostem cisnienia ttoczek stopniowo
wysuwa si¢ z krdcéca przylaczeniowego. W momencie, gdy boczne otwory tlo-
czka znajda si¢ ponad uszczelnieniem w kré¢cu nastgpuje wyplyw medium
hydraulicznego i jednoczesne ograniczenie ci$nienia w zabezpieczane] prze-
strzeni hydraulicznej do wartosci nastawy. Wyptywajace z ttoczka medium
przedostaje si¢ do przestrzeni w korpusie ponad tarcza ttoczka, a nastgpnie na
zewnatrz zaworu, przez otwory korpusu. Przy spadku ci$nienia do warto$ci
mniejszej od nastawionej, tloczek ponownie wsuwa si¢ w krociec. W momen-
cie, gdy otwory ttoczka znajda si¢ pod uszczelnieniem nast¢puje zatrzymanie
przeptywu cieczy w wyniku czego zostaje utrzymane nastawione ci$nienie
w zabezpieczanej przestrzeni hydraulicznej [2, 4].
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Rys.3. Zawor upustowy SP10 przed modyfikacja Rys.4. Przekroj tloczka zawo-
ru konstrukeji korpusu (ostony

sprezyny)

Tloczek posiada dwa rzedy otworoOw przesunigte wzgledem siebie,
mniejsze przeznaczone dla pracy z matymi przeplywami wigksze odpowiednio
z duzymi. Przekroj ttoczna z zaznaczonymi otworami wylotowymi zostat przed-
stawiony na rysunku 4.

3.2. Wyznaczenie przeplywéw w zaworze hydraulicznym typ SP10

Okreslenie przeplywow w zaworze hydraulicznym SP10 przeprowadzono
celem zwigkszenia wydajnosci objgtosciowej. Badania stanowiskowe (prze-
prowadzone w ograniczonym zakresie) wykazaly znacznie mniejsze wydajnosci
od oczekiwanych [3]. Z wymienionych powoddéw podjeto analizg przeptywow
z wykorzystaniem symulacji komputerowej. Okreslenia krzywoliniowego ukta-
du wspoétrzednych i utworzenia dyskretnej siatki obliczeniowej realizowane
byto w oparciu o nastgpujgce warunki:
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a) odwzorowanie wzajemnie jednoznaczne,

b) linielr1 taczace wezty gladkie i zapewniajace ciagla transformacje pochod-
nych,

c) wezly zagegszczone w obszarach znacznych gradientéw funkcji,

d) siatki krzywoliniowe o ile to mozliwie zblizone do ortogonalnych [5].

Dodatkowym czynnikiem ukierunkowujacym wyznaczanie przeptywow
W sposéb analityczny sg niedostateczne mozliwosci badawcze dostepnych labo-
ratoriow.

Analize przeptywow cieczy przeprowadzono z wykorzystaniem programu
ANSYS-CFX [1].

4. Propozycje modyfikacji otworéw wylotowych

Ograniczone mozliwosci zmian konstrukcyjnych zaworu SP10 zostaty
ukierunkowane do zmiany geometrii otworé6w wylotowych w korpusie. Roz-
wigzanie konstrukcyjne zaworu niezmodyfikowanego (rys. 3) w znacznym
stopniu ogranicza wyplyw cieczy na zewnatrz, co wynika z faktu, iz otwory wy-
lotowe w korpusie znajduja sie powyzej linii wyplywu cieczy z tloczka, w mo-
mencie zadziatania zaworu. Pierwszy rzad otwordw o mniejszej $rednicy pod-
czas pracy zaworu spelnia zadanie zaworu roboczego, natomiast drugi rzad
otworéw o wigkszej Srednicy w polaczeniu z pierwszym czyni go zaworem
upustowym.

W wariancie a) obnizono otwory wylotowe w korpusie tak, aby ich dolna
krawedz zrownata si¢ z powierzchnia czotowa kroéca, rownoczesnie zwigk-
szono ich $rednice z 8§ mm na 10 mm. Zaproponowana zmiana powinna za-
pewni¢ poprawe wyptywu cieczy w chwili otwarcia zaworu upustowego, gdzie
tloczek moze si¢ wysung¢ wyzej niz zatozono teoretycznie, tj. 8 mm. Zatozenie
to wynika z odleglosci pomiedzy dwoma zestawami otworéw wylotowych
tloczka, jednego zestawu o $rednicy 1 mm oraz drugiego o srednicy 3 mm.

W drugim wariancie b) otwory wylotowe znajduja si¢ rowniez na obni-
zonym poziomie, natomiast zmieniona zostata ich geometria. Wykonano cztery
symetrycznie rozstawione na obwodzie korpusu zaworu szczeliny o wysokosci
10 mm. W celu zapewnienia wlasciwej wytrzymatosci korpusu, w miejscu
gdzie sg wykonane otwory wylotowe, zwigkszono $rednice zewngtrzng korpusu
01mm.

Trzeci rozwiazanie ¢), tak jak w dwdch poprzednich modyfikacjach, dolng
krawgdz otworéw wylotowych ma zréwnang z powierzchnig czotowg krocca.
Zostaly wykonane trzy szczeliny o wysokosci 10 mm, symetrycznie rozsta-
wione na obwodzie korpusu zaworu.

Wymienione trzy rozwigzani konstrukcyjne zostaly przedstawione na
rysunku 5.
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a) b) c)

D @ QD

Rys.5. Rozwigzania modyfikacji otworéw wylotowych w korpusie zaworu upustowego
SP10: a) osiem otwordw na obwodzie, b) cztery otwory symetryCznie rozmieszczone, c)
trzy otwory rownomiernie rozstawione na obwodzie

236



CYLINDER 2008

5. Rozklad pola ci$nienia i predkosci podczas przeplywu cieczy przez zawér

Przeprowadzone symulacje dotyczyly wizualizacji rozktadu pola cisnienia
i predkosci cieczy przeptywajacej przez zawor upustowy SP10. Miaty one po-
méc w odpowiedzi na pytanie, jak zmodyfikowaé konstrukcje zaworu, aby
uzyskacé lepsza wydajnosc objetosciows.

Analiza zostata przeprowadzona dwuetapowo, w pierwszej kolejnosci
zostal poddany symulacji wyptyw cieczy z samego ttoczka zaworu, nastepnie
wykonano model cieczy wypelniajacej przestrzenie wylotowe w zaworze. Wa-
runki brzegowe przyjete do obliczen odpowiadajg wodzie, jest to uproszczona
forma medium, ktore opuszcza ttoczek zaworu.

W warunkach naturalnych jest to mieszanina ciecz-gaz. Kolejne analizy
byly przeprowadzane na parametrach cieczy jak najbardziej zblizonej do warun-
koéw rzeczywistych panujacych podczas otwarcia zaworu upustowego. Model
geometryczny przedstawionego elementu tloczka zostal wypetniony cieczg, na-
stepnie przeksztatcono ciecz w model numeryczny z wykorzystaniem oprogra-
mowania ANSYS-CFX. Rysunek 6 przedstawia wizualizacj¢ wybranych eta-
poéw symulacji przeptywu cieczy w zakresie, a) definiowania warunkoéw poczat-
kowych analizy, b) rozktadu pola ci$nienia, c) kierunkéw strumieni predkosci.

a)

uuuuuuuuuu

Rys.6. Przyktadowe zrzuty ekranowe roz-
ktadu pola ci$nienia i predkosci podczas
] ﬁmﬁi IH\, wyplywu cieczy z otwordéw tltoczka zawo-

AL . ru hydraulicznego SP10

0.0075
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Rys.7. Zrzuty ekranowe kolejnych etapow
modelowania przeptywu cieczy przez ka-
naly wylotowe zaworu upustowego: a) nu-
meryczny model cieczy wyplywajacej
z zaworu, b) definiowanie parametréw cie-
czy, c) rozktad pola ci$nienia, d) linie roz-
ktadu pola predkosci, e) kierunki strumieni
predkosci

Caly obszar obliczeniowy w kazdym z przypadkow zostal ograniczony
warunkami brzegowymi, dla ktorych na wejsciu zalozono cisnienie cieczy
(woda) wynoszace 30 MPa. Parametry siatki zostaty dobrane eksperymentalnie,
poniewaz ze wzgledu na duze zréznicowanie przestrzeni modelowej optymalne
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warunki tworzenia siatki, ktore proponuje program nie pozwalaly doprowadzi¢
analizy do konca.

Zrzuty ekranowe przedstawione na rysunku 7 obrazujg najwazniejsze eta-
py symulacji przeptywu cieczy przez zawor hydrauliczny. Mozna na nich za-
obserwowac, jak zostal wykonany model numeryczny przestrzeni, przez ktora
wyplywa ciecz z zaworu. Na podstawie przeprowadzonej analizy mozna za-
obserwowa¢ zmienny rozktad pola naprezen i pola predkosci w modelu nume-
rycznym cieczy przeptywajacej przez przestrzenie wodne zaworu.

Rysunek 8 obrazuje rozktad pola predkosci cieczy, ktora w momencie
otwarcia zaworu wyplywa na zewnatrz. Na podstawie tego rysunku mozemy
stwierdzi¢, iz inne utozenie otworé6w wylotowych w korpusie bytoby powodem
zakldcen w swobodnym wyplywie cieczy na zewnatrz zaworu. Zaproponowana
modyfikacja otworow wylotowych zapewni odpowiedni i bez zbednych ogra-
niczen wyplyw cieczy poza obszar zaworu.
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Rys.8. Przekrdj rozktadu pola predkosci podczas przeptywu cieczy przez zawor

Przeprowadzone modelowanie przeptywow cieczy przez zawor hydrau-
liczny pozwala wytypowac najkorzystniejsze rozwigzanie konstrukcyjne kor-
pusu z uwagi na wlasciwe usytuowanie otworow wylotowych, jak rowniez ich
znaczng powierzchnig.

6. Podsumowanie i wnioski

Przeprowadzone symulacje komputerowe mozna traktowac gtownie, jako
proby pilotazowe zastosowania numerycznej mechaniki plynow do zwickszenia
sprawnosci projektowanych elementdéw i uktadow hydraulicznych.

Symulacje mozna wykorzystywac¢ dla nowo projektowanych uktadéw hy-
draulicznych, jak rowniez dla tych ukladéw, w ktorych dokonano zmiany
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w konfiguracji elementow sktadowych. Poréwnujac rezultaty symulacji z wyni-
kami dostgpnych pomiarow przeprowadzonych na stanowiskach laboratoryj-
nych mozna stwierdzi¢ duza zgodno$¢ wynikoéw. Przeprowadzone badania do-
starczyty wiele istotnych informacji przydatnych dla dalszych prac nad mode-
lami numerycznymi przeptywu.

Cyfrowa metoda pomiaru predkosci jest szybkim narzedziem pozwala-
jacym przedstawi¢ wyniki w formie graficznej strugi cieczy lub w formie
zestawienia tabelarycznego. Zaletg jest rowniez to, iz raz zbudowany model
numeryczny pozwala uzyskac szereg roznych wynikow bez koniecznosci wyko-
nywania kazdorazowo dyskretyzacji powierzchni lub przestrzeni.

Bioragc pod uwagg duze mozliwosci programu ANSYS-CFX w zakresie
symulacji zjawisk zachodzacych podczas przeptywu cieczy mozna zalozy¢, iz
bedzie on pomocnym narzedziem w analizowaniu elementow i ukladéow hy-
draulicznych.

Program ANSYS-CFX przez szeroki zakres swoich mozliwo$ci moze by¢
wykorzystywany do analizy przeptywow w uktadach hydraulicznych zmechani-
zowanych obuddéw $cianowych.
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Model matematyczny oraz sterowanie tripodem pneumatycznym
z obrotowymi hamulcami magnetoreologicznymi

Adam Myszkowski, Marcin Pelic — Politechnika Poznanska

Streszczenie. W monografii zaprezentowano trzyosiowy pneumatyczny manipulator
z obrotowymi hamulcami magnetoreologicznymi (MR). Oméwiono jego zasade dzia-
lania, oraz zastosowane rozwigzania konstrukcyjne hamulcow MR. Przedstawiono mo-
del matematyczny opisujacy geometri¢ oraz kinematyke czlondéw mechanicznych
manipulatora, opisano takze uktad sterowania.

1. Wstep

Zwigkszanie wymagan dotyczacych predkosci produkcji dyktuje zastoso-
wanie nowych technologii miedzy innymi w zadaniach sortowania, uktadania
oraz pakowania. W czesci przypadkoéw niszg¢ te¢ mozna zapehnié rownolegltymi
manipulatorami typu tripod. Przemieszczenie punktu roboczego, w tych mani-
pulatorach, wzdtuz jednej z osi kartezjanskiego uktadu wspotrzednych wymaga
zaangazowania w ruch wszystkich jego cztonow. W konwencjonalnych kon-
strukcjach kazda z osi roboczych posiada wlasny serwonaped, co widocznie
wplywa na cen¢ manipulatora. Rownolegta struktura manipulatora pozwala za-
stosowa¢ jeden naped oraz sterowalne hamulce sterujgce ruchami poszczego6l-
nych cztoné6w manipulatora. Napedem manipulatora jest sitownik pneumatycz-
ny dwustronnego dziatania sterowany za pomoca elektrozaworu 5/3. W roli
hamulcéw zastosowano obrotowe hamulce z ciecza magnetoreologiczna (ang.
Magneto Rheological Fluid - MRF) wykorzystujac $cinajagcy model pracy.
Natezenie pola magnetycznego w szczelinie z ciecza MR powoduje genero-
wanie momentu, ktory przeciwdziata zewnetrznym momentom.
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Rys.1. Model $cinajacy wykorzystywany
w hamulcach z ciecza MR
Warto$¢ natezenia pola magnetycznego jest zalezna od napigcia elektrycz-
nego przytozonego do zaciskow cewki w obwodzie magnetycznym. Takie roz-
wigzanie zapewnia uzyskanie dynamiki pozwalajacej zastosowa¢ manipulator
w zadaniach zwiazanych z przenoszeniem elementow.

2. Model matematyczny trzyosiowego manipulatora pneumatycznego z ha-
mulcami obrotowymi

W typowych tripodach stosuje si¢ trzy jednostronnie utwierdzone prze-
gubem kulistym napedy liniowe, ktorych przeciwlegle konce sa ze sobg pota-
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czone takze przegubami kulistymi. Model geometryczny takiego manipulatora
przedstawiono na rysunku 2.
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Rys.2. Model geometryczny manipulatora typu tripod
o zmiennej dlugosci ramion

Ze wzgledu na mase napedow liniowych unika si¢ stosowania ich w kon-
strukcjach, w ktorych priorytetem jest dynamika ruchu (duze bezwtadnosci).
Dlatego nape¢dy te zastapiono parami rami¢ 1 — przedramig r (rys. 3). Ramiona
sa zamocowane na hamulcach obrotowych tworzac wiezy o jednym uchylnym
stopniu swobody. Kazde ramig¢ jest potaczone z odpowiadajagcym mu przedra-
mieniem za pomocg przegubu kulistego. Konce przedramion potaczone sg prze-
gubem kulistym w punkcie S. W konstrukcji zastosowano jeden naped liniowy
mocowany pomi¢dzy punktem roboczym S a punktem Pn. Odpowiednie zacho-
wanie hamulcow pozwoli na uzyskanie oczekiwanej trajektorii ruchu punktu S.

Rys.3. Model geometryczny tripoda z jednym napgdem
oraz trzema hamulcami
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W celu wyznaczenia wspotrzgdnych punktu S nalezy wyznaczy¢ potozenie
punktéw Pai, Paz, Paz na podstawie cech konstrukcyjnych manipulatora (dtu-
gosci ramion podstawy ai, a,, a3, dtugo$¢ ramienia 1, dlugos¢ przedramienia r
oraz miary katow i, az, 03). Nastgpnie nalezy rozwigza¢ uktad rownan opi-
sujacy wspotrzedne srodka sfery S o promieniu r podpartej w punktach Pai, Pa,
Pas (wzory 1, 2, 3).

2 2

(XPAl_Xs)2+(yPA1_yS) +(ZPA1_ZS) =r? (1)
(XPAZ =X )2 +(yPA2 - Y )2 + (ZPAZ - 25)2 = I’2 (2)
(XPAS — X )2 + (yPAS - Y )2 +(Zpas — Zs)z =r’ (©)

Z punktu widzenia sterowania wazna jest rowniez mozliwo$¢ wyznaczenia
katéw oy, o2, a3z majac do dyspozycji cechy konstrukcyjne manipulatora oraz
wspotrzedne punktu S. Aby tego dokonaé nalezy obliczy¢ wspotrzedne punk-
tow Pa1, Pa2 0raz Pas na podstawie wspotrzednych punktow P1, P, Ps oraz sfery
0 promieniu r i §rodku w punkcie S.

Do modelu geometrycznego wprowadzono platforme trojkatng stabilizo-
wang przedramionami wykonanymi z rownolegtobokow przegubowych. W jej
srodku lezy punkt S - punkt mocowania chwytaka (rys. 4). Z analizy geome-
trycznej wynika, ze postepowanie w celu obliczenia wspotrzednych punktu S
lub katow o, az, oz jest takie samo jak w przypadku poprzedniego modelu,
nalezy jednak przyja¢ ze odlegto$¢ punktu Pi1od punktu P jest rowna sumie
dhugosci b i a1, odlegtos¢ punktu P> od P sumie by i a2 oraz odlegtoéci punktu P3
od P sumie bz i as.

Rys.4. Model geometryczny tripoda z platforma

Model kinematyczny manipulatora pneumatycznego z trzema hamulcami
MREF przedstawiono na rysunku 5.
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Rys.5. Model kinematyczny tripoda z trzema hamulcami

3. Konstrukcja mechaniczna hamulca z ciecza MR

Na rysunku 6 przedstawiono konstrukcje hamulca obrotowego, ktory zo-
stanie zastosowany do budowy manipulatora.

1 2 3 4

=
=
m}

%EL

Rys.6. Przekroj hamulca MR

Pod wptywem sity dziatajacej na ramie (4), na rotorze (3) powstaje mo-
ment obrotowy. Sila styczna wytworzona sie¢ w szczelnie miedzy stojanem (6),
a rotorem jest zalezna od lepkosci cieczy. Zmieniajac zatem warto$¢ pradu prze-
pltywajacego przez cewke (2) sterujemy bezstopniowo oporem ruchu rotora.
Promieniowa grubo$¢ szczelin wynosi 0,4 mm, a sumaryczne ich pole powierz-
chni 2260 mm?. Ze wzgledu na konieczno$¢ magnetycznego odseparowania
stojana czgs$¢ rotora (5) zostala wykonana ze stopu aluminium. Stojan natomiast
zostal osadzony w uchwycie (7), umozliwiajac zamocowanie catosci na odpo-
wiedniej ramie. Przewody zasilajace cewke przechodza przez centralny w sto-
janie. Pomiar kata wychylenia ramienia jest dokonywany poprzez optyczny
dekoder obrotowo-impulsowy (1) potaczony bezposrednio z rotorem hamulca.
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4. Symulacyjne wyznaczenie przestrzeni roboczej manipulatora

Przestrzen robocza tripoda zostala wyznaczona symulacyjnie poprzez
obserwacj¢ trajektorii punktu roboczego S podczas zmiany nastawy katow
a1, O2, 03 tripoda z zakresu omin, 0max Z Krokiem 3° Symulacja zostata prze-
prowadzona dla zaktadanych wielkosci geometrycznych przedstawionego ma-
nipulatora.

— a=a=az=70mm,

— bi=by=b3=30 mm,

— | =150 mm, r = 350 mm,

—  Omin = 135°, otmax = 195°.
Wynikowy zbior punktow zostal przedstawiony na rysunku 7.
a) b)

500 Z{mm]

¥[mm]

-200 -200 -150 -100 -50 o 50 100 150 200

Z[mm]

50 X[mm] 50 X[mm]

250 -200 150 -100 50 ] 50 100 150 200 250 250  -200 180 100 50 0 50 100 150 200 250

Rys.7. Przestrzen robocza tripoda: a) widok wzdtuz osi Z, b) widok wzdtuz osi X, ¢)
widok wzdtuz osi Y, d) przekrdj przestrzeni roboczej ptaszczyzng XZ w punkcie Y =0

Symulacja potwierdzita, Zze przestrzen robocza manipulatora jest potrdjnie
symetryczna (osie symetrii leza na prostych a1, az, as). Ze wzgledu na wklgstose
powierzchni wewnetrznych (rys. 8) oraz wypuklos¢ zewngtrznych na uktad
sterowania manipulatora zostaty natozone wigzy, dzieki ktérym punkt roboczy
manipulatora moze si¢ porusza¢ jedynie wewnatrz walca mieszczacego si¢
w catosci w rzeczywistej przestrzeni roboczej.
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Powierzchnie wypukle
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Rys.8. Trojwymiarowy obraz przyktadowej przestrzeni roboczej tripoda

5. Uklad sterowania

Uktad sterowania ma za zadanie prowadzenie punktu roboczego S mani-
pulatora po zadanej trajektorii, ktora jest aproksymowana krotkimi odcinakami.
Aby poprawnie prowadzi¢ punkt roboczy S w kartezjanskim uktadzie wspot-
rz¢dnym, sterowanie poréownuje aktualne odczyty enkoderow (pomiar katow
031, 02, 03) z wynikami obliczen tych katow dla zadanych wspotrzgdnych punktu
S. Uchyb regulacji dla kazdego kata przetwarzany jest przez dyskretny regulator
PI dla kazdej ze sterowanych osi. Nastepnie uktad sterujacy na podstawie zna-
kéw uchybow decyduje o kierunku dziatania sitownika pneumatycznego. Regu-
latory PI sa tak dobrane, aby nie dopusci¢ do przeregulowania, gdyz wtedy
sitownik podczas aproksymacji trajektorii jednym z odcinkéw musiatby zmie-
ni¢ kierunek dziatania, aby osiagna¢ zadang pozycje. Trajektorie ruchu z punktu
S1 do Sz nalezy zaplanowa¢ tak, aby pomiedzy tymi punktami znajdowat sie
punkt Sy, ktory znajduje si¢ w osi Z ponizej zarowno punktu startowego oraz
koncowego (rys. 9).

Rys.9. Trajektoria ruchu punktu roboczego przy przejsciu z punktu S; do Ss
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Pozwoli to na takie zaplanowanie ruchu manipulatora, aby podczas ruchu
z punktu S; do S; sitownik si¢ wsuwat, natomiast podczas ruchu z punktu S2 do
S3 wysuwal. Ze wzgledow kinematycznych niemozliwe jest wykonywanie ru-
chow punktu roboczego po trajektorii lezgcej na powierzchni sfery o dowolnym
promieniu oraz srodku w punkcie Py.

Uktad sterowania zbudowany jest w systemie wieloprocesorowym w kon-
figuracji Master-Slaves sprzezonym z komputerem PC. Wszystkie obliczenia
nastaw regulatorow wykonywane sa w oprogramowaniu czasu rzeczywistego
w komputerze klasy IBM PC, anast¢pnie transmitowane do mikroprocesora
Master uktadu wykonawczego (rys. 10).

uC Podrzedny |

Licznik enkodera <::@
1

° Nadlzu;:lny 0 uC Podrzgdny 2
g2 = Licznik enkodera
= .= b = 2
=
22 o - o
ni: L = =3

uC Podrzedny 3

Licznik enkodera
3

Rys.10. Architektura uktadu sterowania manipulatora

Dane wyslane przez komputer PC, oraz wystane do komputera, zapisane
sa w tabeli 1 w mikrokontrolerze nadrzgdnym.

W pierwszej kolumnie zapisany jest adres wiersza w tabeli, w ktorej jest
umieszczony dany parametr. Druga kolumna opisuje przeznaczenie danej ko-
morki w tabeli. Trzecia kolumna zawiera informacj¢ o ilosci bajtow przezna-
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czonej na dang zmienng, czwarta natomiast numer mikrokontrolera, ktérego

dotycza te informacje.

Tabela wymiany danych w mikrokontrolerze nadrz¢ednym

Tabela 1
Adres Znaczenie Dlugos¢ uC
slowa

0x01 | Sterowanie elektrozaworem 1

0x02 | Dane z panelu sterujacego 1 0
0x03 Konfiguracja uC 4

0x10 Zezwolenie na zmiane parametréw mikrokontrolera 1

0x11 Nastawa PWM hamulca 2

0x13 Rozdzielczos¢ PWM 2

0x15 | Podstawa czestotliwos¢é pracy PWM 1 !
0X16 |Zawartosc licznika enkodera 2

0x18 | Tryb pracy enkodera 1

0x20 Zezwolenie na zmianeg parametrow mikrokontrolera 1

0x21 Nastawa PWM hamulca 2

0x23 Rozdzielczos¢ PWM 2

0x25 | Podstawa czestotliwos¢é pracy PWM 1 2
0x26 | Zawartosc licznika enkodera 2

0x28 | Tryb pracy enkodera 1

0x30 | Zezwolenie na zmiang parametrow mikrokontrolera 1

0x31 | Nastawa PWM hamulca 2

0x33 Rozdzielczos¢ PWM 2

0x35 | Podstawa czestotliwosé pracy PWM 1 3
0x35 | Zawartosc licznika enkodera 2

0x37 | Tryb pracy enkodera 1

Niezaleznie od transmisji danych komputer — mikrokontroler nadrzgdny,

nieustannie sg wymieniane dane pomigdzy mikrokontrolerem nadrzedny a mi-

krokontrolerami podrzednymi. Program sprawdza czy aktualnie komputer nie

zapisuje informacji dotyczacych danego uktadu podrzednego w tabeli (komorka

»Zezwolenie na zmian¢ parametrow mikrokontrolera”), a nastgpnie wysyta na-

stawy PWM oraz odczytuje zawartos$¢ licznika enkodera. Tryby pracy enkodera

i PWM sa wysytane do mikrokontrolera podrzednego jedynie wtedy, gdy jest

ustawiona odpowiednia wartos¢ w komorce ,,Zezwolenia na zmiang parametrow”.

W warstwie sprzgtowej ukladu sterowania znajduja si¢ tanie osmiobitowe

mikrokontrolery ogolnego przeznaczenia AVR w wersji ATMegal28 dla ukta-
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du Master oraz ATMegal6 dla uktadow Slave. Mikrokontroler Master z kom-
puterem jest polaczony za pomoca interfejsu RS232C dzigki wbudowanemu
interfejsowi USART (ang. Universal Synchronous And Asynchronous Receiver
And Transmitter), natomiast mikrokontrolery podrzgdne sa potaczone z nad-
rzgdnym interfejsem Multi Procesor USART. Kazdy z procesoréw Slave obstu-
guje jedng o$. Posiada wbudowany 16-bitowy licznik kwadraturowy dla enko-
dera (E1, E2, E3) z nadajnikiem linii oraz w pelni konfigurowalne 16-bitowe
wyjscie PWM. Sygnal PWM trafia na driver mocy LM278 (kl1, k2, k3), a na-
stepnie na hamulec z ciecza MR (H1, H2, H3). Algorytmy sterowania mikro-
procesorow Slave zapewniajg rozmagnesowanie obwodu magnetycznego ha-
mulcéw, oraz ich zabezpieczenie nadpradowe.

6. Podsumowanie

Manipulator typu tripod z jednym napedem oraz trzema hamulcami stwa-
rza pewne ograniczenia wptywajace na przestrzen, w ktorej porusza si¢ punkt
roboczy oraz na mozliwe do uzyskania trajektorie ruchu. Jednakze ograniczenia
te nie maja wptywu na prac¢ w zastosowaniach takiego manipulatora do zadan
typu pick-and-place (chwy¢-przenies-pusé).

Praca naukowa finansowana ze srodkow budietowych na nauke w latach
2007-2010 jako projekt badawczy nr N502 035 32/2557.
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Konstrukcja dwuosiowego pneumatycznego manipulatora z liniowy-
mi hamulcami magnetoreologicznymi

Adam Myszkowski — Politechnika Poznanska

Streszczenie. W monografii przedstawiono oraz oméwiono konstrukcje dwuosiowego
manipulatora o napedzie pneumatycznym, w ktérym zastosowano liniowe hamulce
z cieczg magnetoreologiczng (MR). Zastosowanie napedow pneumatycznych potlaczo-
nych z hamulcami wykorzystujacymi wiasciwosci cieczy magnetoreologicznych po-
zwala na bierne sterowanie polozeniem elementéw wykonawczych, €O zapewnia
sterowanie predkoscia oraz pozycjonowanie.

1. Wprowadzenie

Robotyka jest jedna z dziedzin wiedzy technicznej, ktora rozwija si¢ naj-
szybciej w obecnie otaczajgcym nas $wiecie. Zajmuje si¢ ona budowa, sterowa-
niem i programowaniem robotéw oraz manipulatorow majacych swe zastoso-
wanie we wszystkich dziedzinach przemystu. Glownym zadaniem tych urza-
dzen jest zastgpowanie ludzi w pracach, w ktorych wystepuje zagrozenie dla
zycia oraz zdrowia, w celu poprawy jakosci oraz wydajnosci produkcji.
Pojawiaja si¢ nawet zaktady, ktorych linie produkcyjne sa wylacznie wyposa-
zone w roboty i manipulatory, a ludzie petnig w nich jedynie funkcje nadzoru-
jace proces produkcji. Prowadzi to do ciaglego rozwoju i doskonalenia kon-
strukcji tych urzadzen, a kluczowe znaczenie majg tu nowe technologie oraz
materiaty, ktére moga zmniejszy¢ koszt budowy, uprosci¢ konstrukcje oraz
zmniejszy¢ energochtonno$¢ tych urzadzen.

Jednym z nowych kierunkow rozwoju w technice sg materialy inteligen-
tne, a szczego6lnie ciecze reologiczne mogace zmienia¢ swe wihasciwosci pod
wplywem dziatania zewngtrznego pola magnetycznego. Ciecze te nosza nazwe
cieczy magnetoreologicznych, a ich unikalne wtasciwosci znalazly juz zastoso-
wanie w takich urzadzeniach, jak: thumiki drgan, sprzegta, czy hamulce.

Na zwigkszong uwage zastuguja hamulce magnetoreologiczne, w ktorych
sit¢ oporu ruchu mozna zmienia¢ za pomocg sygnatu elektrycznego [2, 3]. Moz-
na je bowiem wykorzystywaé do sterowania predkoscig poruszajacych si¢ ele-
mentéw manipulatora. Sterujac odpowiednio napigciem cewek, ktore sa odpo-
wiedzialne za wytworzenie pola magnetycznego w hamulcach z cieczami magne-
toreologicznymi, mozna sterowa¢ ruchem cztondéw manipulatora, a wigc wpro-
wadzi¢ bierny sposob sterowania. Najlepszym zrodtem sit w takich uktadach sg
objetosciowe napedy pneumatyczne, w ktorych zuzycie energii (chtonno$¢) za-
lezy tylko od zmiany objetosci roboczej, a wigc od wykonanego przemieszcze-
nia. Zapewnia to ograniczenie zuzycia energii przy biernym sterowaniu.

Obecnie wigkszo$¢ robotéw i manipulatoréw wykorzystuje do wprawiania
mechanizméw w ruch energie elektryczng. Kazdy czton robota posiada osobny
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serwonaped elektryczny, pracujacy w petli sprzgzenia zwrotnego i poprzez od-
powiednie jego sterowanie dokonywany jest ruch elementéw robota lub mani-
pulatora w przestrzeni. Manipulatory sg stosowane obecnie w kazdej zautoma-
tyzowanej linii produkcyjnej.

W Instytucie Technologii Mechanicznej Politechniki Poznanskiej podjeto
badania nad opracowaniem i zbudowaniem manipulatoréw z zastosowaniem na-
pedow plynowych oraz hamulcow z cieczg magnetoreologiczng.

2. Podstawowe wlasnosci cieczy magnetoreologicznych oraz modele ich
zachowania w hamulcach

Ciecze magnetoreologiczne posiadaja wiasciwosci zarowno cieczy, jak
i substancji magnetycznych w bardzo szerokim zakresie warto$ci temperatur.
Przy braku zewngtrznego pola magnetycznego nie wykazuja namagnesowania
i nie sg zrodtem pola magnetycznego. Zachowujg si¢ wtedy podobnie do cieczy
newtonowskiej [1].

Ciecz MR jest koloidalng zawiesing czastek magnetycznych, takich jak:
kobalt, nikiel, zelazo lub ich tlenki, np. FesOs w niemagnetycznej cieczy nosne;j.
Typowym nos$nikiem jest olej syntetyczny, moze nim by¢ réwniez woda lub
nafta.

Rys.1. llustracja zachowania si¢ czastek cieczy MR [3]: a) przy
braku pola magnetycznego, b) w obecnosci pola magnetycznego

Zjawisko magnetoreologiczne moze by¢ wyjasniane i zobrazowane za po-
mocg teorii tworzenia tancuchow. Gdy nie ma zewnetrznego pola magnetycz-
nego, to momenty magnetyczne zwigzane z kazda z czastek cieczy magnetycz-
nych sg zorientowane przypadkowo i wypadkowy wektor magnetyczny ma war-
tos¢ zerowa (rys. la). Po przylozeniu zewnetrznego pola magnetycznego mo-
menty magnetyczne czastek uktadajg si¢ wzdtuz linii sit tego pola. Czasteczki
magnetyczne tworzg skupiska przypominajace tancuchy rozciagnigte pomigdzy
biegunami magnetycznymi (rys. 1b). Proces ten prowadzi do zmian lepko$ci
cieczy, ze stanu cieczy lepkiej w mase¢ plastyczng przypominajacg charakterem
ciato stale. Czas tej przemiany wynosi od kilku do kilkunastu milisekund [2].
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Do zalet cieczy magnetoreologicznych mozna zaliczy¢ sterowanie urza-
dzeniami z ich udzialem za pomoca uktadow zasilajacych o malych mocach
(rzgdu 50 W), przy napieciach zasilajacych okoto 2+30 V, oraz mozliwosé¢
utrzymania cieczy w wybranej przestrzeni konstrukcji za pomoca magnesu
trwatego. Podstawowe wady tych cieczy to: opadanie czastek pod wptywem sit
grawitacji podczas dtuzszego postoju oraz koniecznos$¢ utworzenia zamknigtego
obwodu magnetycznego, co prowadzi do powigkszenia gabarytow i masy urza-
dzen oraz ogranicza rodzaj mozliwych do wykorzystania materiatow konstruk-
cyjnych.

Do podstawowych modeli wykorzystujacych ciecze magnetoreologiczne
naleza:
— model $cinajacy — sprzegltowy,
— model §ciskajacy,
— model przeplywowy, zwany zaworowym.

Pierwszy z nich (rys. 2a) polega na mozliwosci sterowania za pomoca pola
magnetycznego warto$cig sity oporu, ktoéra przeciwdziala sile zewngtrznej F
przesuwajacej jeden z biegunow. Wynikiem tego jest sterowanie warto$cia
predkosci i przesunigcia w kierunku prostopadtym do kierunku pola magnetycz-
nego jednej z powierzchni, pomigdzy ktorymi wystepuje ciecz magnetyczna [3].
Model ten moze by¢ wykorzystywany do budowy hamulcéw liniowych o nie-
wielkich sitach oporu, oraz sprzggiet i hamulcéw obrotowych.

a) b) c)
'y
Epln N N N B IN N N N |
Vi / — Qo =
[s s s s|<? [|s T s s|] s s s s|

i

Rys.2. Podstawowe modele z cieczami MR [3]: a) Scinajacy, b) Sciskajacy, c) zaworowy

W drugim trybie pracy (rys. 2b) sila thumienia jest zwigzana z oporem wy-
stepujacym przy wzajemnym przemieszczaniu elementow rozdzielonych war-
stewka cieczy magnetycznej, ktora jest umieszczona pomiedzy dwoma rucho-
mymi biegunami magnetycznymi w szczelinach o wysoko$ci wynoszacej okoto
0,1+1 mm. Ten rodzaj pracy pozwala na kontrolg¢ niewielkich przemieszczen
przy wystgpowaniu stosunkowo duzych sit. Moze on by¢ wykorzystywany do
budowy ttumikéw wibracji.

Trzeci wariant (rys. 2¢) pokazuje mozliwos¢ zastosowania cieczy magne-
toreologicznych w zaworach hydraulicznych. Jest to tzw. model zaworowy.
Wystepujace pod wptywem rdznicy ci$nien nat¢zenie przeptywu cieczy Q przez
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szczeling moze by¢ sterowane przez zmiany nat¢zenia pola magnetycznego H.
Jesli odpowiednio dobierzemy wielko$¢ szczeliny, cisnienie zasilajace oraz za-
kres zmian natgzenia pola magnetycznego, to mozliwe jest uzyskanie szero-
kiego zakresu zmian warto$ci natezenia przeptywu, nawet do catkowitego za-
blokowania szczeliny.

3. Podstawowe zalozenia konstrukcyjne manipulatora

Zatozono, ze zostanie zbudowany dwuosiowy manipulator o réwnolegle;
strukturze kinematycznej, zblizonej do robota PORTYS (rys. 3). Moze si¢ on
porusza¢ dzigki dwom niezaleznie dziatajacym napedom elektrycznym w osi X, a
dzieki potaczeniu tych napedéw ze soba za pomoca ciegien w jednym punkcie na
ptaszczyznie (platformie ruchomej), mozliwy jest takze ruch w osi Y.

. E
Naped [ X 21 £
liniowy 3 " P, a———— « Uklad
: = ~ pomiarowy
o 3

Uklad
ciggien

Zespol
wykonawczy

Rys.3. Manipulator PORTYS [4]

Ciegna te lacza naped z platforma ruchoma za pomoca przegubow, two-
rzac strukture kinematyczna umozliwiajaca ruch zespotu wykonawczego w pta-
szczyznie XY. Ponadto manipulator posiada¢ bedzie dwa napgdy pneumatyczne
o sterowanym oporze ruchu poprzez liniowe hamulce z ciecza magnetoreolo-
giczng zabudowane bezposrednio na prowadnicach poziomych.

Zamontowanie na platformie ruchomej dodatkowego napedu (np. linio-
wego sitownika pneumatycznego) sprawia, ze zespdét wykonawczy manipu-
latora moze si¢ juz porusza¢ W przestrzeni w trzech
osiach XYZ. Taki manipulator jest juz w Stanie wyko-
nywaé¢ skomplikowane funkcje manipulacyjne i mon-
tazowe, co sprawia, ze tego typu struktura staje si¢
przydatna do aplikacji przemystowych.

W manipulatorze zastosowano uktad dzwigni przed-
stawiony na rysunku 4, ktory ma zapewni¢ rownolegtos§¢
poruszania si¢ platformy roboczej wzglgdem prowadnic.
Skok sitownika powinien mie¢ warto$¢ 150 mm, ponie-

Rys.4. Uktad dzwigni
w manipulatorze
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waz zatozono, ze naped bedzie mogt si¢ przemieszcza¢ wiasnie na takiej dhu-
gosci. Znajac dlugos¢ cewek hamulcow mozna okreslic dtugo$¢ samej kostki
hamulca, co pozwoli na konstrukcyjne dobranie przestrzeni taczacej oba napedy
(zatozono jej wymiar dtugosciowy jako 100 mm).

Ponizej przedstawiono geometri¢ uktadu dzwigni manipulatora wraz z wy-
miarami. Zobrazowano tu trzy skrajne pozycje polozenia napedéw manipula-
tora, ktore pozwolity dodatkowo na okreslenie przestrzeni pracy (strefa
W ksztatcie trojkata) koncoéwki roboczej. Niektore z podanych wymiarow sg tu
podane orientacyjnie i w dalszej konstrukcji moga si¢ zmieni¢ ze wzgledow
konstrukcyjnych, jednak nie wptywaja one na geometri¢ manipulatora.

a) b)

768

11,5

60,07

Rys.5. Geometria mani-
pulatora z oznaczeniem
minimalnych i maksy-
malnych katow potoze-
nia dzwigni: a) skrajne
potozenia manipulatora,
b) przestrzen robocza
manipulatora

Okreslenie potozenia platformy manipulatora na ptaszczyznie XY zostato
przedstawione na rysunku 6. Aby moc ja okres§lic w przestrzeni, nalezy znaé
skok sitownika zamontowanego na platformie ruchome;j.

Zatozono, ze manipulator begdzie miat rowne ramiona, ktére moga sig¢
porusza¢ w zakresie katow od 30° do 60°, co umozliwia otrzymanie przestrzeni
roboczej przedstawionej na rysunku 5b. Ponizej przedstawiono roéwnania, na
podstawie ktoérych mozna okresli¢ potozenie koncdéwki roboczej manipulatora na
ptaszczyznie zgodnie z rysunkiem 6.

Rys.6. Geometria manipulatora
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x,=1-cos @,
y=I1-sino,
| — dtugos$¢ ciegna, ¢i — kat pomigdzy ciggnami a prowadnicami.
Mierzac liniowe przesuwy napedow wzdtuz osi X otrzymamy zaleznosc¢
y = f(X) . Dodatkowo mierzac kat ¢i jesteSmy w stanie okresli¢ wspotrzedna
Y potozenia platformy ruchomej manipulatora.

=X - _X_ (1)
sSin@; cosQ,

Sin @,
- Pl — x. 0 . 2
VX s, TN ()
cos ¢, = % = @, = arccos (%] 3)

Ostatecznie mozna napisac:

y=x;-1g (arcco{%}j 4)

4. Obliczenia hamulcow liniowych MR

W hamulcach zostanie zastosowana ciecz magnetoreologiczna MRF 140CG
produkcji firmy LORD. Aby okresli¢ parametry liniowych hamulcéw MR nale-
Zy wWyznaczy¢:

— sile wytwarzang przez sitowniki pneumatyczne,
— sily bezwladnosci wynikajace z mas elementéw ruchomych manipulatora,
—  sily tarcia w uszczelnieniach i prowadnicach.

Obliczenia hamulca wykazaly, ze jego gabaryty bylyby zbyt duze, stad
zastosowano rozwigzanie z dwoma hamulcami MR usytuowanymi symetrycz-
nie na prowadnicach.

Lo 20 X

XY o] o
a 2 MY

i

Rys.7. Pogladowy szkic konstrukeji hamulca

W hamulcu liniowym MR sita hamujaca jest zalezna od tarcia w uszczel-
nieniach F, oraz sity zaleznej od lepkosci cieczy F, i F; (sita pochodzaca od
warto$ci natezenia pola magnetycznego H). Ze wzgledu na trudnosci w uzys-
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kaniu doktadnych danych o wartosci tarcia w uszczelnieniach we wstepnych
obliczeniach wyznacza si¢ tylko sity pochodzace od cieczy MR. Dlatego tez,
catkowita sita oporu F moze by¢ zapisana jako suma dwoch sit F, i F..

F=F,+F, (5)

Aby moc okresli¢ wartos¢ sity F, trzeba okresli¢ parametry wptywajace na
jej wartos¢: g — wysokos$é szcezeliny: 0,0002 m, n — lepko$¢ dynamiczna cieczy
przy braku pola magnetycznego: 0,35 Pa‘s, 4 — wspotczynnik kontroli: 34, z+ —
naprezenie styczne proporcjonalne do natezenia pola: 60000 Pa, D — $rednica
rdzenia (prowadnicy): 12 mm.

Wyznaczymy wowczas wzgledna predkos¢ $cinania S:
5= g7, =] m (6)
Am s
Dla zatozonych konstrukcyjnie wymiaréw wyznaczamy pole Scinania A
i dlugos$¢ czynng szczeliny L, co pozwala na obliczenie szerokosci szczeliny.

A=L-w=9048 mm’ (7
gdzie:
L=8-1=24mm ,wW=7x-D=7x-12=37,7mm
Sita F, pochodzaca od lepkosci cieczy MR:
F o= n-s-A4

W=

=16N (8)

Okreslenie sity F; pochodzacej od natezenia pola magnetycznego jednego
hamulca MR:
F.=A-t,=543N 9)
Wyznaczenie catkowitej sity hamujacej Fc dla dwoch hamulcow liniowych
MR:
F=2-F,+2-F =112N (10)
Objetos¢ cieczy MR wynikajaca z geometrycznych parametréw obwodu
(dla dwoch hamulcow liniowych MR):

V=2-n-D-g-w=5685-10"m’ (11)

5. Konstrukcja manipulatora

Na rysunku 8 przedstawiono przekroj liniowego hamulca MR. Jego kon-
strukcja zostata zaprojektowana w oparciu o wykonane obliczenia, a nastepnie
zilustrowana rysunkiem 3D.

Sita styczna wytworzona w szczelinie miedzy stojanem a prowadnicg jest
zalezna od lepkosci cieczy. Zmieniajgc zatem warto$¢ pradu przeptywajacego
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przez cewki sterujemy bezstopniowo oporem ruchu stojana. Promieniowa gru-
bos$¢ szczelin wynosi 0,2 mm. Ze wzgledu na konieczno$¢ magnetycznego
odseparowania stojana pokrywy zostaly wykonane z brazu. Do stojana nato-
miast zostaly przymocowane plyty z zespotem przegubow (7), umozliwiajac
zamocowanie ramion manipulatora. Pomiar przesunigcia liniowego stojanow
jest realizowany za pomoca przetwornikow rezystancyjnych.

a) b)

uszczelnienia cewki

stojan

prowadnica

Rys.8. Przekroj liniowego hamulca MR

Zaletg tego rozwigzania jest duza sztywno$¢ wynikajaca z rownolegtego
dzialania 2 niezaleznie sterowanych jednostek napedowych. Sztywnos¢ wypad-
kowa manipulatora o strukturze rownoleglej jest w przyblizeniu sumg sztyw-
nosci elementéw sktadowych. Jest ona wyraznie wigksza od sztywnos$ci mani-
pulatora o strukturze szeregowej, ktory zbudowany jest z podobnych elementow
i ktorego sztywnos$¢ wypadkowa jest mniejsza od sztywnosci najmniej sztyw-
nego elementu.

platforma
nieruchoma

kostki

sitownik mocujace

pneumatyczny
uktad

omiarowy

hamulec
liniowy

platforma
ruchoma

Rys.9. Konstrukcja manipulatora pneumatycznego z hamulcami liniowymi MR

258



CYLINDER 2008

Ramiona przedstawionego manipulatora sg obcigzone gtownie sitami roz-
ciagajacymi 1 $ciskajacymi, sity obcigzajace dziataja bowiem gltownie w kie-
runku osi kazdego ramienia. Jedna z wad tego rozwigzania jest koniecznosc
stosowania dwoch uktadow napedowych (po 1 na kazda z osi).

6. Uklad sterowania manipulatorem

Na rysunku 10 zostal przedstawiony schemat blokowy manipulatora, na
ktérym uwidoczniono strukture¢ omawianego manipulatora. Centralna czg¢scia,
ktora odpowiada za prawidtowa jego prace jest komputer PC, sterujacy urzadze-
niem za posrednictwem moduléw wejs¢ i wyj$¢. Odczytuje on wartosci sygna-
16w, jakie sa wskazywane poprzez przetworniki pomiaru potozenia liniowego,
i na ich podstawie okreslony zostaje punkt w przestrzeni roboczej manipulatora,
w ktorym znajduje si¢ platforma robocza. Odbywa si¢ to zgodnie ze wzorem
(3), okreslajacym rownanie ruchu manipulatora.

Manipulator CEWKI ZAWOROW
SIEOWNIKI PNEUMATYCZNYC
PNEUMATYCZNE F
Komputer PC
_[>| WZMACNIACZ |
MODULY MODULY
LINIALY |' WEJSC WYJSC
SM-5-R ) —l>| WZMACNIACZ |
APARATURA < #
MONITORUJACA PRACE
UKLADOW CEWKI
HAMULCE MR ELEKTRYCZNYCH HAMULCOW MR

4 |

Rys.10. Schemat blokowy uktadu sterowania manipulatora z hamulcami MR

Po wlaczeniu elektrycznych i pneumatycznych podzespotow manipulatora,
zostaja odczytane potozenia napgdow manipulatora, na tej podstawie uktad ste-
rujacy okresla kat wychylenia ciegien na podstawie wzoru (3). Po wyznaczeniu
wartosci katow i okresleniu potozenia platformy roboczej, napedy manipulatora
przesuwaja si¢ do pozycji ,,zerowej”. Pozycja zerowa, okresla punkt w prze-
strzeni roboczej, gdzie ciggna tworza z napedami katy 30°. Jest to jedna ze
skrajnych pozycji, jakg moze osiagna¢ manipulator. Wyzej opisane czynnosci
stanowig ustawienie punktu poczatkowego manipulatora. Czynnos¢ ta jest prze-
prowadzana zaraz po zatgczeniu manipulatora. Po uruchomieniu uktad sterujacy
podaje odpowiednie sygnaly na cewki zaworow elektropneumatycznych, oraz
na cewki hamulcow, zapewniajac osigganie zadanych pozycji przez czion
wykonawczy manipulatora.

7. Podsumowanie

Manipulator pneumatyczny z hamulcami liniowymi MR jest urzadzeniem
zaprojektowanym do przenoszenia elementéow o niewielkich masach (okoto
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1 kg). Dotaczajac do jego platformy ruchomej dodatkowy sitownik lub chwytak
pneumatyczny uzyskuje on zdolno§¢ do przenoszenia réoznych przedmiotow w
obrebie swojej przestrzeni roboczej. Manipulator ten moze pelni¢ wigc funkcje:
montazowe, transportowe oraz pakujace, przy wigkszych wymiarach moze
shuzy¢ nawet do paletyzacji, co moze go czyni¢ przydatnym w zastosowaniach
przemystowych.

Praca naukowa finansowana ze srodkow budietowych na nauke w latach
2007-2010 jako projekt badawczy nr N502 035 32/2557.
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CETOP system szkolenia kadr w hydraulice maszynowej

Henryk Chrostowski — Korporacja Napedoéw i Sterowan Hydraulicznych i Pneuma-
matycznych, Politechnika Wroctawska, Zygmunt Domagala — Politechnika Wro-
ctawska

Streszczenie. Zaprezentowano opracowany i wdrazany w 16. krajach cztonkowskich
CETOP — Europejski Komitet ds. Hydrauliki i Pneumatyki system ksztalcenia kadr dla
gospodarki w obszarze napedow i sterowan hydraulicznych i pneumatycznych. Ten
bazujacy na kompetencjach sposob ksztatcenia umozliwia zdobywanie kwalifikacji na
trzech poziomach w obszarach: hydrauliki przemystowej, hydrauliki maszyn mobilnych
oraz pneumatyki. W pracy na podstawie dokumentow CETOP i dotychczasowych
doswiadczen niektorych osrodkow zagranicznych, omdéwiono wymagania merytoryczne
i formalne jakie musza spetnia¢ osrodki i kadra oraz zasady ich akredytacji przez
zewnetrznych weryfikatorow (z CETOP i krajowego stowarzyszenia). Omdwiono
program czgsci teoretycznej i praktycznej szkolen na trzech poziomach kwalifikacji
w zakresie hydrauliki przemystowej IH1, IH2, IH3 oraz hydrauliki maszyn mobilnych
MH2 i MH3. Bardziej szczegdétowo przedstawiono program IHI oraz sposoéb prowa-
dzenia i wymagania egzaminu pisemnego i praktycznego. Absolwenci tych szkolen
otrzymuja certyfikaty, wystawiane wspoélnie przez CETOP i czlonkowskie stowarzysze-
nie krajowe, honorowane w krajach europejskich.

1. Wprowadzenie

Rozwoj gospodarczy jest warunkowany wieloma czynnikami, do najwaz-
niejszych nalezy posiadanie kadry o odpowiednich kwalifikacjach na wszyst-
kich poziomach i stanowiskach pracy. Popyt na pracownikéw posiadajgcych
odpowiednie kwalifikacje w obszarze napgdoéw i sterowan hydraulicznych
i pneumatycznych jest duzy i trwaty. Dotyczy to naszego rynku krajowego, a od
kilkunastu lat obserwuje sie znaczny deficyt tej kadry w krajach CETOP.

Z drugiej strony otwarty (prawie) rynek pracy i zwiazany z tym przeptyw
pracownikow oraz globalna dziatalno$¢ firm i koncernow wymagaja pewnego
ujednolicenia standardow kwalifikacyjnych. Obserwujemy to na poziomie dzia-
talno$ci uniwersyteckiej — system punktow kredytowych.

Dlatego w CETOP od prawie 10 lat pracowano nad utworzeniem jedno-
litego 1 akceptowalnego systemu szkolenia kadr zdolnych do obstugi i umiejet-
nego postepowania (radzenia) sobie z uktadami napedu i sterowania hydraulicz-
nego 1 pneumatycznego. System taki opracowany przez Komisj¢ ds. Edukacji
CETOP, po dyskusjach i uwagach stowarzyszen cztonkowskich z 15. krajow
zostal przyjety przez Walne Zgromadzenie CETOP w 2006 roku w Krakowie.
Wszystkie istotne zatozenia, informacje i procedury zawarto w dokumencie
CETOP Education Recommendations [1, 2] dostepnym rdéwniez na stronie
www.cetop.org.
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W niniejszym opracowaniu przedstawiono wybrane — podstawowe infor-
macje o systemie szkolenia kadr z hydrauliki i pneumatyki maszynowej z mysla
0 zainteresowaniu tg inicjatywa przedstawicieli catego krajowego sektora tech-
niki ptynowej: firm matych, $rednich i duzych zajmujacych si¢ produkcja
komponentéw i uktaddéw, dystrybucjg i serwisem, projektowaniem uzytkowa-
niem i eksploatacja, a takze osrodkéw naukowych i dydaktycznych wyzszych
uczelni oraz organizacji stowarzyszen naukowo-technicznych, w tym osrodkow
szkoleniowych. Analiza wymagan i warunkéw zawartych w dokumencie [1, 2]
oraz bezposrednie kontakty z przedstawicielami osrodkow realizujacych wybra-
ne rodzaje szkolen w Wielkiej Brytanii [3, 4], Niemczech i Wloszech i przez
naszg Korporacje Napedéw i Sterowan Hydraulicznych i Pneumatycznych
wskazuje na to, ze praktycznie brak jest w kraju osrodka, ktoéry samodzielnie
mogtby wdrozy¢ taki system szkolenia [5]. JesteSmy zbyt rozdrobnieni lub/i
zbyt wasko wyspecjalizowani.

2. Podstawowe zalozenia systemu CETOP
2.1. Kwalifikacje oparte na kompetencjach

Celem opracowanego, wdrazanego i rekomendowanego przez CETOP
systemu szkolenia jest uzyskanie kwalifikacji ktorych podstawa sa kompe-
tencje. System ten wyraznie rozroznia zdobyta i posiadang wiedze¢ uzyskana np.
w ksztatceniu akademickim od umiejetnosci powigzanych ze zdolnosciami da-
nej osoby do wykorzystania wiedzy w realnych sytuacjach zyciowych i zawo-
dowych. Rzeczywiste kwalifikacje zawodowe zwigzane z obsluga i umiejet-
no$ciami radzenia sobie z uktadami napedéw i sterowan hydraulicznych
i pneumatycznych stanowig prace wigzace nastepujace dziatania [1, 2]:

— planowanie (projektowanie) i przygotowanie,
— instalowanie,

— przekazywanie,

— testowanie — badanie,

— obstugiwanie — eksploatowanie,

— diagnostyka i usuwanie usterek,

— wyjmowanie i wymiana elementow,

— demontaz i ponowny montaz.

Realizacja tych zadan na réznych ,,poziomach zawodowych” i uzyskanie
odpowiedniego poziomu funkcjonowania i powtarzalno$ci w danym czasie
bedzie wymagac, by dana osoba byla kompetentna. Przyj¢to przy tym okre-
slenie, ze ,.kompetencje definiuje si¢ jako zastosowanie umiejetnosci zawodo-
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wych i wiedzy teoretycznej do wykonania konkretnego zadania, zgodnie z da-
nym wzorcem i w okreSlonym czasie, z mozliwosciag powtarzania wykony-
wanych czynnosci” [3].

2.2.Poziomy zawodowe

Programy szkolen bazujacych na kompetencjach dla r6znych pozioméw
przygotowania zawodowego roznig si¢ istotnie. Ponizej rozpatrzono jako przy-
ktad ZAWOR NADMIAROWY i wskazano roznice w zakresie wymogéw do-
tyczacych wiedzy na réznych poziomach i wyraznie wskazujacych, gdzie
szkolenie i dos§wiadczenie odgrywa swoja role.

Na poziomie 1 — kandydat musi wiedzie¢, co to jest zawor nadmiarowy, co on
wykonuje i dlaczego (funkcja podstawowa).

Na poziomie 2 — kandydat musi wiedzie¢, oprocz powyzszego, jak pracuje
zawoOr nadmiarowy (funkcjonowanie i praca).

Na poziomie 3 — kandydat musi rowniez znaé zastosowania, w jakich zawor
nadmiarowy moze by¢ uzyty (odcigzenia, sterowanie proporcjonalne) i co moze

rerr

Na poziomie 4 — od kandydata wymaga si¢ calego poziomu 3 i orientacji
w aspektach konstrukcyjnych, doboru elementu i analizy zgodnosci uktadu.

Na poziomie 5 — kandydat potrzebuje znajomosci wszystkich powyzszych
punktéw oraz dodatkowo umiejetnosci i wiedzy niezbednej do zaprojektowania
lub przeprojektowania samego zaworu nadmiarowego.

Stosujac ten przyklad mozna zauwazy¢, ze aczkolwiek osoba piatego po-
ziomu wiedzy musi wiedzie¢ to samo co osoba pierwszego poziomu, to istnieje
wyrazna réznica w szerokosci i1 glebokosci wiedzy. Poziom pierwszy jest
szerokim podej$ciem o bardzo matej glebokosci, natomiast poziom piaty stano-
wi znacznie glebsze podejscie, obejmujace szerszy zakres tematow.

Przyktadowo przejscie z poziomu pierwszego do poziomu drugiego wy-
maga ksztalcenia i szkolenia (treningu), przy poziomie kompetencji nabytym
W powigzaniu z dos§wiadczeniem wymaganym do spelnienia kryteriow poziomu
zawodowego drugiego.

W ramach dotychczasowej dziatalnosci Komisji Edukacyjnej CETOP zo-
staly opracowane wszystkie szczegotowe zasady i procedury dla poziomow
zawodowych 1, 2 i 3. Opracowanie poziomoéw 4 i 5 oraz ewentualnych wyz-
szych nastgpi pozniej po zebraniu i analizie doswiadczen i rezultatow szkolen
na poziomach nizszych w warunkach réznych krajow cztonkowskich CETOP.
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3. Kompetencje w zakresie ukladéw napedéw i sterowan hydraulicznych i
pneumatycznych

Ponizej przedstawiono charakterystyke ogdlng trzech pierwszych L1, L2
i L3 poziomoéw kompetencji zawodowych w zakresie hydrauliki i pneumatyki
maszynowej [1, 2].

Poziom 1. Osoba ta bedzie realizowata zadania, ktore nastgpuja z ustalong
procedura. Dzialania beda powtarzajace si¢ i krotkoterminowe.
Reakcja na wigkszo$¢ problemdéw bedzie wezwanie pomocy lub
wykonanie wstepnie ustalonego zestawu dziatan.

Poziom 2. Osoba ta bedzie realizowac roéznorodne zadania i wymaga sie¢, by
rozumiata ona zaangazowane w niej czynniki techniczne. Dziatania
te moga wymagac interpretacji i zastosowania roznorodnych i nie
rutynowych specyfikacji. Dziatania beda obejmowaty zastosowa-
nie prostych kontroli diagnostycznych i zdolno$ci pozytywnego
reagowania na odstepstwa. Moze by¢ wymagana wspotpraca z in-
nymi osobami w zespole lub grupami roboczymi.

Poziom 3. Osoba ta begdzie zaangazowana w szeroki i czgsto ztozony zakres
dzialan, czesto wymagajacy niezaleznych decyzji, ktére nalezy
podja¢ co do spraw technicznych dotyczacych specyfikacji, zaso-
boéw lub procesdw. Do zakresu odpowiedzialno$ci bedzie nalezato
planowanie prac, podobnie jak wykrywanie i usuwanie bledow.
Poziom ten obejmuje réwniez odpowiedzialno$¢ za podjete dziata-

nia i wymagany ich wynik.

W tabeli 1 przedstawiono wybrane umiejetnosci oparte na wiedzy i umie-
jetno$ci bazujace na kompetencjach, niezbedne dla osiagnigcia okreslonego po-
ziomu kwalifikacji. Odniesiono te umiejetnosci do trzech obszardéw: elementy
sktadowe — komponenty, uklady i najistotniejsze umieje¢tnosci. Wszystkie
przedstawione tam umiejetnosci zostaly jednoznacznie opisane i wyjasnione
w zataczonym stowiczku [1, 2], ktérego ze wzgledu na ograniczong objetos¢ nie
bedziemy tu zamieszczac.

Umiejetnosci bazujgce na wiedzy oraz umiejetnosci bazujace na kompetencjach [1,

2]. BAZUJACE NA WIEDZY = KB, BAZUJACE NA KOMPETENCJACH = CB,
W ZAKRESIE OBOWIAZKOW = WSD

Uwaga: aczkolwiek na niektérych poziomach moze pojawic si¢ O, szerokos¢ i gieboko$¢ pozioméw moze
roznié si¢ w zaleznosci od poziomu.
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ELEMENTY SKEADOWE

Rodzaje

Konstrukcje

Funkcjonowanie

Praca

Zastosowanie
Osiagi/charakterystyki
Dobor/zalecenia

Zwymiarowanie

Montaz/interfejs

Uktady sterowania/interfejs
Instalacja

Oddanie do eksploatacji/ ustawienie
Niewtasciwe funkcjonowanie i jego skutki
Badanie

Diagnostyka bledow

Usuniecie i wymiana

Demontaz

Ponowny montaz

SYSTEMY

Planowanie — projekty/dziatanie

Dane techniczne/specyfikacje
techniczne

Schematy obwodow

Uktady sterowania/opcje sterowania
Interfejsy uktadoéw sterowania
Konfiguracja

Praca

Zastosowanie

Instalacja (czgéciowa i catkowita)
Oddawanie do eksploatacji
Modyfikacje

Zalecenia dotyczace poprawy
Monitorowanie zagrozen dla zdrowia
(W przeciwienistwie do: monitorowania)
Monitorowanie funkcjonowania (jak
wyzej) (procedury oraz wykorzystanie
diagnostyki)

Interpretacje wynikow

Konserwacja rutynowa

Konserwacja proaktywna/zapobieganie

GLOWNE UMIEJETNOSCI/Wiedza teore-
tyczna

Glowne ZASADY
Uzycie formut i obliczen

Tabela 1
KB CB KB CB KB CB WSD
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265



CYLINDER 2008

e Sporzadzanie sprawozdan technicznych ® 6 & o WSD
e Komunikowanie si¢ | @e|® ®© | ® @ WwWsD
e Informatyka ® 6 ¢ ¢ o o WD
e Umiejetnosci prezentacji | | |® @
e  Umiejetnosci planowania e 6 ¢ & o o WD
e Przygotowanie procedur i instrukcji ‘ ‘ ‘ e o
roboczych
e Czytanie i interpretacja danych
technicznych / schematow obwodow e e ¥/ <D
¢  Tlumaczenie informacji |® @ | ® @ WwsD
e Analiza faktow o o [
e  Zarzadzanie organizacyjne | o | [ | o
e Zarzadzanie jakoScia o o [
e  Zarzadzanie bezpieczenstwem | ® | ® | ®
e Interfejsy sterowania mocg i ruchem ( [ [ WSD

4, Zatwierdzone oSrodki szkoleniowe CETOP

Odpowiedzialno$¢ za zorganizowanie, uruchomienie, wdrozenie i biezace
zarzadzenie oraz weryfikacje natozono na poszczegolne stowarzyszenia czton-
kowskie CETOP. Zaleca sie, aby kazde stowarzyszenie blisko wspotpracowato
z rdznymi organizacjami i instytucjami edukacyjnymi i szkoleniowymi a takze
osrodkami przemystowymi w swoich krajach, tak aby zapewni¢ i utrzymac od-
powiednig jako$¢ ksztatcenia zgodnie z wymogami CETOP. Stowarzyszenia
cztonkowskie CETOP, w Polsce Korporacja Napedow i Sterowan Hydraulicz-
nych i Pneumatycznych, juz wydaja i beda wydawa¢ swiadectwa — certyfikaty
okreslajace poziom i zakres kwalifikacji CETOP, ktore sg uznawane w calej
Europie. System ten obejmuje europejska sie¢ stowarzyszen czlonkowskich
CETORP (rys. 1), ktére wdrazaja i weryfikuja wzajemnie spetnianie zalecen edu-
kacyjnych. Schemat procesow powotywania, weryfikacji i zatwierdzania o$rod-
ka przedstawiono na rysunku 2.

Belgia (FIMOP)

| Ziednoczone Krolestwo (BFPA) | | Republika Czeska (CAHP) |

I Niemey (VDMA) |\ \ / ‘/{ Polska (Korporagja) I
. R Rekomendowane Francja (UNITOP) |
| Hiszpania (AIFTOP) |~ otrodki CETOP 4 :

oceniajgce - X
[ Wilochy (ASSOFLUID)|———|  kandydatow f——  Norwegia (HPF) |
na poziomach

—— 1,213 \ T
[ Holandia (FEDA) | Slowenia (FTS) |

Szwecja (HPF)
Turgja (AKDER)

Rys.1. Europejska sie¢ wspolpracy osrodkow CETOP

Finlandia (FHPE)
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| Planowane wdrazanie

Rekomendowane

Osrodki

R Zatwierdzanie prie;
CETOP H Stowarzyszenie
Cilonkowskie

Muszq mieé:
Wizyty monitorujqce
P realizowane co najmniej
L dezony 4 personel raz w roku przez
- akceptowalne systemy wizualizacji/prezentacyi Zewnetrinego
i swigzang ; nimi "Informatyke” weryfikatora

- nlmm q baz rwr rfv' g

- systemy sarsqdzania sapisami i monitorowania

osiggiw
- polityke kontroli jakosci bezpieczeristwa
- polityke réwnych meoiliwosci

Rys.2. Schemat powotywania osrodka
Wszystkie o$rodki zatwierdzone poprzez Krajowe Stowarzyszenia CETOP

muszg mie¢ wdrozone nastgpujace systemy:

a)

b)
c)

d)

e)

9)

Odpowiedni system kontroli jako$ci/zarzadzania jako$cia, aby skutecznie
zarzadza¢ planem obejmujacym wszystkie aspekty rejestracji, wprowa-
dzenia do tematu, przegladu i oceny indywidualnych potrzeb, ciagtym oce-
nianiem, monitorowaniem o0siggéw, oceng koncowa, egzaminami, zatwier-
dzaniem i zapewnianiem skutecznej opinii.

System prowadzenia zapisu w sposob poufny i pewny.

Kompetentny personel techniczny z doswiadczeniem w zakresie systemow
hydraulicznych, systeméw pneumatycznych i ukladow sterowania stosowa-
nych do programu, w ktérym maja by¢ zrealizowane.

Doswiadczony personel do przeprowadzania ocen na bazie wiedzy teore-
tycznej i kompetencji, aby spelni¢ wymagania planu z powotaniem si¢ na
oceng 1 weryfikacje wewnetrzna.

Wdrozong polityke obejmujacg system ochrony zdrowia i bezpieczenstwa
oraz zapewnienia réwnych mozliwosci (zalecany system 1SO 9000 lub
ISO 14000).

Baze sprzetows, ktora bedzie wspierala opiekuna w czasie prezentacji
I czg$ci bazujacej na wiedzy teoretycznej, zapewniajac jednocze$nie odpo-
wiednie wsparcie kandydatom, aby praktykowali i poszerzali oni swoje
umiejgtnosci do oceny ostatecznej bazujacej na kompetencjach (patrz pkt
2.6 dotyczacy zapewnienia sprzgtu osrodka).

Biblioteke techniczng zawierajaca odpowiednie zasoby aktualnych:
— katalogéw producenta i danych technicznych,

— CD-ROM (o ile ma to zastosowanie) oraz dostgp do internetu wyma-
gany, aby zapewni¢ aktualne dane techniczne,

— wytycznych dotyczacych napedow i sterowan hydraulicznych i pneu-
matycznych,

— instrukcji szkoleniowych,
— dokumentacji BHP.
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Uwaga: Wszystkie daty aktualnych wydan powinny by¢ rejestrowane, a dokumen-
tacja powinna by¢ utrzymywana na aktualnym poziomie.

h) odpowiednie sale wykladowe ze stosownymi pomocami wizualnymi dla
wsparcia i prezentacji programow. Programy te powinny obejmowac:
— prezentacje komputerowe,
— systemy projekcyjne (ekranowe/ wy$wietlane na LCD).

Aktualnie programy szkoleniowe CETOP obejmuja réznorodne szkolenia
na trzech poziomach zawodowych (rys. 3). Zatwierdzone os$rodki musza
posiada¢ lub musza mie¢ dostep do nastgpujacego sprzetu, aby:

a) zapewni¢ wsparcie nauczaniu bazujacemu na wiedzy teoretycznej,
b) zapewni¢ efektywne pokazy przez opiekunéw — trenerow,

c) zapewni¢ odpowiednie do§wiadczenie praktyczne typu ,,Hands On” w trak-
cie _zdorllaywania umiejetnosci praktycznych i oceny bazujacej na kompe-
tencjac

Poziom 3

= Hydraulika maszyn mo-
bilnych (MH3)

= Naped i sterowanie hy-
drauliczne w urzadzeniach
przemystowych (IH3)

=  Naped i sterowanie
pneumatyczne (P3)

Poziom 2

= Hydraulika maszyn
mobilnych (MH2)

= Naped i sterowanie
hydrauliczne w urza-
dzeniach przemysto-
wych (IH2)

= Naped i sterowanie
pneumatyczne (P2)

Poziom 1
=  Naped hydrauliczny
(H1)
= Naped pneumatyczny
(P1)

Rys.3. Poziomy i obszary ksztatcenia zawodowego CETOP [1, 2]
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Przyktadowo dla obszaru Hydraulika przemyslowa i uklady sterowania

os$rodki muszg mie¢ zdolno$é¢ do [1, 2]:

1)
2)

3)

4)
5)
6)
7)

8)

9

Prezentacji zjawiska kawitacji i napowietrzania po stronie ssawnej pompy;
Eksploatacji pomp o statej wydajnosci z szeregiem urzadzen sterowania
ci$nieniem, natgzeniem przeptywu obejmujacych:

— zawory nadmiarowe jednostopniowe,

— zawory nadmiarowe sterowane pilotem z ukladem sterowania odpo-
wietrzeniem,

— systemy odciazajace,
— przetworniki ci$nieniowe i przetaczniki elektrohydrauliczne,
— akumulatory (wlacznie z urzadzeniem tadujacym).

Sterowanie przeptywem powinno obejmowaé proste zawory diawieniowe
i zawory sterujgce natgzeniem przeptywu z dfawieniem na zasilaniu oraz
z dtawieniem na wylocie, a takze zawory typu by-pass, oraz dzielniki
przeptywu.

Eksploatacji sterowania systemem pomp o zmiennej wydajnosci obej-
mujacym:

— kompensacje ci$nienia (sterowanie statocisnieniowe),

— load sensing — z wyczuciem obcigzenia,

— zdalne sterowanie ci$nieniem (wlacznie z zastosowaniem sterowania
elektrycznego i proporcjonalnego).

Prezentacji 1 zbadania utrzymywania obcigzenia i sterowania ruchem po-
przez zawory zwrotne sterowane pilotem oraz zawory odciazajgce.

Wbudowania i stosowania zard6wno zaworéw elektromagnetycznych typu
dwupotozeniowego i uktadu sterowania proporcjonalnego.

Zbudowania obwodéw uktadow, wiacznie z przetacznikami, przekaznikami
i systemami kart wzmacniaczy.

Realizacji badania funkcjonowania pompy i wyznaczenia charakterystyk
Q = f(p) w warunkach obcigzenia i braku obcigzenia.

Zademonstrowania procedur, ktore nalezy zrealizowa¢ dla potrzeby oceny
poziomu zanieczyszczenia plynu hydraulicznego przy uzyciu zestawu ba-
dawczego korygujacego.

Zbadania funkcjonowania cylindréw hydraulicznych pracujacych z szybkim
ruchem dostawczym.

10) Zbadania funkcjonowania silnika hydraulicznego zwigzane z wyznacze-

niem charakterystyki: straty wolumetryczne w funkcji chtonnosci i pred-
kos$ci obrotowe;j.

11) Zbadania funkcjonowania zaworéw redukujgcych cisnienie dwudrogowych

i tréjdrogowych.

12) Wyrézniania réznicy pomigdzy zaworami montowanymi: nabojowymi

wkrecanymi, nabojowymi wsuwanymi i montowanymi na rurze poprzez
praktyczne do§wiadczenie typu ,,hands on”.
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5. Realizacja i ocena szkolenia

Sposob realizacji szkolenia i oceny stuchaczy przedstawiono na przykla-
dzie programu IH2 — Poziom zawodowy 2 w obszarze hydrauliki przemystowe;.
Program ten mozna przekazywac na wiele sposobdw uczenia si¢ zaprojektowa-
nych przez zatwierdzone osrodki, poczynajac od krétkich kurséw do uczenia sig
eksternistycznego na bazie osrodka. Zatwierdzone o$rodki mogg rowniez elastycz-
nie zarzagdza¢ harmonogramami kurséw. Oczekuje si¢, ze kandydaci wykonaja
szereg zleconych zadan przez caly program nauki, aby wzmocni¢ rezultaty
uczenia si¢ i beda uczestniczy¢ w programie modutow bazowych w osrodku.

Ostateczna ocena jednostek bazujacych na wiedzy teoretycznej odbedzie
si¢ poprzez egzamin pisemny trwajacy minimum dwie godziny. Zostanie on
przygotowany wstepnie raz w roku i zorganizowany w zatwierdzonych osrod-
kach w czerwcu. Oceng pozytywng egzaminu pisemnego bedzie 60%.

Oczekiwany czas ukonczenia tego programu bazujgcego na kompetencjach
to 1-2 lata, ale to zalezy od wczesniejszego do§wiadczenia i sposobu uczenia si¢
przez osrodek i bedzie wymagato osobistego zaangazowania w nauke i1 zglebia-
nia tresci zawartych w programie nauczania.

Przygotowanie zadania praktycznego i ocena jednostki bazujacej na kom-
petencjach zostang zrealizowane poprzez uzgodnienie z zatwierdzonym osrod-
kiem w trakcie roku. Ostateczny egzamin zostanie zrealizowany na zasadzie
»jeden kandydat jeden opiekun”, czyli jeden kandydat bedzie egzaminowany
przez jednego opiekuna, a wynik egzaminu bedzie pozytywny lub negatywny.

Pomys$lne zakonczenie jednostki bazujgcej na wiedzy teoretycznej i kom-
petencjach daje podstawe wystawienia $wiadectwa kwalifikacji w obszarze hy-
drauliki przemystowej poziomu drugiego CETOP. (Kandydaci, ktorzy pomysl-
nie przeszli tylko jedna jednostke szkolenia, mogg otrzymaé¢ $wiadectwo
jednostkowe CETOP.)

OCENA ZADANIA PRAKTYCZNEGO (I1H2)
Podczas oceniania kompetencji nalezy zrealizowac nastepujace procesy:

W  odniesieniu do poziomu zawodowego identyfikuje si¢ szereg
ocenianych zdolnosci. Stanowig one ,,CZESC PRAKTYCZNA” zadania dla
danej osoby i wymaga to potaczenia, zarowno umiejetnosci praktycznych, jak
i wiedzy stosowanej.

Dla kazdej ocenianej zdolnosci ustala si¢ nastgpnie obiektywne dowody
wynikéw i przedstawia jako WYMAGANE OBIEKTYWNE DOWODY
(czasami okres$lane jako kryteria wynikow).

We wszystkich przypadkach kandydaci musza spetni¢ wymagania kazde;j
ocenianej zdolno$ci w co najmniej dwoch przypadkach.
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W czasie oceny zadania praktycznego OCENIAJACY uzgodni ,,rodzaj
obiektywnych dowodow”, ktore nalezy uzyskac¢ 1 moga one obejmowac:

— obserwacje bezposrednia,

— odpytywanie ustne / komentarz kandydata,
— sprawozdanie pisemne,

oraz mogg obejmowac wszystkie te typy.
Wymagania dotyczace oceny [1, 2].

W zadaniach praktycznych kandydaci musza w co najmniej dwoch przy-
padkach udowodni¢ swoja zdolno$¢ do realizacji nastepujacych przyktadowych
dziatan:

Oceniana zdolno$¢

IH2.1 Interpretacja schematow obwoddéw hydraulicznych majgcych zastoso-
wanie do wybranych systemow.

Wymagane dowody obiektywne

IH2.1.1 Identyfikacja funkcji maszyny i jej pracy.
IH2.1.2 Identyfikacja nazw elementow i ich funkc;ji.
IH2.1.3 Identyfikacja metod sterowania elementami.
Oceniana zdolnos$¢

IH2.2 Montaz systemu hydraulicznego w oparciu o podang informacje
I realizacja skutecznej diagnostyki btedow.

Wymagane dowody obiektywne

IH2.2.1 Dobér elementéow sktadowych i ich kontrola w stosunku do specy-
fikacji.

IH2.2.2 Przygotowanie planu montazu (poczatek dziatan, ktére nalezy wy-
konac).

IH2.2.3 Realizacja przez caly czas praktyk bezpiecznej pracy.

IH2.2.4 Oddanie do eksploatacji elementéw sktadowych poprzez realizacje
zalecanych procedur.

IH2.2.5 Realizacja procedur uruchomienia.
IH2.2.6 Realizacja kontroli operacyjnej systemow i rejestracja wynikow.
IH2.2.7 System pracuje zgodnie ze specyfikacja.

IH2.2.8 System nie pracuje zgodnie ze specyfikacja — ,,Blad, przyczyna,
srodek zaradczy”. Skuteczne zastosowanie podejscia do diagnostyki bledow,
aby przywroéci¢ stan z pkt. 2.2.7.
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PROGRAM HYDRAULIKI PRZEMYSELOWE]J JEDNOSTKA BAZUJACA
NA WIEDZY TEORETYCZNEJ (IH2)

TRESCI

IH2.5.1 Podstawowe zasady.

IH2.5.2 Elementy sktadowe systemu hydraulicznego.
IH2.5.3 Pompy i zwigzane z nimi uktady sterowania.
IH2.5.4  Sitowniki hydrauliczne.

IH2.5.5 Obwody i cechy uktadow sterowania.

IH2.5.6 Ptyny hydrauliczne.

IH2.5.7 Zbiorniki i sprz¢t pomocniczy.

IH2.5.8 Kontrola zanieczyszczenia.

IH2.5.9 Konserwacja, monitoring i znajdowanie btgdow.

Praca egzaminacyjna bedzie zawierala pytania ze wszystkich czgsci pro-

gramu.

Minimalny czas trwania egzaminu to dwie kolejne godziny.
Ocena pozytywna 60%.

Styl pytan typu pojedynczy temat, wiele tematow, krotka odpowiedz, wy-
bor sposrod wielu mozliwych odpowiedzi.

Wszystkie pytania beda miaty rowne oceny.

Tam gdzie niezbedne s3 obliczenia i wzory obliczeniowe, nalezy wykazac¢

wszystkie etapy obliczen wraz z odpowiadajagcymi im jednostkami.

Wybrane grupy tematow egzaminacyjnych [1, 2].

IH2.5.2 FElementy skladowe systemu hydraulicznego

Opisa¢ funkcje 1 prace zaworow sterujacych i rozpozna¢ ich symbole graficzne
na zwigzanych obwodach.

a) Sterowanie przeptywem:

— urzadzenia sterujace przeplywem, state i nastawne,
— urzadzenia sterujace przeptywem z kompensacja cisnienia i temperatury,
— dzielniki przeptywu — suwakowe, obrotowe i priorytetowe,

b) Sterowanie ci$nieniem:

— zawory nadmiarowe — jedno i dwustopniowe,

— sterowanie odpowietrzaniem i zasady roztadowania,

— zawory redukujace ci$nienie — jedno- i dwustopniowe (dwu- i trdjdrozne),
— zawory odciazajace ze zdalnym pilotem,

— zawory sekwencyjne,

d) Urzadzenia sterujace kierunkiem przeptywu i metody sterowania:

— zawory zwrotne,
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— zawory zwrotne sterowane pilotem,

— zawory suwakowe — wiacznie z dwustopniowymi,
— zawory grzybkowe,

— zawory obrotowe,

— sterowane r¢cznie / pilotem / wlaczane i wylaczane cewka elektroma-
gnetyczna,

— wprowadzenie do sterowanie proporcjonalnego.
IH2.5.6 Plyny hydrauliczne
Opisa¢ funkcje i charakterystyki ptynéw hydraulicznych:
a) Funkcje:

— przenoszenie mocy, smarowanie, chtodzenie, uszczelnianie, no$nik sub-
stancji zanieczyszczajacej,

b) Charakterystyki i whasno$ci oraz ich wptyw na funkcjonowanie systemu:

— lepkos¢, wskaznik lepkosci, smarownos¢, utlenianie, temperatura krzep-
nigcia, odporno$¢ na emulgowanie, kompatybilno$¢ materiatowa,

c) Rodzaje olejow i ich zastosowanie:

— oleje mineralne, emulsje, glikole, ptyny biodegradowalne (patrz ISO
15380),

d) Sktadowanie, obchodzenie si¢ i usuwanie:

— wyjasni¢ konieczno$¢ wlasciwego sktadowania, obchodzenia sie, syste-
mow utylizacji 1 regeneracji i zwigzanej z tym kontroli czystosci,

— przepisy wymagane dotyczace bezpieczenstwa obchodzenia si¢ i usuwa-
nia — utylizacji i regeneracji.

6. Zamiast podsumowania

Ktéry z krajowych osrodkoéw podejmie sie zorganizowania szkolen w ob-
szarze hydrauliki maszynowej, zgodnie z zasadami CETOP?

Stuzymy pomoca, radg i kontaktami.
Zapraszamy do wspotpracy.
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Model analizy kosztow obslugi klienta w oparciu o rachunek kosztow
dzialan ABC

Jolanta Szadkowska — Politechnika Krakowska

Streszczenie: Wspotczesna walka konkurencyjna na rynku, to walka o klienta, a to wy-
maga zindywidualizowanego, strategicznego podejscia do klienta. Dzisiaj przestanka
wszystkich decyzji przedsigbiorstw o wyborze profilu, sposobach sprzedazy, komunika-
cji z rynkiem przestajg by¢ wewnetrzne uwarunkowania technologiczne i organizacyjne
przedsigbiorstwa, a staja si¢ oczekiwania i preferencje nabywcow, ktore przektadaja sig
na wplywy i zysk przedsigbiorstwa. Usatysfakcjonowani i lojalni klienci stajg si¢ zatem
podstawowym zasobem przedsigbiorstw ukierunkowanych na sukces i wzrost warto$ci
firmy, poniewaz tylko tacy klienci generuja zyski i zapewniaja odpowiedni do ocze-
kiwan poziom zakupu. Strategiczne ukierunkowanie na klienta musi by¢ polaczone
z mysleniem w kategoriach finansowych, tj. ciagtej analizie kosztow dzialan zwigza-
nych z obstuga poszczegoélnych grup lub indywidualnych klientow oraz generowanych
przez nich zyskow. W pracy zaprezentowano na przykladzie firmy produkujacej ele-
menty hydrauliczne wspoélczesne podejscie do okreslenia kosztow obstugi klienta.
Model ten umozliwia analiz¢ kosztéw na czterech poziomach, co pozwala okresli¢
rentowno$¢ klientow firmy, jak rowniez produktu dla klienta.

1. Wprowadzenie

Narastajaca intensywnos$¢ konkurencji i duza liczba asortymentéw ofero-
wanych produktéw zmusza przedsigbiorstwo do nowego podejscia w okreslaniu
znaczenia, roli i miejsca klientow w dziataniach firmy. Dzi§ przestanka wszyst-
kich decyzji o wyborze profilu, sposobach sprzedazy, komunikacji z rynkiem
przestaja by¢ wewnetrzne uwarunkowania technologiczne i organizacyjne
przedsigbiorstwa, a stajg si¢ oczekiwania i preferencje klientow. Jedni klienci
akceptuja i oczekuja obstugi standardowej i prostej, inni domagaja si¢
dodatkowych ustug na roéznych etapach wspotpracy. Jedni kupuja w duzych
partiach, inni w malych, jedni placg regularnie, inni zwlekajg... Nadchodzi
moment, w ktérym przedsigbiorca juz nie moze ignorowac tych roznic, zdajac
sobie sprawe, ze jedni przynosza zysk a inni strate [1, 2].

To zroznicowanie klientow, a tym samym kosztéw ich obstugi sktania
przedsicbiorstwa do zindywidualizowanego podejscia do klienta. Klienci zado-
woleni 1 usatysfakcjonowani stajg si¢ podstawowym zasobem przedsigbiorstwa,
gdyz tacy klienci generujg odpowiednie wpltywy mogace zapewnié przedsig-
biorstwu zyski. Zatem zadowolenie klienta stanowi wartos¢ dla firmy o tyle,
oile wplywy przewyzszaja koszty zaspokojenia jego potrzeb i oczekiwan.
Strategiczne ukierunkowanie na klienta musi by¢ potaczone z analizg finansowa
polegajaca na stalym badaniu kosztow dzialan zwigzanych z obslugg po-
szczegblnych grup lub indywidualnych klientéw, oraz generowanych przez nich
wplywow. Takie analizy powinny doprowadzi¢ do podziatu klientow wedlug
poziomu rentowno$ci w celu budowania indywidualnej strategii konkurencyjne;j
przedsicbiorstwa np. strategii koncentracji na najbardziej rentownych klientach
i kierunkach sprzedazy.
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Cechy klientéw w zaleznoS$ci od poniesionych kosztow obstugi [3, 4]

Klienci o wysokich kosztach obslugi
Zamawiajg zindywidualizowane produkty
Zamawiaja mate ilosci

Nieprzewidywalne terminy sktadania
zamowien

Dostawy na specyficznych warunkach
Zmieniaja warunki dostawy
Reczne przetwarzanie zamowien

Duze wsparcie przed sprzedaza (zasoby
marketingowe, techniczne i sprzedazy)

Duze wsparcie po sprzedazy (instalacja,
szkolenie, gwarancja, serwis u klienta)

Wymagaja utrzymywania zapasow przez

Tabela 1
Klienci o niskich kosztach obstugi
Zamawiajg standardowe produkty
Zamawiaja duze ilo$ci

Mozliwe do przewidzenia terminy
sktadania zamowien

Standardowe dostawy

Nie zmieniajg warunkow dostaw
Elektroniczna wymiana danych (EDI)
Brak lub mate wsparcie przed sprzedaza
(standardowa wycena i zamawianie)

Brak wsparcia po sprzedazy

Uzupetnianie zapasow w miare

przedsigbiorstwa produkowania

Ptaca pozno (duze sumy na rachunku

LR Placg na czas
nalezno$ci)

2. Analiza rentownosci klientow na podstawie rachunku kosztéw dzialan

Prawidlowe ustalenie wysokosci wydatkow ponoszonych na klienta celem
zaspokojenia jego potrzeb jest podstawowym warunkiem oceny rentownos$ci
klientow. Rzetelne przypisanie poniesionych kosztow poszczegdlnym klientom
umozliwia rachunek kosztow dziatan ABC — Activity Based Costing. Trady-
cyjne podejs$cie do kosztow jest obecnie niewystarczajace, znajduje ono jedynie
zastosowanie w przypadku jednorodnej oferty handlowej. Natomiast w przy-
padku roéznorodnej, ztozonej oferty handlowej, kierowanej do zréznicowanych
grup klientow, tradycyjne podejécie nie pozwala na prawidtowe odniesienie ko-
sztow na klientow, a tym samym okreslenie poziomu kosztow obstugi poszcze-
gllnych klientow. Koncepcja ABC [3, 4] daje doskonale wyniki wtasnie
w przypadku przedsigbiorstw o wysokim stopniu ztozono$ci, skomplikowania
i roznorodnosci, oraz przedsigbiorstw posiadajgcych klientow niejednorodnych
o réznych wymaganiach, zapotrzebowaniu na réznego typu ushugi. Obstuga
takich klientow nie stanowi standardowego procesu o podobnych kosztach.

Istota rachunku kosztow dzialan

Rachunek ABC jest oparty na spostrzezeniu, ze kazda organizacja jest
zbiorem dziatan stuzgcych do osiggnigcia konkretnej korzysci. Istotg takiego
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podejscia jest zalezno$¢ przyczynowo-skutkowa migdzy ushuga czy produktem
a kosztami przedsigbiorstwa. Koszty powstajg jako efekt celowego wykorzy-
stania dostgpnych w organizacji zasobow, takich jak praca ludzka, urzadzenia
technologiczne, materiaty czy przestrzen biurowa w konkretnych dziataniach.
Przyktadowo obstuga klienta i poniesione przy tym przez przedsigbiorstwo
koszty sa skutkiem wykonania okreslonych dziatan i celowego zuzycia pew-
nych zasoboéw. W rachunku ABC to wykonanie okre§lonych dziatan jest przy-
czyng powstawania kosztow, czyli zuzywania zasobow przedsigbiorstwa.

3. Model analizy rentownoS$ci klientéw w oparciu o rachunek kosztéw
dzialan

Idea rachunku kosztéw dzialan w obszarze analizy rentownosci klientow
opiera si¢ na zalozeniu, ze zasoby w przedsigbiorstwie sa zuzywane na rozne
dzialania i procesy, ktore stuza zaspokojeniu potrzeb klientow. Czgs¢ zasobow
jest zuzywana na dziatania podejmowane w celu wytworzenia produktu dla
klienta (np. koszty bezposrednie, przygotowania produkcji). Ale w firmie sa
rowniez podejmowane dzialania wylacznie celem obstugi klienta, ktére nie
wigzg si¢ z produktami (np. dostawa wyrobow, wizyty u klientow) — rysunek 1.

5 Zuzywane zasoby

Rys.1. Zatozenie w modelu analizy rentownosci klientow opartej
na metodzie ABC [3, 4]

Takie zatozenie ma istotne znaczenie dla budowy systemu kalkulacji kosz-
tow klienta. Zgodnie z przyjetym zatozeniem dokonano klasyfikacji kosztow
i przedstawiono na rysunku 2.

Wszystkie ponoszone koszty przez przedsigbiorstwo sklasyfikowano
w trzech grupach:

Grupa 1 - Koszty zwiazane z produktami
Koszty wytworzenia, koszty dostaw materiatlu, przygotowania produkcji.

Grupa 2 - Koszty zwigzane z klientami
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2.1. Koszty indywidualne klientow i indywidualne dla produktow:

koszty ponoszone w zwiazku ze sprzedaza danego produktu konkretnemu
klientowi — dodatkowe opakowanie produktu lub dodatkowe wyposazenie pro-
duktu na zyczenie klienta.

2.2. Koszty indywidualne klientow, wspolne dla produktow:

koszty nie zwigzane z konkretnym produktem, ale wspdlne dla nabywanych
przez niego produktéw — wyjazdy do klienta, reprezentacja skierowana do
klienta np. upominki.

2.3. Koszty wspolne dla klientow:

koszty zwigzane z dziataniami podejmowanymi w celu rozpoznania potrzeb
klientéw — nawiazywanie kontaktow handlowych, obstuga procesu sprzedazy,
promocja, ale réwniez koszty przygotowania i wystawienia faktur i rachunkow,
zuzycie materialéw biurowych.

Grupa 3 - Koszty na poziomie przedsiebiorstwa

Koszty umozliwiajace prawidtowe funkcjonowanie przedsigbiorstwa i nie zwig-
zane bezposrednio z wytwarzaniem i sprzedaza produktow, czy obstugg klien-
tow — zarzadzanie przedsigbiorstwem, ochrona obiektow, ksiegowos¢, obstuga
prawna.

KOSZTY NA POZIOMIE
PRZEDSIEBIORSTWA
KOSZTY ZWIAZANE
Z KLIENT AMI
Odnoszone
irozliczane
Qdnoszzene
KOSZTY ZWIAZANE * irozliczane
Z PRODUKTAMI na produkty

Rys.2. Klasyfikacja kosztow na potrzeby analizy rentownosci
klientéw [3, 4]

4. Przyklad zastosowania modelu analizy kosztow

Na podstawie przedstawionej klasyfikacji kosztéw mozna przeprowadzi¢
analiz¢ rentownosci produktu, klienta i firmy. Taka analiza zostata przeprowa-
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dzona na przyktadzie firmy: Zaktad Hydrauliki Sitowej w Zaworowie Gornym
koto Wroctawia, produkujacej miedzy innymi zawory bezpieczenstwa i przele-
wowe, zawory redukcyjne i zawory zwrotne. Szczegdtowa analize przeprowa-
dzono dla statego Kklienta 1, ktory zakupuje w firmie dwa rodzaje produktéw
zawory przelewowe ZP1, ZP2 (tabela 2).

Analiza rentownosci produktéw, klientow i firmy [1]

Tabela 2
KLIENT 1 | KLIENT 2
Przychody ze sprzedazy 1300 | 1500 2800 3100
[1] Koszty produktow 800 1000 1600 2200
Marza I - produktu 500 500 1200 900

Wynik przedsigbiorstwa 110

MARZA 1 - PRODUKTU (tabela 1) — okresla wynik ze sprzedazy poszcze-
g0Inych produktéw po uwzglednieniu jedynie kosztow wytworzenia (1 - koszty
zwiazane z produktami).

Tabela 3
KLIENT 1
Zawor ZP1 Zawor ZP2
koszty zwigzane z produktami 800 1000
Marza I - produktu 500 500

MARZA |l PRODUKTU DLA KLIENTA (tabela 2) — okresla rentownos¢
sprzedazy danego produktu dla konkretnego klienta po uwzglednieniu kosztow
wymagan klienta odnosnie nabywanego produktu (2.1 - koszty indywidualne
klientow, indywidualne dla klientéw).
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Tabela 4
KLIENT 1
Zaworl Zawor2
koszty |ndeV|duaIne klienta, indywidualne 250 100
dla produktow
Marza II-produktu dla klienta 250 400

W przypadku zaworu ZP1 poniesiono dodatkowe koszty w kwocie 250
zwigzane ze standardowym opakowaniem, regulacja warto$ci ci$nienia otwarcia
zaworu przelewowego wraz z odpowiednim zabezpieczeniem (plomba i atest).
Natomiast wymagania klienta w stosunku do zaworu ZP2 ograniczaja si¢ do
konserwacji i odpowiedniego opakowania umozliwiajgcego dtuzsze przechowy-
wanie i transport. Po uwzglednieniu wszystkich kosztow wymagan klienta
w stosunku do tych produktéw marza II jest dodatnia dla obu zaworéw, co
znaczy, ze ich sprzedaz dla klienta 1 jest optacalna.

MARZA TII - KLIENTA;) (tabela 5) — okre$la rentownosé¢ kontaktow
handlowych z danym klientem po uwzglednieniu kosztow tego klienta, ale
wspolnych dla wszystkich nabywanych przez niego produktéw (2.2 - koszty
indywidualne klientéw, wspdlne dla produktow).

Tabela 5
KLIENT 1
koszty indywidualne klientow, wspélne dla produktow 350
Marza III - klienta: 300

Po odniesieniu do sumy marz I1-650 uzyskanej na sprzedazy obu kom-
ponentdéw uktadow hydraulicznych kosztow kontaktow handlowych tego klienta
w kwocie 350 (ztozono 3 wizyty, wykonano tgczniel0 mail i telefonow) marza
111 jest dodatnia. Dodatnia marza Il pozwala uznaé tego klienta za rentownego.

Marza IV - KLIENTA; (tabela 6) — okresla rentownos¢ catoksztattu kontak-
tow handlowych z danym klientem po uwzglednieniu kosztow wspolnych dla
klientow zwigzanych z obstugg procesu sprzedazy (2.3 - koszty wspélne dla
klientow).

Tabela 6
KLIENT 1
koszty wspoélne dla klientow 100
Marza IV - klienta 200

Po uwzglednieniu kosztow obstugi procesu sprzedazy (gtowne koszty
ponoszone przez komorki marketingu i sprzedazy) oraz kosztow obstugi doku-
mentacyjnej zamowien zaworow ZP1, zaworow ZP2, marza IV uzyskata war-
to$¢ dodatnig. Dodatnia marza IV wskazuje, ze utrzymanie klienta na dotych-
czasowych warunkach (dostawy, platnosci) jest dla przedsigbiorstwa korzystne.
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Ostateczna decyzja, co do kontaktow handlowych z danym klientem od-
no$nie rozszerzenia lub wycofania si¢ ze wspolpracy nie powinna si¢ opiera¢ na
jednorazowej analizie. Taka analiza powinna by¢ prowadzona systematycznie
i w dlugim okresie czasu, ze wzgledu na pewna umowno$¢ przy rozliczaniu
kosztow. Ponadto fakt, ze klient jest nierentowny, nie oznacza jeszcze, ze
sprzedawanie mu kazdego z produktoéw jest nieoptacalne.

5. Podsumowanie

Przedstawiony model analizy rentownos$ci klientoéw oparty na zasadach
rachunku kosztéw dzialan pozwala na pelng analizg rentownosci i odpowiada
na pytanie, zar6wno czy optacalna jest sprzedaz danego produktu konkretnemu
klientowi, jak rowniez czy klient w catoksztalcie kontaktow handlowych jest
rentowny dla firmy.

Zréznicowana rentowno$¢ klientow i kosztéw ich obstugi powinny skta-
nia¢ przedsigbiorstwa do roznicowania strategii marketingowych skierowanych
do poszczegdlnych segmentow lub indywidualnych klientow. Wiodace przed-
siebiorstwa wykorzystuja analizy rachunku kosztow dziatan w zakresach:

— projektowania produktow i ustug, ktore spelniaja oczekiwania klientow
I jednoczes$nie zapewniajg odpowiednie zyski,

— ksztaltowania cen,

— okreslania priorytetowych kierunkow sprzedazy na podstawie rankingu
najbardziej rentownych klientow,

— podnoszenia jakosci produktow i obstugi klientow,

— wyboru dostawcow,

— tworzenia skutecznych i efektywnych sieci dystrybucji dostosowanych do
poszczegblnych segmentow rynku i poszczegoélnych klientow.

Zatem kompletna i rzetelna analiza rentownosci klientow moze stanowié¢
kluczowe narzegdzie projektowania strategii konkurencyjnej przedsigbiorstwa.
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Cylindry hydrauliczne i silowniki pneumatyczne w aspekcie norma-
lizacyjnym

Wiadystaw Burzynski — Korporacja Napedow i1 Sterowan Hydraulicznych
i Pneumatycznych

Streszczenie. Elementy wykonawcze, takie jak cylindry hydrauliczne i sitowniki pneu-
matyczne stanowig tacznik pomiedzy napedowym uktadem ptynowym, a organami ro-
boczymi maszyny lub urzadzenia. Dlatego parametry konstrukcyjne i eksploatacyjne
powinny by¢ okreslone w sposéb doktadny i jednoznaczny dla obu zainteresowanych
stron. Zapewniajg to odpowiednie normy; migdzynarodowe (ISO), regionalne (EN)
i krajowe (PN), przyjete na zasadzie konsensu przez upowaznione jednostki organi-
zacyjne. Przedstawiono rys historyczny oraz organizacj¢ dzialalnosci normalizacyjnej
W dziedzinie napgdéw plynowych prowadzonych na szczeblu krajowym, regionalnym
i miedzynarodowym przez Polski Komitet Normalizacyjny (PKN), Europejski Komitet
Normalizacyjny (CEN) oraz Miedzynarodowa Organizacj¢ Normalizacyjng (ISO) i ich
Komitety Techniczne. Omoéwiono normy dotyczace: terminologii, Symboli graficznych,
parametrow podstawowych oraz wymagan i badan w wielu réznorodnych aspektach,
W szczegolnosci bezpieczenstwa cylindrow hydraulicznych i sitownikéw pneuma-
tycznych. Podano wykaz tematyczny norm ISO dotyczacych cylindrow hydraulicznych
i sitownikéw pneumatycznych opracowanych przez Komitet Techniczny ISO/TC 131
i odpowiadajacych im Polskich Norm (PN) wedlug stanu na 30 czerwca 2008 r.
Omowiono réwniez udziat Polski w pracach regionalnych i mi¢dzynarodowych orga-
nizacji normalizacyjnych. Przedstawiono krajowa sie¢ regionalnych punktéw informacji
normalizacyjnej.

1. Wprowadzenie

Zgodnie z PN-91/M-73001 (IDT ISO 5598 :1985) [12] pod pojeciem
naped i sterowanie ptynowe, nalezy rozumie¢ naped i sterowanie (hydrauliczne
i pneumatyczne), w ktorym przekazywanie i sterowanie energii odbywa si¢ za
posrednictwem ptynu (cieczy lub gazu) pod cisnieniem jako jego nos$nika.

Liczne zalety napedow i sterowan ptynowych spowodowaly, Zze pod
koniec lat pigcdziesigtych ubieglego stulecia nastgpit gwattowny wzrost zapo-
trzebowania na hydrauliczne i pneumatyczne uktady napedowe i sterujace
w réznych dziedzinach techniki, co wymusito podjecie szeregu dzialan orga-
nizacyjnych, porzadkujacych dzialalno$¢ normalizacyjng w tym zakresie; po-
czatkowo na szczeblu zaktadowym, potem krajowym, w koncu regionalnym
i miedzynarodowym. Podjete wowczas dzialania zaowocowaly powolaniem
specjalistycznych gremiow kolegialnych, takich jak: Komisje Normalizacyjne,
Komitety i Podkomitety Techniczne oraz Grupy Robocze do prowadzenie dzia-
falno$ci normalizacyjnej w tym zakresie.

2. Organizacja dzialalno$ci normalizacyjnej
2.1.Na szczeblu krajowym [1, 2, 3]

Zorganizowanie 17 marca 1961 roku przez 6wczesne Ministerstwo Prze-
mystu Cigzkiego (MPC) konferencji na temat rozwoju hydrauliki sitowej w za-
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ktadach podlegtych Ministerstwu Przemystu Cigzkiego. Stosownie do postano-
wien tej konferencji przeprowadzona zostata ankieta dotyczaca produkcji ele-
mentéw napedow i sterowan hydraulicznych oraz potrzeb MPC w tym zakresie
w latach 1961-1965. Ankieta ta byta podstawa opracowania 6wczesnego Depar-
tamentu Techniki Elektromaszynowej MPC pod tytutem ,,Materiaty i wnioski
dotyczace ujecia zagadnienia rozwoju hydrauliki w zaktadach podlegtych Mini-
sterstwu Przemystu Cigzkiego w latach 1961-1965. Opracowanie to obejmowato,
oprécz omdwienia wynikéw ankiety, propozycje dotyczace: powotania gestora
do spraw hydrauliki sitowej, podzialu zadan produkcyjnych pomiedzy ow-
czesne zjednoczenia, wnioski dotyczace utworzenia Osrodkéw: konstrukcyjno-
badawczego i normalizacyjnego, spraw normalizacji i unifikacji uktadoéw i ele-
mentow napgdow i sterowan hydraulicznych (lacznie z propozycja kolejnosci
prac normalizacyjnych) oraz nawigzania wspolpracy z zagranica.

Powolanie w 1961 roku przy Polskim Komitecie Normalizacyjnym
(PKN), Komisji Normalizacyjnej (KN) do spraw napgdéw i sterowan hydrau-
licznych pod przewodnictwem doc. Leona Gosztowtta (Politechnika Warszawska).

Przyznanie 27 marca 1962 roku wstepnie Zjednoczeniu Przemystu Ma-
szyn Budowlanych przez Ministerstwo Przemystu Cigzkiego uprawnien zjed-
noczenia wiodacego w zakresie hydrauliki sitowej, w tym w zakresie nor-
malizacji i unifikacji uktadow i elementéw hydrauliki [4].

Utworzenie w 1963 roku przy Wytworni Sprzetu Komunikacyjnego
(WSK) we Wroctawiu (obecnie Kombinat PZL-HYDRAL S.A) Osrodka Kon-
strukcyjno-Doswiadczalnego do spraw Hydrauliki Sitowej (OKH) z powierze-
niem mu funkcji Branzowego Os$rodka Normalizacyjnego (BON) i Branzowej
Komisji Normalizacyjnej (BKN) do spraw Napedoéw i Sterowan Hydraulicz-
nych pod przewodnictwem inz. Zdzistawa Konkolnika (WSK Wroctaw).

Utworzenie w 1968 roku Centralnego Biura Technicznego Elementow
Maszyn (CBTEM ELMA) w Kielcach (obecnie Os$rodek Badawczo-
Rozwojowy Elementow i Ukladow Pneumatyki (OBREiUP)) z powierzeniem
mu funkcji Branzowego O$rodka Normalizacyjnego (BON) i Komisji Norma-
lizacyjnej (KN) do spraw Napedow i Sterowan Pneumatycznych pod prze-
wodnictwem mgr inz. Wlodzimierza Laskosia.

Komisje te, powolywane kilkakrotnie od nowa, dzialalno§¢ normalizacyjna
w zakresie napedow i sterowan hydraulicznych i pneumatycznych prowadzity
do konca 1993 roku.

W miedzyczasie w krajowym systemie normalizacji zaszty istotne zmiany.
W 1991 roku przestata istnie¢ Rada Wzajemnej Pomocy Gospodarczej, a tym
samym skonczyla si¢ prowadzona w jej ramach dzialalno$¢ normalizacyjna.
W tym samym 1991 roku podpisano uklad stowarzyszeniowy RP z UE, ktory
zawieral migdzy innymi warunki dostosowania prawa polskiego (w tym w za-
kresie normalizacji) do wymagan swobodnego przepltywu kapitatu, towarow,
ustug i ludzi. Przelom w krajowym systemie normalizacji nastapit z dniem
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1 stycznia 1994 roku, dniem, w ktérym weszta w zycie ustawa z dnia 3 kwietnia
1993 roku o normalizacji [5].

W  miejsce os$rodkow 1 komisji normalizacyjnych Polski Komitet
Normalizacyjny powotat Normalizacyjne Komisje Problemowe (NKP), w tym:
NKP nr 160 do spraw Napegdow i Sterowan Hydraulicznych z umiejscowieniem
sekretariatu w Kombinacie PZL-HYDRAL S.A. we Wroctawiu. W sktad
Komisji Prezes PKN powotatl 22 cztonkéw oraz przewodniczacego i sekretarza,
na funkcje¢ przewodniczacego Komisji powotal prof. dr hab. inz. Edwarda Palczaka
(IKEM Politechnika Wroctawska) a na funkcje¢ sekretarza mgr inz. Wiadystawa
Burzynskiego (PZL-HYDRAL S.A.) oraz NKP nr 208 do spraw Napedow i Ste-
rowan Pneumatycznych z umiejscowieniem Sekretariatu Komisji w Osrodku
Badawczo-Rozwojowym Elementow i Uktadow Pneumatyki (OBRiUP) w Kiel-
cach. W sktad Komisji Prezes PKN powotat 14 czlonkéw oraz przewodni-
czacego 1 sekretarza, na funkcje przewodniczacego Komisji powotat drinz.
Grzegorza Modrasa (OBREiUP Kielce), od 1996 do 2003 roku funkcje
przewodniczgcego Komisji pelnit mgr inz. Ryszard Domzat (OBREiUP Kielce),
a na funkcj¢ sekretarza mgr inz. Wand¢ Mikotajewska (OBREiUP Kielce).

Komisje te prowadzity dziatalno$¢ normalizacyjng w zakresie napgdow
i sterowan hydraulicznych i pneumatycznych do czasu wejscia w zycie z dniem
1 stycznia 2003 roku nowej ustawy o normalizacji [6] z dnia 12 wrzes$nia
2002 roku, na mocy ktorej, zgodnie z jej artykulem 27 dotychczasowe NKP
nr160 i NKP nr 208 przeksztatlcone zostalty w Komitety Techniczne (KT)
odpowiednio w KT nr 160 i KT nr 208.

W sktad KT nr 160 Prezes PKN powotat 12 cztonkoéw, w tym przewodni-
czacego 1 sekretarza, ktorymi zostali dotychczasowy przewodniczacy i sekretarz
NKP nr 160. W sktad KT nr 208 Prezes PKN powotat 9 cztonkoéw, w tym prze-
wodniczacego i sekretarza, na funkcj¢ przewodniczacego Komitetu Prezes PKN
powotat dr hab. inz. Jerzego Iwaszko (IMiK Politechnika Warszawska), a na
funkcje sekretarza mgr inz. Wand¢ Mikotajewska (OBREiIUP Kielce), dotych-
czasowego sekretarza NKP nr 208.

2.2.Na europejskim szczeblu regionalnym

Na europejskim szczeblu regionalnym podjete wowczas dziatania zakon-
czyly si¢ utworzeniem przy regionalnych ugrupowaniach gospodarczych, EWG
i RWPG, specjalistycznych regionalnych organizacji normalizacyjnych. Przy
Europejskiej Wspolnocie Gospodarczej (EWG) powolanej 25 marca 1957 roku
na mocy Traktatu Rzymskiego utworzono: w marcu 1961 roku Europejski
Komitet Normalizacyjny (CEN) — www.cenorm.be [7] prowadzacy dziatalnos¢
normalizacyjng we wszystkich dziedzinach z wyjatkiem elektrotechniki,
elektroniki i telekomunikacji, 1 stycznia 1973 roku Europejski Komitet Nor-
malizacji Elektrotechnicznej (CENELEC) — www.cenelec.org [7] prowadzacy
dziatalno$¢ w dziedzinie elektrotechniki i elektroniki.

PKN jest cztonkiem CEN i CENELEC od 1 stycznia 2004 r. Dotychczas
W zadnym z tych komitetoéw nie powotano odrebnego Komitetu Technicznego
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Zajmujacego si¢ normalizacja z dziedziny napgdow i sterowan hydraulicznych
i pneumatycznych, a przyjeta praktyka jest przyjmowanie norm ISO jako norm
EN. Niemniej jednak w CEN opracowano 12 norm z dziedziny hydrauliki
i pneumatyki, w tym dwie normy zharmonizowane z dyrektywa maszynowg
98/37/WE [8]. 15 marca 1962 roku w Sztokholmie utworzono Europejski
Komitet do spraw hydrauliki i pneumatyki CETOP (Comité Européen des
Transmissions Oléohydrauliques et Pneumatiques — www.cetop.org [9] [10])
skupiajacy krajowe stowarzyszenia zajmujace si¢ zagadnieniami hydrauliki
i pneumatyki napedowej. Celem CETOP-u jest promowanie i wspomaganie
europejskiego przemystu napedow i sterowan hydraulicznych i pneumatycz-
nych miedzy innymi poprzez przygotowywanie norm i wytycznych we wspot-
pracy z krajowymi organizacjami normalizacyjnymi i odpowiednimi komite-
tami technicznymi ISO i1 CEN. Polska, ktérg reprezentuje Korporacja Napedow
i Sterowan Hydraulicznych i Pneumatycznych jest cztonkiem CETOP-u od
czerwca 2005 roku.

Przy Radzie Wzajemnej Pomocy Gospodarczej (RWPG) powotanej
w styczniu 1949 roku w wyniku narady przedstawicieli szesciu krajow Europy
Wschodniej w tym Polski w czerwcu 1962 roku powotana zostata Stala
Komisja Normalizacyjna (SKN) [11], a nastepnie Komisje Branzowe, w tym
Stata Komisja Maszynowa (SKM). Dziatalno$¢ normalizacyjng w zakresie na-
pedow i sterowan hydraulicznych i pneumatycznych prowadzita zaréwno SKN
jak 1 SKM. W SKM dziatalno$¢ t¢ prowadzita Sekcja nr 8, Specjalna Grupa
Robocza do spraw Hydrauliki i Pneumatyki, a od 1978 roku Sekcja nr 10
»Znormalizowane Elementy Ogo6lnomaszynowego Zastosowania, Hydraulika
i Pneumatyka”. Wynikiem tej dziatalnosci byly zalecenia a od 1972 r. normy
RWPG, ktoére miaty stanowi¢ podstawg do opracowania w krajach cztonkow-
skich RWPG norm krajowych.

2.3.Na szczeblu miedzynarodowym [13, 14]

Na szczeblu migdzynarodowym podjgte wowczas dziatania zakonczyly sie
powotaniem 25 lipca 1969 roku przez Zgromadzenie Ogolne ISO Komitetu
Technicznego 1ISO/TC 131 Fluid Power Systems end Components z umiejsco-
wieniem sekretariatu w American National Standards Institute (ANSI). Zakres
i program dziatalno$ci Komitetu uzgodniony wstepnie na posiedzeniu organi-
zacyjnym 24 pazdziernika 1969 roku w Paryzu, ostatecznie przyjety zostat na
inauguracyjnym posiedzeniu Komitetu, ktére odbyto si¢ w dniach od 8 do 12
wrzesnia 1970 roku w Londynie.

Zakres dziatalno$ci normalizacyjnej Komitetu Technicznego ISO/TC 131
do spraw Napedéw i sterowan hydraulicznych i pneumatycznych obejmuje:
terminologie¢, konstrukcj¢, wymiary podstawowe, wymagania bezpieczenstwa,
metody badan i kontroli ukladow hydraulicznych i pneumatycznych oraz ich
elementow. Dotyczy to takich elementow jak: akumulatory, pompy, silniki hy-
drauliczne, cylindry, przewody (sztywne i gigtkie), faczniki rurowe, taczniki
wezy gietkich, szybkoztaczki, zawory, elementy strumieniowe, pneumatyczne
elementy sterujace z ruchomymi czesSciami, serwozawory elektrohydrauliczne
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i elektropneumatyczne, regulatory, filtry i oddzielacze, osuszacze spr¢zonego

powietrza,
robocze.

smarownice pneumatyczne,

zbiorniki,

uszczelnienia i

ciecze

Struktura organizacyjna oraz zakres i wyniki prowadzonych prac normalizacyj-
nych w Komitecie Technicznym ISO/TC131 wedlug stanu na 31 grudnia 2007r.

Tabela 1
5 Liczba Liczba projektow
Komitet (TC)lub | E-x | &2 | 55| opublikowanych norm | oM i dokumentéw
A =N N g 5 . i normalizacyjnych
podkomitet (SC) S & 52 o N i dokumentow idzi hd
techniczny :’—2% S ﬁé normalizacyjnych przewt z[anyczoocg
1SO/ITC131 S5 g8 ' opre%cowanlaw r.
P|lO Ogé- | up| 1 | p | O |Her|H | P
lem lem
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 [ 12 |13
TC 131
Napedy i sterowa- USA
nia hydrauliczne | (ANsty | 824 L | ° | O | 3] 6] 0 0010
i pneumatyczne
TC131/SC1 USA
Terminologia, kla- 12 | 16 3 4 4 0] 0 1 1 010
ming (ANSI)
syfikacja, symbole
TC131/SC2 Niemc
Pompy, silniki, (DIN)y 12117] 0 5 0 |[5]0 0 0 |00
przektadnie zwarte
TC131/SC3 Niemcy
Cylindry (DIN) 15|14 | 3 28 6 (13| 9 6 2 |13
TC131/SC4
Laczniki rurowe USA
oraz elementy (ANSI) 13| 16 4 43 19 (22| 2 11 100 | 1]0
i czesci podobne
TC131/SC5 Francja
Elementy sterujace | (AFNOR) 14| 14 3 41 6 (14| 21 13 0 1|12
TC131/SC6 Wielka
Kontrola zanie- Brytania| 12 | 10 | 3 30 1 ]129] 0 10 0 (10| 0
czyszczen (BSI)
TC131/SC7 Japonia
Uszczelnienia (JISC) 12147 4 24 wpr)o ! 7100
Wielka
TCI8LSC8 g il 14| 14| 5 | 23 | 0 |22 1| 5 | 0|50
Badanie elementoéw
(BSI)
TC131/SC9 USA
Urzadzenie i uktady | (ANSI) 16)12) 2 2 0 1! 2 0 11

Strukture organizacyjng oraz zakres i wyniki prowadzonych prac w Ko-
mitecie, wedlug stanu na 30 czerwca 2008 roku podano w tabeli 1. Wykaz
tematyczny norm ISO dla cylindrow hydraulicznych i sitownikow pneuma-
tycznych opracowanych przez Komitet Techniczny 1ISO/TC 131 i odpowia-
dajacych im PN wedlug stanu na 30 czerwca 2008 roku podano w tabeli 2.
Zainteresowanych odsylam na stron¢ internetowa WwWw.is0.0rg.
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Wykaz tematyczny norm ISO dotyczacych cylindréow hydraulicznych i sitownikow
pneumatycznych opracowanych przez Komitet Techniczny ISO/TC 131 i odpowia-
dajacych im PN wedlug stanu na 30 czerwca 2008 r.

Tabela 2

TC 131/SC 1 - Terminology, classification and symbols

ISO 1219-1:2006

Fluid power systems and components - Graphic symbols and circuit diagrams - Part 1:
Graphic symbols for conventional use and data-processing applications

1SO 1219-2:1995PN-1SO 1219-2:1998

Fluid power systems and components - Graphic symbols and circuit diagrams - Part 2:
Circuit diagrams

ISO 2944:2000 PN-1SO 2944:2005
Fluid power systems and components - Nominal pressures

ISO 5598:1985 PN-91/M-73001, IDT
Fluid power systems and components — VVocabulary

TC 131/SC 3 - Cylinders

I1SO 3320:1987 — PN-1SO 3320:1988

Fluid power systems and components - Cylinder bores and piston rod diameters - Metric
series

1SO 3321:1975

Fluid power systems and components - Cylinder bores and piston rod diameters - Inch
series

1SO 4393:1978 — PN-1SO 4393:1998
Fluid power systems and components - Cylinders - Basic series of piston strokes

I1SO 4394-1:1980 —-PN-84/M-73207, EQV

Fluid power systems and components - Cylinder barrels - Part 1: Requirements for steel
tubes with specially finished bores

ISO 4395:1978 — PN-10S 4395:1998
Fluid power systems and components - Cylinders - Piston rod thread dimensions and
types

ISO 6020-1:2007

Hydraulic fluid power - Mounting dimensions for single rod cylinders, 16 MPa (160 bar)
series - Part 1: Medium series

ISO 6020-2:2006

Hydraulic fluid power - Mounting dimensions for single rod cylinders, 16 MPa (160 bar)
series - Part 2: Compact series

I1SO 6020-3:1994 — PN-1SO 6020-3:2000

Hydraulic fluid power - Mounting dimensions for single rod cylinders, 16 MPa (160 bar)
series - Part 3: Compact series with bores from 250 mm to 500 mm

I1SO 6022:2006

Hydraulic fluid power - Mounting dimensions for single rod cylinders, 25 MPa (250 bar)
series

288



CYLINDER 2008

I1SO 6099:2001

Fluid power systems and components - Cylinders - Identification code for mounting
dimensions and mounting types

I1SO 6430:1992 — PN-1SO 6430:1995

Pneumatic fluid power - Single rod cylinders, 1 000 kPa (10 bar) series, with integral
mountings, bores from 32 mm to 250 mm - Mounting dimensions

ISO 6432:1985 —PN-87/M-73774, EQV

Pneumatic fluid power - Single rod cylinders - 10 bar (1 000 kPa) series - Bores from 8
to 25 mm - Mounting dimensions

ISO 6537:1982 — PN-1SO 6537:1995

Pneumatic fluid power systems - Cylinder barrels - Requirements for non-ferrous
metallic tubes

1ISO 7181:1991 — PN-1SO 7181:1998
Hydraulic fluid power - Cylinders - Bore and rod area ratios

I1SO 8132:2006

Hydraulic fluid power - Single rod cylinders, 16 MPa (160 bar) medium and 25 MPa
(250 bar) series - Mounting dimensions for accessories

I1SO 8133:2006

Hydraulic fluid power - Single rod cylinders, 16 MPa (160 bar) compact series -
Mounting dimensions for accessories

1SO 8139:1991 — PN-1SO 8139:1995

Pneumatic fluid power - Cylinders, 1 000 kPa (10 bar) series - Rod end spherical eyes -
Mounting dimensions

I1SO 8140:1991 — PN-1SO 8140:1996

Pneumatic fluid power - Cylinders, 1 000 kPa (10 bar) series - Rod end clevis -
Mounting dimensions

I1SO 10099:2001
Pneumatic fluid power - Cylinders - Final examination and acceptance criteria

ISO 10100:2001
Hydraulic fluid power - Cylinders - Acceptance tests

ISO 10762:1997 — PN-1SO 10762:2000
Hydraulic fluid power - Cylinder mounting dimensions - 10 MPa (100 bar) series

ISO/TS 13725:2001
Hydraulic fluid power - Cylinders - Method for determining the buckling load

I1SO 13726:2008

Hydraulic fluid power - Single rod cylinders, 16 MPa (160 bar) compact series with
bores from 250 mm to 500 mm - Accessory mounting dimensions

ISO 15552:2004

Pneumatic fluid power - Cylinders with detachable mountings, 1 000 kPa (10 bar)
series, bores from 32 mm to 320 mm - Basic, mounting and accessories dimensions

I1SO 16656:2004

Hydraulic fluid power - Single rod, short-stroke cylinders with bores from 32 mm to
100 mm for use at 10 MPa (100 bar) - Mounting dimensions
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ISO/TR 16806:2003

Pneumatic fluid power - Cylinders - Load capacity of pneumatic slides and their
presentation method

I1SO 21287:2004

Pneumatic fluid power - Cylinders - Compact cylinders, 1000 kPa (10 bar) series, bores
from 20 mm to 100 mm

TC 131/SC 4 - Connectors and similar products and components

1SO 1179-1:2007

Connections for general use and fluid power - Ports and stud ends with ISO 228-1
threads with elastomeric or metal-to-metal sealing - Part 1: Threaded ports

ISO 1179-2:2007

Connections for general use and fluid power - Ports and stud ends with ISO 228-1
threads with elastomeric or metal-to-metal sealing - Part 2: Heavy-duty (S series) and
light-duty (L series) stud ends with elastomeric sealing (type E)

ISO 1179-3:2007

Connections for general use and fluid power - Ports and stud ends with ISO 228-1
threads with elastomeric or metal-to-metal sealing - Part 3: Light-duty (L series) stud
ends with sealing by O-ring with retaining ring (types G and H)

I1SO 1179-4:2007

Connections for general use and fluid power - Ports and stud ends with ISO 228-1
threads with elastomeric or metal-to-metal sealing - Part 4: Stud ends for general use
only with metal-to-metal sealing (type B)

ISO 4397:1993 — PN-1SO 4397:1994

Fluid power systems and components - Connectors and associated components -
Nominal outside diameters of tubes and nominal inside diameters of hoses

1SO 4399:1995

Fluid power systems and components - Connectors and associated components -
Nominal pressures

1SO 6149-1:2006 — PN-EN 1SO 6149-1 (projekt)

Connections for hydraulic fluid power and general use - Ports and stud ends with ISO 261
metric threads and O-ring sealing - Part 1: Ports with truncated housing for O-ring seal

ISO 6149-2:2006 — PN-EN 1SO 6149-2 (projekt)

Connections for hydraulic fluid power and general use - Ports and stud ends with 1SO
261 metric threads and O-ring sealing - Part 2: Dimensions, design, test methods and
requirements for heavy-duty (S series) stud ends

ISO 6149-3:2006 — PN-EN 1SO 6149-3 (projekt)

Connections for hydraulic fluid power and general use - Ports and stud ends with 1SO
261 metric threads and O-ring sealing - Part 3: Dimensions, design, test methods and
requirements for light-duty (L series) stud ends

1SO 6149-4:2006

Connections for fluid power and general use - Ports and stud ends with ISO 261 metric
threads and O-ring sealing - Part 4. Dimensions, design, test methods and requirements
for external hex and internal hex port plugs
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I1SO 6162-1:2002
Hydraulic fluid power - Flange connectors with split or one-piece flange clamps and

metric or inch screws - Part 1: Flange connectors for use at pressures of 3,5 MPa (35
bar) to 35 MPa (350 bar), DN 13 to DN 127

1ISO 6162-1:2002/Cor 1:2004

ISO 6162-2:2002
Hydraulic fluid power - Flange connectors with split or one-piece flange clamps and

metric or inch screws - Part 2: Flange connectors for use at pressures of 35 MPa (350
bar) to 40 MPa (400 bar), DN 13 to DN 51

I1SO 6164:1994

Hydraulic fluid power - Four-screw, one-piece square-flange connections for use at
pressures of 25 MPa and 40 MPa (250 bar and 400 bar)

ISO 6605:2002
Hydraulic fluid power - Hoses and hose assemblies - Test methods

1SO 8434-1:2007

Metallic tube connections for fluid power and general use - Part 1: 24 degree cone
connectors

ISO 8434-2:2007

Metallic tube connections for fluid power and general use - Part 2: 37 degree flared
connectors

ISO 8434-3:2005

Metallic tube connections for fluid power and general use - Part 3: O-ring face seal
connectors

I1SO 9974-1:1996 — PN-EN 1SO 9974-1:2002

Connections for general use and fluid power - Ports and stud ends with ISO 261 threads
with elastomeric or metal-to-metal sealing - Part 1: Threaded ports

I1SO 9974-2:1996 — PN-EN 1SO 9974-2:2002

Connections for general use and fluid power - Ports and stud ends with ISO 261 threads
with elastomeric or metal-to-metal sealing - Part 2: Stud ends with elastomeric sealing

(type E)

I1SO 9974-3:1996 — PN-EN 1SO 9974-3:2002

Connections for general use and fluid power - Ports and stud ends with ISO 261 threads
with elastomeric or metal-to-metal sealing - Part 3: Stud ends with metal-to-metal
sealing (type B)

I1SO 9974-4:2006

Connections for general use and fluid power - Ports and stud ends with ISO 261 threads
with elastomeric or metal-to-metal sealing - Part 4: Dimensions, design, test methods
and requirements for external hex and internal hex port plugs

ISO 10763:1994 — PN-1SO 10763:1998

Hydraulic fluid power - Plain-end, seamless and welded precision steel tubes — Dimen-
sions and nominal working pressures

ISO 11926-1:1995

Connections for general use and fluid power - Ports and stud ends with ISO 725 threads
and O-ring sealing - Part 1: Ports with O-ring seal in truncated housing
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I1SO 11926-2:1995

Connections for general use and fluid power - Ports and stud ends with 1ISO 725 threads
and O-ring sealing - Part 2: Heavy-duty (S series) stud ends

I1SO 11926-3:1995

Connections for general use and fluid power - Ports and stud ends with 1ISO 725 threads
and O-ring sealing - Part 3: Light-duty (L series) stud ends

I1SO 12151-1:1999

Connections for hydraulic fluid power and general use - Hose fittings - Part 1: Hose
fittings with 1SO 8434-3 O-ring face seal ends

I1SO 12151-2:2003

Connections for hydraulic fluid power and general use - Hose fittings - Part 2: Hose
fittings with 1SO 8434-1 and ISO 8434-4 24 degree cone connector ends with O-rings

1SO 12151-3:1999

Connections for hydraulic fluid power and general use - Hose fittings - Part 3: Hose
fittings with 1SO 6162 flange ends

ISO 12151-4:2007

Connections for hydraulic fluid power and general use - Hose fittings - Part 4. Hose
fittings with 1ISO 6149 metric stud ends

ISO 12151-5:2007

Connections for hydraulic fluid power and general use - Hose fittings - Part 5: Hose
fittings with 1SO 8434-2 37 degree flared ends

ISO 17165-1:2007
Hydraulic fluid power - Hose assemblies - Part 1: Dimensions and requirements

ISO/TR 17165-2:2006

Hydraulic fluid power - Hose assemblies - Part 2: Recommended practices for hydraulic
hose assemblies

TC 131/SC 7 - Sealing devices

1SO 3601-1:2008

Fluid power systems - O-rings - Part 1: Inside diameters, cross-sections, tolerances and
designation codes

I1SO 3601-2:2008
Fluid power systems - O-rings - Part 2: Housing dimensions for general applications

ISO 3601-3:2005
Fluid power systems - O-rings - Part 3: Quality acceptance criteria

ISO 3601-4:2008
Fluid power systems - O-rings - Part 4: Anti-extrusion rings (back-up rings)

ISO 3601-5:2002

Fluid power systems - O-rings - Part 5: Suitability of elastomeric materials for industrial
applications

1SO 3939:1977 —PN-83/M-73050, EQV

Fluid power systems and components - Multiple lip packing sets - Methods for
measuring stack heights
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ISO 5597:1987

Hydraulic fluid power - Cylinders - Housings for piston and rod seals in reciprocating
applications - Dimensions and tolerances

ISO 6072:2002

Hydraulic fluid power - Compatibility between fluids and standard elastomeric ma-
terials

I1SO 6195:2002

Fluid power systems and components - Cylinder-rod wiper-ring housings in recipro-
cating applications -- Dimensions and tolerances

ISO 6547:1981 —-PN-86/M-73216, IDT

Hydraulic fluid power - Cylinders - Piston seal housings incorporating bearing rings -
Dimensions and tolerances

ISO 7425-1:1988

Hydraulic fluid power - Housings for elastomer-energized, plastic-faced seals — Dimen-
sions and tolerances - Part 1: Piston seal housings

I1SO 7425-2:1989

Hydraulic fluid power - Housings for elastomer-energized, plastic-faced seals — Dimen-
sions and tolerances - Part 2: Rod seal housings

I1SO 7986:1997

Hydraulic fluid power - Sealing devices - Standard test methods to assess the per-
formance of seals used in oil hydraulic reciprocating applications

I1SO 10766:2006

Hydraulic fluid power - Cylinders - Housing dimensions for rectangular-section-cut
bearing rings for pistons and rods

TC 131/SC 9 - Installations and systems

1SO 4413:1998 — PN-1SO 4413:2005
Hydraulic fluid power - General rules relating to systems

ISO 4414:1998 — PN-1SO 4414:2004
Pneumatic fluid power - General rules relating to systems

3. Udzial Polski w pracach regionalnych organizacji normalizacyjnych
oraz Komitetu Technicznego ISO/TC 131

W swojej dziatalno$ci Polski Komitet Normalizacyjny (PKN) zawsze do-
cenial znaczenie i potrzebe wspotpracy regionalnej i miedzynarodowej w za-
kresie normalizacji. Wspotprace t¢ w zakresie napeddéw 1 sterowan hydrau-
licznych i pneumatycznych w imieniu PKN prowadzity i nadal prowadzg wy-
mienione w rozdziale 2: Komisje Normalizacyjne (KN), Normalizacyjne
Komisje Problemowe (NKP) oraz Komitety Techniczne (KT).

Dziatalno$¢ normalizacyjna w zakresie napgedow i sterowan hydraulicz-
nych i pneumatycznych zapoczatkowana na szczeblu krajowym w latach 60.
odbywa si¢ rownolegle do dziatalno$ci normalizacyjnej na szczeblu regio-
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nalnym i miedzynarodowym wzajemnie si¢ przenikajac. Polski Komitet Norma-
lizacyjny byt wspdtzatozycielem Komitetu Technicznego ISO/TC 131.

Udziat Polski (PKN) w pracach Komitetu ISO/TC 131, jego dziewieciu
podkomitetach (SC) oraz licznych grupach roboczych (WG) pomimo czynnego
cztonkostwa (P) ze wzgledu na ograniczone mozliwosci finansowe, polegat
i nadal polega gtdéwnie na uzgadnianiu w kraju projektow norm ISO na etapach:
WI, WD, CD, DIS, i na tej podstawie opracowywaniu pisemnych opinii do tych
projektow. Udzial w posiedzeniach Komitetu, podkomitetu i grup roboczych, ze
wzgledow jak wyzej byt i jest nadal ograniczony.

Na szczeblu krajowym ustanowione normy zar6wno regionalne, w tym
nieistniejagcej juz RWPG, jak i migedzynarodowe ISO byly systematycznie
wprowadzane do norm krajowych poczatkowo metoda kompilacji lub
przepracowania na uktad Polskich Norm, a po wejsciu w zycie Ustawy z dnia 3
kwietnia 1993 r. 0 normalizacji — wytacznie metodg thumaczenia.

o

Krajowa sie¢ regionalnych punktéow informacji normalizacyjnej
Krajowa sie¢ regionalnych punktow informacji normalizacyjnej obejmuje:

— dolnoslaskie — Politechnika Wroctawska,

— kujawsko-pomorskie — Akademia Techniczno-Rolnicza w Bydgoszczy,

— lubelskie — Biuro Badawcze ds. Jakosci SEP Oddziat w Lublinie,

— lubuskie — Uniwersytet Zielonogorski,

— todzkie — Osrodek Informacji Normalizacyjnej PKN w Lodzi,

— matopolskie — Instytut Technologii Nafty w Krakowie,

— mazowieckie — Osrodek Informacji Normalizacyjnej PKN w Warszawie
oraz Wydzial Marketingu i Sprzedazy PKN w Warszawie,

— opolskie — Politechnika Opolska,
— podlaskie — Politechnika Biatostocka,
— pomorskie — Politechnika Gdanska,

— Slaskie — Osrodek Informacji Normalizacyjnej PKN w Katowicach oraz
Instytut Spawalnictwa w Gliwicach,

— $wietokrzyskie — Politechnika Swietokrzyska w Kielcach,
— warminsko-mazurskie — Uniwersytet Warminsko-Mazurski w Olsztynie,

— wielkopolskie — H.Cegielski Centrum Badawczo-Rozwojowe Spotka z o.o.
w Poznaniu,

— zachodniopomorskie — Politechnika Szczecinska.
Dane adresowe punktow podano na drugiej stronie ,,Wiadomosci PKN”.
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Rys.1. Sie¢ regionalnych punktow informacji normalizacyjnej
w Polsce

5. Podsumowanie

Programy i plany prac normalizacyjnych Komitetéw Technicznych PKN,
KT nr 160 i KT nr 208 na lata 2008 i dalsze powinny uwzglednia¢ zadania
umozliwiajace osiagniecie wymaganego stopnia harmonizacji Polskich Norm
zZnormami europejskimi oraz doprowadzenia do pelnej zgodno$ci zbioru
Polskich Norm z normami ISO.

Ponadto konieczne jest dokonanie oceny aktualnosci poziomu i stanu
stosowania Polskich Norm, dla ktorych brak odpowiednikéw w normach 1SO
i podjecie, na podstawie tej analizy, decyzji co do dalszych losow tych norm.

W zakresie normalizacji miedzynarodowej nalezy stworzy¢ warunki
(przede wszystkim finansowe) umozliwiajace konsekwentne uczestniczenie
w pracach posiedzen Komitetu Technicznego ISO/TC 131, jego Podkomitetach,
a co najwazniejsze — w grupach roboczych powotywanych do opracowania
tematu lub grupy tematow. Realizacja tych zamierzen uzalezniona bedzie od
mozliwosci finansowania z budzetu i zainteresowanych instytucji/przed-
siebiorstw, ktore jako sponsorzy beda wspierac te zamierzenia.
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Badania doswiadczalne spr¢zyn ukladow mechanicznych, a szczegol-
nie stosowanych w elementach hydraulicznych

Ryszard Galaz — Politechnika Wroctawska

Streszczenie. W pracy przedstawiono definicje, metody badania charakterystyk sprezy-
sto-tlumigcych sprezyn §rubowych i opis specjalnego stanowiska (wykorzystywanego
w dydaktyce z PKM). Stanowisko to powstato w Instytucie Konstrukcji i Eksploatacji
Maszyn P.W. Z badan doswiadczalnych sprezyn srubowych wynika, ze warto$ci sztyw-
nosci wyznaczone do$wiadczalnie i z obliczen sg rézne. Przedstawiono tez jak te roz-
nice sztywnosci korygowac i niektore wyniki badan doswiadczalnych.

1. Wstep

W wielu elementach uktadow hydraulicznych, takich jak: zawory przele-
wowe, zawory dlawigce, zawory redukcyjne, zawory proporcjonalne elektro-
hydrauliczne (regulacja ci$nienia lub przeptywu), regulatory przeptywu, roz-
dzielacze, cylindry jednostronnego dziatania [4, 10, 11] stosuje si¢ sprezyny
srubowe. Podobnie w wielu urzadzeniach mechanicznych i aparatach stosuje si¢
srubowe sprezyny, ktore petnia funkcje, jako elementy dociskowe, np. w zwrot-
nicach tramwajowych, w wylacznikach elektrycznych itp. W czasie pracy ta-
kich uktadow, ze sprezynami Srubowymi, ich sztywno$¢ zmienia sig.

W pracy przedstawiono podstawowe definicje charakteryzujace prace ele-
mentow sprezysto-thlumigcych, metody badania takich elementow, opis stano-
wiska badawczego dydaktycznego wykorzystywanego w naszym Instytucie do
badania sprezyn oraz badania sztywnosci sprezyny Srubowej w funkcji ilosci
przelaczen. Z badan doswiadczalnych sprezyn srubowych wynika, ze ich sztyw-
no$¢ rozni si¢ od sztywnosci okreslonej z zaleznosci teoretycznej. Przedsta-
wiono uwagi, jak korygowaé te rdznice sztywnosci. Podano niektore wyniki
badan doswiadczalnych.

2. Definicje i podstawy badania elementow sprezystych

Cecha charakterystyczng elementow sprezystych jest zalezno$¢ pomiedzy
obcigzeniem (sita F lub momentem M), a przemieszczeniem (ugigciem f lub
katem skrecenia ). Zaleznos¢ F(f) lub M(¢) nazywa sie charakterystyka sitowa
elementu sprezystego (rys. 1).

Badania doswiadczalne elementéw sprezystych mozna przeprowadzi¢ na
maszynach wytrzymato$ciowych [2, 13, 14], na specjalnych stanowiskach [2, 6,
8, 9, 13] lub w rzeczywistych warunkach [2].

Podczas badan elementdw sprezystych na maszynach wytrzymatoscio-
wych [2] rejestruje si¢ zaleznos¢ sity od ugigcia (charakterystyka sitowa ele-
mentu sprezystego i/lub sprezysto-tlumiacego).

Fragmenty pracy byly prezentowane na konferencji: Riadenie tekutinovych systémov 2008, VIII.
Medzin4rodna vedecka a odborna konferencia, Strbské Pleso (Slovakia) 2.4-4.4.2008.
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Natomiast podczas badan na specjalnych stanowiskach (kafar, mtot waha-
dlowy itp.) lub w rzeczywistych warunkach pracy elementow sprezystych reje-
struje si¢ przebieg sily i ugiecia w funkcji czasu dla roznych predkosci obcia-
zenia; stad poprzez przeksztalcenie (wyrugowanie czasu) otrzymuje si¢ sitowa
charakterystyke. Jesli charakterystyka elementu sprezystego jest wykonana przy
predkosci obcigzania v < 0,05 m/s, to taka charakterystyke nazywa si¢ sta-
tyczng; jesli predkosé ta jest wigksza — otrzymuje si¢ charakterystyke dyna-
miczng.

Dla elementow sprezystych gumowych, gumowo-ciernych, spre¢zynowo-,
pier§cieniowo-, gazowo-hydraulicznych oraz z elastomerem wystepuje wyrazna
roéznica pomiedzy statyczng a dynamiczng charakterystyka. Wyjatek stanowia
sprezyny z elementami pier§cieniowymi, ktorych te charakterystyki sa iden-
tyczne [2].
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Rys.1. Charakterystyka elementow sprezystych; a) — oznaczenie podstawowych
parametrow: b) — uksztattowanie charakterystyki w fazie obcigzania

1 — o stalej sztywnosci, 2 — charakterystyka progresywna (o wzrastajgcej sztywnosci,
sztywna), 3 — charakterystyka degresywna (o malejgcej sztywnosci, migkka)
Podstawowymi parametrami charakteryzujacymi prace elementéw spre-
zystych sg (rys. 1):
— ugiecie (skok) f,
- sitaF,
— wielko$¢ przejmowanej, pochianianej (rozpraszanej), oddawanej (zwra-
canej) energii, odpowiednio W,, W;, W, dla elementéw spre¢zystych roz-
praszajacych energig.
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Ponadto elementy sprezyste charakteryzuja:

— sila zacisku wstepnego Fo,

— sita w punkcie przegigcia Fp,

— sita koncowa (maksymalna) Fpn,

— ugigcie wstepne T,

— ugiecie odpowiadajgce punktowi przegiecia fy,

— maksymalne ugigcie elementu sprgzystego fm,

— wspotczynnik rozproszenia energii d = W,/W, (w literaturze spotyka si¢ tez
inne okreslenia, np. wzgledne rozproszenie energii, thumienie wzgledne),

— sztywno$¢ elementu sprezystego k, pochodna sity wzgledem ugigcia w oto-
czeniu punktu pracy elementu sprezystego (Ki — sztywno$é w fazie obcigza-
nia i odcigzania (gdzie i = 1, 2, 3, 4), kj — sztywnos$¢ usredniona (gdzie j = I,
I) elementu sprezystego).

Wigksze ugigcie elementu sprezystego pozwala na uzyskanie wigkszej
warto$ci energii przejmowanej. Jej warto$¢ moze by¢ jednak ograniczona, na
przyktad ze wzgledu na wspotdziatanie z innymi elementami lub uktadami.
Istotna jest nie tylko maksymalna warto$¢ sity Fm, lecz réwniez przebieg jej na-
rastania w fazie obcigzania (rys. l1a). Przy tym samym ugicciu i tej samej sile
maksymalnej element sprezysty przejmuje rézne wartosci energii przejmowanc;j
(rys. 1b). Krzywa 1, na rysunku 1b, odpowiada charakterystyce sitowej zespotu
(pakietu) elementow pierscieniowych, krzywa 2 — charakterystyce elementow
gumowych lub gumowo-ciernych i krzywa 3 — charakterystyce zespotu elemen-
tow pierscieniowo-hydraulicznych lub elastomerowych [2]. Nie bez znaczenia
jest tez poczatkowy przebieg charakterystyki sitowej w fazie obcigzania, po-
czagwszy od punktu A (rys. 1b). Przy wiekszej stromo$ci przebiegu krzywej
uzyskuje si¢ wigksza warto$¢ energii przejmowanej, ale i wigksze wartosci
przyspieszenia dziatajacego na uktad, konstrukcje. Z drugiej strony, w elemen-
cie sprezystym o charakterystyce w fazie obcigzania wedtug krzywej 2 (rys. 1b)
znaczne zwigkszenie wartos$ci sity maksymalnej Fn wplywa nieznacznie na
warto$¢ energii przejmowanej elementu sprezystego.

3. Stanowisko badawcze

Stanowisko do badan statycznych elementow sprezystych przedstawiono
na rysunku 2. Skfada si¢ ono z podstawy 1, w postaci ptyty, umieszczonej na
ramie z katownikéw. Do podstawy przymocowana jest podpora stata 13 i ru-
choma 19 uktadu obcigzajacego element sprezysty. Element sprezysty podczas
badania zaktada si¢ pomigdzy talerz dolny 4 i gorny 5. Powyzej talerza gérnego
5, szeregowo, zamocowany jest czujnik sity 10, natomiast migdzy talerzami 4
I 5, rownolegle, zamocowany jest indukcyjny czujnik przemieszczen. W przy-
padku badania bardzo duzych lub bardzo matych elementéw sprezystych mozna
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uzyska¢ odpowiednig odlegtos¢ pomigdzy talerzami 4 i 5 poprzez zatozenie po-
przeczki 9 na odpowiedniej wysoko$ci prowadnic 6. Luzy miedzy talerzami 4
i 5, a elementem sprezystym eliminuje si¢ pokrettem 8. W przypadku badania
elementow sprezystych o duzej sztywnosci potozenie podpory statej 13 powin-
no by¢ jak najblizej popychacza 2 (maksymalna sita obcigzajaca uktad pomia-
rowy nie moze przekroczy¢ 5000 N), natomiast przy mniejszej sztywnosci ele-
mentu — jak najdalej od popychacza 2.

Do wyznaczenia sitowej charakterystyki elementu sprezystego potrzebny
jest pomiar sily i przemieszczenia (ugi¢cia). Pomiar sity moze by¢ realizowany
czujnikiem sity (10, na rys. 2). Czujnik sity pracuje jako $ciskany przetwornik
pierscieniowy z naklejonymi tensometrami foliowymi w postaci petnego most-
ka [3, 5]. Jego sygnat wyjsciowy doprowadzany jest na mostek tensometryczny
3-kanatowy, APAR 923, typ AR 402 produkcji Zaktadow Elektroniki Pomia-
rowej w Warszawie. Natomiast pomiar przemieszczenia moze by¢ realizowany
czujnikiem indukcyjnym produkcji Elektronic Measurement Divices PELTRON
w Warszawie, o zakresie pomiarowym +25 mm. Jest on wlaczony rownolegle
pomigdzy talerze 4 i 5. Jego sygnatl wyjsciowy jest doprowadzany na mostek
czujnikdéw indukcyjnych produkcji Elektronic Measurement Divices PELTRON
w Warszawie, typ MPL 108, Nr 144/95.

11 7 8 9

b b L @l e | D

I e e

Rys.2. Stanowisko do statycznych badan elementéw sprezystych

Wprowadzajac te dwa sygnaly, sity i przemieszczenia, uwzgledniajac ska-
lowanie, na rejestrator ,,x-y“ otrzymuje si¢ wprost charakterystyke sitowa ba-
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danego elementu spregzystego, F = f(f). W przypadku elementow spre¢zystych-
thumigcych, np. element gumowy energi¢ przejmowana, rozpraszang i odda-
wang okreslano planimetrem biegunowym PL-1, produkcji PZO — Warszawa.

4. Badania sztywno$ci sprezyn Srubowych stosowanych w elementach hy-
draulicznych

Sprezyny $rubowe stosowane w elementach hydraulicznych wykonane sg
ze stali sprezynowych, zatem praktycznie nie wykazuja rozpraszania energii.
Gdy chcemy mie¢ mozliwos$¢ regulacji zacisku wstgpnego sprezyny Srubowej
nalezy stosowac potaczenia §rubowe z mozliwoscia zablokowania jego poto-
zenia [13 s. 42-45].

Charakterystyka sitowa sprezyn lub uktadu sprezyn moze by¢ odpowied-
nio ksztattowana:

— polaczenie szeregowe dwoch lub wigcej sprezyn powoduje sumowanie od-
wrotnosci sztywnosci, czyli zmniejszenie sztywnosci (1/kz = 1/k1 + 1/k2),

— polaczenie réwnolegle dwoch lub wigcej sprezyn powoduje sumowanie
sztywnosci, czyli zwigkszenie sztywnosci, (kz = k1 + k2),

— charakterystyka moze by¢ liniowa lub odcinkami liniowa; w drugim przy-
padku na poczatku pracuje jedna sprezyna, a przy pewnym ugieciu,
rownolegle, wlacza si¢ dodatkowo druga sprezyna.

Wyniki badan dos$wiadczalnych i z obliczen sztywnoS$ci sprezyn srubo-

wych przedstawiono w tabeli 1.

Wyniki badan doswiadczalnych i z obliczen sztywnosci sprezyn Srubowych

Tabela 1
Sprezyna 1 Sprezyna 2
Material: 50 HSA Nieznany
Dane d=9mm, D=68 mm d=145mm,D=113,5mm
i=45(ic=6) i =3,75 (ic =5,25)
Sztywnos¢ obliczeniowa | k = (G((d?)?))/(81D?) = k = (G((d*?)/(8iD?) =
[1,9, 12, 15] 50300 N/m 81630 N/m
Ilo§¢ badanych sprezyn okoto 10 1
Sztywno$¢ do$wiadczalna 62000 N/m 69000 N/m
Blad wzgledny 18,9% -18,3%

Z przedstawionych wynikow badan do§wiadczalnych i obliczeniowych
Sztywnosci sprgzyn srubowych wynika, ze w badanej probee sprezyn spotkano
takie, ktorych warto$¢ sztywnosci wyznaczona do$wiadczalnie byta wigksza od
wartos$ci sztywnos$ci obliczeniowej, oraz ktorych wartos¢ sztywnos$ci oblicze-
niowej byta wigksza od warto$ci sztywno$ci doSwiadczalnej. Powyzsze spo-
strzezenie wymaga dalszych badan sztywnosci sprezyn Srubowych na znacznie
wigkszej probcee.
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Ponizej przedstawiono zalezno$¢ sity od ugigcia dla sprezyny 1 dla warto-
sci sztywnosci 50300 N/m (min; blad: — 18%), 62000 N/m (podstawowy)
i 73160 (max; blad: 19%).
< 4000
" 3500

3000 ||~~~ min

2500 | —l— podstawowy
2000
1500

Zaleznos¢ sity od ugiecia

casAeo max

f,m

0,005 0,01 0,015 0,02 0,025 0,03 0,035 0,04 0,045 0,05

Rys.3. Zaleznos¢ sity od ugigcia dla sprezyny 1 dla warto$ci sztywnosci 50300 N/m,
62000 N/m i 73160

Z przedstawionych zalezno$ci na rysunku 3 wynika, ze aby zniwelowac
roéznice w wartosci sztywnosci doswiadczalnej i obliczeniowej nalezy, na przy-
ktad dla sity rownej F = 2000 N, przy btedzie 18% (min) nalezy zwigkszy¢ war-
tos¢ zacisku wstgpnego o 5 mm, natomiast przy bledzie 19% (max) zmniejszy¢
wartos$¢ zacisku wstepnego o 7,5 mm.

W uktadach hydraulicznych, gdzie ustawienie ci$nienia progowego na za-
worze przelewowym uktadu hydraulicznego taczy sie z bezpieczenstwem obshu-
gi, uktadu hydraulicznego i maszyny roboczej koniecznym jest, aby wartosé¢
sztywnosci sprezyn Srubowych byla wyznaczana doswiadczalnie, doktadnie
(patrz tez PN-EN982:1996).

5. Badania trwalo$ciowe sztywnoS$ci sprezyny Srubowej w funkcji ilo$ci
przelaczen

Trwalo$¢ charakterystyki sitowej sprezyny (zmiang warto$ci sztywnos$ci
w funkcji ilo$ci przetaczen) okreslano na wlasnym, specjalnie skonstruowanym
stanowisku (rys. 4).

Wykorzystano rzeczywisty mechanizm zabudowany w odpowiednio
sztywnej obudowie, zachowujac rzeczywiste wymiary. Jako wymuszenie wyko-
rzystano pras¢ mimosrodowa PMS 63C-P o nacisku 1,6 MN, ilosci skokéw na
minutg 65 (co odpowiadato czasowi przetaczania t ~ 0,9 s) i skoku 40 mm.
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Rys.4. Urzadzenie do pomiaru trwalosci charakterystyki sitowej sprezyny srubowe;j
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Rys.5. Przebieg zmian sztywnosci sprezyny srubowej w funkcji ilodci przetaczen

Badano sztywno$¢ nowej sprezyny, o kK = 62000 N/m. Mierzono poczat-

kowa sztywno$¢ sprezyny i potem co okoto 20000 przelaczen. Kazdy pomiar
sztywnosci sprezyny powtarzano 5 razy. Zestawienie wynikow badan trwato-
Sciowych sztywnosci sprezyny srubowej przedstawiono na rysunku 5.

W badanym zakresie ilosci przelaczen przebieg zmian sztywnosci jest

liniowy. Zakres pomiarowy wynosil 120000 przetaczen.
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W swietle przedstawionych powyzej badan i uwag w przedmiotowej nor-

mie PN-EN982:1996, z uwagi na punkt 5.1.1, a w szczeg6Inosci na zdanie, cyt.
., Elementy powinny by¢ tak dobrane lub ustalone, aby mialy wilasciwe charak-
terystyki pozwalajgce tym elementom na niezawodng w catym zakresie zasto-
sowania ukladu. Szczegolng uwage nalezy zwroci¢ na niezawodnosé¢ elementow,
ktore mogg wywolywac zagrozenie w przypadku niewtasciwego dziatania lub
uszkodzenia”’, nalezatoby doda¢ uzupetnienia:

(o3}

w Tabeli 1: Wykaz zagrozen w punkcie 4.1 Zagrozenia mechaniczne:
,zmiang sztywnosci sprezyn Srubowych, np. w zaworach przelewowych”
W czasie pracy uktadu hydraulicznego,

w punkcie 7.2 Wymagania ogo6lne dotyczace obstugiwania, dodac ,, okresli¢
dopuszczalny okres pracy sprezyny (lub dopuszczalnej iloSci zadziatania
elementu/podzespotu/uktadu hydraulicznego), w ktorym zapewniona jest
odpowiednia sita docisku (i tym samym zapewnione odpowiednie cisnienie
zadziatania, np. zaworu przelewowego, po tym okresie pracy lub ilosci
przelgczen sprezyna jest juz wadliwa (pomimo, Ze nie jest uszkodzona
mechanicznie, np. nie pekta)”.

. Podsumowanie

Skonstruowane i zbudowane stanowisko do badan sztywnosci tacznikow
sprezystych dobrze spetnia swoje przeznaczenie. Pozwala na poréwnanie
warto$ci sztywnosci obliczeniowe]j z doswiadczalng oraz mozliwos¢ prak-
tycznego wyznaczenia energii przejmowanej, rozpraszanej i oddawanej
tacznikow.

W pracy przedstawiono kilka sposobow ksztaltowania charakterystyki
sitowej sprezyn srubowych.

Warto$ci sztywno$ci wyznaczonej do$wiadczalnie i z obliczen sa rdzne,
z blgdem okoto £20%.

Przebieg zmian sztywnosci sprezyny $srubowej w funkcji ilosci przetaczen
jest liniowy. Po przelaczeniu 120 tysigcy razy poczatkowa wartos$é
sztywnosci uleglta zmniejszeniu o okolo 16%. Nalezy ustali¢ okres
dopuszczalnej pracy sprezyny (lub dopuszczalnej ilosci zadziatania ele-
mentu hydraulicznego), w ktorym zapewniona jest odpowiednia sila
docisku (i tym samym odpowiednie ustalone ci$nienie zadziatania, np.
zaworu przelewowego). Po tym okresie pracy lub ilosci przetgczen spre-
zyna jest juz wadliwa, nie bedzie zapewniala odpowiedniej sity docisku
(PN-EN982:1996, punkt 4,5 7.2.1).
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Czas eksploatacji a degradacja stanu technicznego ukladéw robo-
czych maszyny budowlanej

Szymon Salamon — Politechnika Czg¢stochowska

Streszczenie. W niniejszej pracy zaprezentowane zostaly wyniki badania procesu
uszkodzen uktadéw roboczych, uniwersalnej maszyny budowlanej. Badania zostaty
wykonane w naturalnych warunkach jej eksploatacji. Uzytkownik wynikow badan wy-
korzystat je do realizacji procesu modernizacji tej maszyny. Uszkodzenia uktadow ro-
boczych tego obiektu zostaty poddane analizie, ze wzgledu na przyczyne ich powstania
oraz miejsce i sposob ich naprawy.

1. Eksploatacyjna sytuacja badawcza

Przedmiotem badan byta uniwersalna maszyna budowlana, stuzaca do roz-
nych prac wykonawczych w procesie realizacji obiektéw budowlanych. Przy-
ktadowo wymienia si¢: prace przy urabianiu lzejszych gruntéw, przetadunek
kruszyw, oczyszczanie i wyrOwnywanie terenu, a takze do zatadunku mate-
riatow sypkich czy urobku.

Maszyna ta jest przedmiotem ciaglej modernizacji, w ramach tego procesu
obserwacji poddano jej egzemplarz, ktory byt eksploatowany w warunkach
duzego przedsigbiorstwa budowlanego, na placu budowy blokéw mieszkalnych.
Warto tutaj podkresli¢, ze tylko naturalne warunki eksploatacji obiektow tech-
nicznych, stwarzajg obiektywny splot czynnikow wymuszajacych starzenie
obiektow technicznych.

Badaniu podlegat proces uszkodzen tej maszyny, w szczegdlnosci odnoto-
waniu podlegaly nastgpujace dane o uszkodzeniach: nazwa uszkodzonego ele-
mentu, rodzaj i sposéb jego uszkodzenia, posta¢ i przyczyna uszkodzenia,
Sposob i miejsce wykrycia uszkodzenia, sposéb naprawy i skutki powstania
uszkodzenia. W niniejszym opracowaniu przedstawiono, z tego zakresu, tylko
niektore wyniki tych badan. Kompleksowy obraz opisu uszkodzenia podano na
rysunku 1, za rozwazaniami zawartymi w pracy [1]. Czasookresy tych badan
obejmowaty okresy od 0-1 roku, od 2-5 lat i od 6-10 lat [2].

2. Opis i analiza procesu uszkodzen ukladéw roboczych maszyny budo-
wlanej

W wyniku modelowania procesu badania uszkodzen uktadow roboczych
maszyny budowlanej zostata zatozona jej dekompozycja na poszczegdlnych
poziomach ztozonosci, przy czym na poziomie uktadow wyodrgbniono 10 ukta-
dow [2], co zostalo zaprezentowane w tabeli 1. Liczby uszkodzen ukladow
roboczych odnotowywano w czasookresach od 0-1 roku, od 2-5 lat i od 6-10
lat i zestawiono je rowniez w tabeli 1.
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Rys.1. Elementy peinej analizy uszkodzenia ptynowych konstrukcyjnie zamknigtych
przestrzeni roboczych, w ujeciu diagramu Ishikawy [1]

W kolumnach 3, 4 i 5, tabeli 1, podano liczby uszkodzen ukladow
roboczych w przyjetych okresach badawczych.

Liczby uszkodzen ukladow roboczych maszyny budowlanej w okresach

badawczych
Tabela 1
Kod Nazwa Okresy badawcze
uktadu uktadu 0-1 roku 2-5 lat 6-10 lat

1 2 3 4 5
u-6 Silnik 1 3 1
U-5 Uktad smarowania 1 3 0
u-7 Uktad paliwowy 1 4 1
uU-10 Instalacja elektryczna 1 3 0
U-1 Uktad rozruchu silnika 2 4 1
u-2 Uktad napedowy 2 5 4
uU-8 Uktad kierowniczy 1 2 1
U4 Uktad hamulcowy 2 9 1
U-3 Uktad zawieszenia 1 2 0
u-9 Uktad jezdny 1 4 3
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Przystepujac do analizy liczby uszkodzen uktadéw roboczych, warto
stwierdzi¢, ze sg one ukladami zbudowanymi z zespoldow: pneumatycznych,
hydraulicznych i mechanicznych. Warto tez podkresli¢, ze warunkiem pod-
stawowym dla prawidlowego funkcjonowania elementéw pneumatycznych
i hydraulicznych, jest ich szczelno$¢ [1, 2]. Szczelno$¢ tych uktadoéw nalezy
rozpatrywa¢ roOwniez w aspekcie strat: energetycznych, ekologicznych i innych.
Utrata wymaganej szczelnosci uktadow roboczych, w warunkach ich pracy, jest
bardzo prawdopodobna, poniewaz charakteryzuja si¢ one m.in. szkodliwymi
drganiami.

Analiza liczby uszkodzen, upowaznia do nastepujacych stwierdzen:
w okresie badawczym 1 roku, wiekszo$¢ wyroznionych uktadéw ulegta poje-
dynczym uszkodzeniom, za$ uktady: rozruchu silnika, nap¢dowego i hamul-
cowego ulegly dwukrotnym uszkodzeniom. Zwazywszy, ze ksztaltowanie si¢
krzywej starzenia (krzywej ,,wannowej”’) obiektu w jej pierwszym okresie (na-
zywanym okresem docierania) odzwierciedla intensywno$¢ pojawiania si¢
uszkodzen wynikajacych z wad fabrycznych, to fakt odnotowania od 1 do 2
uszkodzenia uktadow roboczych tej maszyny, w okresie 1 roku, nalezy uznac za
normalny, nie budzacych w zwigzku z tym uwag krytycznych. Warto réwniez
zwroci¢ uwage na fakt, ze dwukrotne uszkodzenie uktadow: rozruchu silnika,
hamulcowego i napedowego, potwierdza ich szczegdlne obciagzenie oddziaty-
waniem eksploatacyjnych czynnikéw destrukcyjnych.

W drugim okresie krzywej starzenia obiektu, mamy do czynienia z czasem
jego normalnego zuzywania si¢, w ktorym mamy do czynienia gtéwnie z uszko-
dzeniami stopniowymi. Zatem, przyjrzyjmy si¢ liczbie uszkodzen uktadow
roboczych maszyny w okresie jej eksploatacji od 2 do 5 lat (tj. okresie 4 lat),
bezwzgledna liczba uszkodzen wzrosta, ale w przeliczeniu na jeden rok eks-
ploatacji pozostaje ona niezmienna lub nawet mniejsza w stosunku do liczby
uszkodzen w ciggu 1 roku badan. W okresie tym dalej swoj leaderski udziat
w liczbie uszkodzen majg uktady: hamulcowy, napedowy i jezdny. Fakt ten na-
lezy uzna¢ za normalny z racji funkcji tych uktadéw i warunkoéw ich pracy.
Okres od 6 do 10 lat, jest dalszym ciggiem okresu normalnego zuzywania si¢
tego obiektu technicznego, zaobserwowano w nim istotny spadek bezwzgledne;j
i wzglednej liczby uszkodzen lub ich brak. Z tej generalnej tendencji wyrdznia
si¢ uktad napedowy 1 jezdny, dla ktérych odnotowano odpowiednio 4 i 3 usz-
kodzenia.

Przytoczona wyzej analiza z racji zakresu przeprowadzonych badan, ma
charakter rozpoznawczy, nie mniej jednak szczegdlowa analiza uszkodzen
obiektu moze dostarczy¢ cennych informacji dla sfery: projektowania, wytwa-
rzania i eksploatacji.
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Mozna postawi¢ hipoteze, ze prezentowane badania przebiegu procesu
uszkodzen uktadoéw roboczych maszyny budowlanej, obejmujg 1. i II. okres
starzenia badanego obiektu.

Szybka analize uzyskanych wynikow z badania procesu uszkodzen ukta-
dow roboczych maszyny budowlanej, mozna przeprowadzi¢ przy zastosowaniu
diagramu Pareta—Lorentza. Diagramy te przedstawiono za praca [2] na ry-
sunkach od 2 do 4, ulatwiajg one szybka odpowiedZ na przyktadowe pytanie:
Ktore uklady robocze badanego obiektu, po 10 latach eksploatacji, generuja
60% jego uszkodzen? Odpowiedz moze by¢ natychmiastowa, 60% uszkodzen
badanego obiektu, generuja uszkodzenia nastepujacych ukladéw: hamul-
cowego, napedowego, jezdnego i rozruchu silnika.

100 T 100
2.4
80

9.3
60 616

53,9
16,2
40
20 3 135
154 n H 7,7 1,7 7,7 7,7 1,7 7,7
F.F.FL FL FLF F
U3 U4 U6 u7 Us v U1

U1 U2
Uklad maszyny budowalnej

Udzial uszkodzen [%]

77
[l
Us

Rys.2. Diagram Pareta-Lorentza uszkodzen uktadéw roboczych maszyny budowlanej
dla okresu 1 roku

100 T 100
123
A6

80 76
9 3.06
5 5,36
N 60
2 .75
=%
g 46,14
- 40
3 34,61
= 21,1

20 1 11?3.(

A6 1153 961 961 7.7 7,7 75 577 577
\ ,n,n,ﬂ,ﬂ,ﬂ,ﬂ,ﬂ,ﬂ,ﬂ,

U4 U2 U1 U9 u7 Us Uo u10 U3 Us
Uklad maszyny budowlanej

Rys.3. Diagram Pareta-Lorentza uszkodzen uktadéw roboczych maszyny budowlane;j
dla okresu 5 lat
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Rys.4. Diagram Pareta-Lorentza uszkodzen uktadow roboczych maszyny budowlane;j
dla 10 lat

3. Analiza szczegélowa uszkodzen ukladéw roboczych maszyny budo-
wlanej

Analize te przeprowadzono z punktu widzenia trzech aspektow: przyczyn
uszkodzenia (rys. 5), miejsca (rys. 6) i sposobu ich naprawy (rys. 7) [2].

W metodologii opisu uszkodzen ze wzgledu na przyczyne¢ ich powstania,
przyjeto nastepujaca ich klasyfikacje:
— wyposazenie stacji obstugi (5%),
— umiejetnosci personelu w uzytkowaniu i obstugiwaniu (7%),
— cze$ci zamienne i materiaty eksploatacyjne (25%),
— wadliwe rozwigzania konstrukcyjne (28%),
— warunki pracy (17%),
— obstuga gwarancyjna (12%),
— wady fabryczne (4%),
— inne (2%)

5% 7%

28%

4%

12%

17% 25%
Rys.5. Udziaty procentowe przyczyn uszkodzen obiektu
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Wyniki badania zrodet uszkodzen wskazuja na dwie gtowne ich przy-
czyny, tj. wadliwe rozwigzania konstrukcyjne i czg$ci zamienne wraz z mate-
riatami eksploatacyjnymi, oraz warunki pracy i jako$¢ obstugi gwarancyjne;j.
Podsumowujac przyczyny powstawania uszkodzen obiektu, nalezy zauwazyc,
ze maja one swoje zrodto, w porownywalnych udziatach procentowych, w sfe-
rach: konstruowania (4-28%), produkowania (3-25% + 6-12% + 7-4%) i eks-
ploatacji (5-17% + 2-7% + 1-5%). Wyzej w nawiasach przytoczono: kod przy-
czyny uszkodzen i jego procentowy udzial we wszystkich uszkodzeniach
obiektu. Potwierdza to shuszno$¢ ogodlnej reguly, zalecajacej nalezyta dbatosé
0 jako$¢ wyrobu na kazdym etapie jego powstawania, stad wspdtczesnie mowi
si¢ o jakos$ci konstruowania, produkowania i eksploatacji [3].

Z kolei za§ w metodologii badania procesu uszkodzen uktadéw roboczych
tego obiektu, w zakresie miejsca wykonywania ich napraw, zalozono nastgpu-
jaca klasyfikacje:

— warsztat polowy (1,04%),
— stacja obshugi podmiotu eksploatujgcego obiekt (29,36%),
— stacja obstugi autoryzowana przez wytworce obiektu (69,60%).
1,04 29,36

69,6
Rys.6. Udziaty procentowe miejsc wykonywania naprawy uszkodzen
obiektu

Jak wynika z przeprowadzonych badan w zakresie miejsc naprawy uszko-
dzen obiektu, naprawy te przeprowadza si¢ przede wszystkim w stacji obstugi
autoryzowanej przez jego wytworce, udzial ten wynosi 69,60%. Ujawniong
tendencje, w zakresie miejsca naprawy uszkodzen, nalezy uzna¢ za prawidlowa,
bowiem minimalizuje ona zrodta powstawania uszkodzen z tytutu: wyposazenie
stacji obstugi - 5%, umieje¢tnosci personelu w uzytkowaniu i obstugiwaniu - 7%
i czeSci zamiennych wraz z materialami eksploatacyjnymi - 25% (por. analize
przyczyn uszkodzen).

Odtworzenie potencjatu eksploatacyjnego uszkodzonego obiektu stanowi
zasadnicze zadanie dla podsystemu obshugiwania. W metodologii niniejszych
badan, wprowadzono nastgpujaca klasyfikacje sposoboéw naprawy uszkodzen:

— wymiana elementu (61,18%),
— brak naprawy (0%),
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— dokrecenie (21,26%),

— regeneracja (4,02%),

— ustawianie elementow (1,43%),

— wulkanizacja, klejenie (1,43%),

— usunigcie elementu bez zastgpienia go nowym (0,18%),
— spawanie i lutowanie (1,04%),

— regulacja i oczyszczenie (9,46%),

— wymiana czgsci sktadowej elementu (0%).

Dominujagcym sposobem naprawy uszkodzen obiektu w tym systemie
eksploatacji byta naprawa poprzez wymiane elementu (ponad 60%), nastgpnym
dominujacym sposobem naprawy uszkodzen jest zabieg konserwacyjny pole-
gajacy na dokreceniu elementow np.: polaczen srubowych (ponad 20%), dalej
odnotowano naprawy uszkodzen poprzez regulacj¢ i oczyszczenie (ponad 9%)
i regeneracj¢ (ponad 4%), pozostate sklasyfikowane sposoby naprawy uszko-
dzen sa marginalne lub nie wystgpowaty.

1,04

Rys.7. Udziaty procentowe sposobow naprawy uszkodzen

4. Podsumowanie

Uzyskane wyniki badan, pomimo ich pilotazowego charakteru, przedsta-
wiaja sobg pozyteczne, dla trzech sfer (projektowania, wytwarzania i eksploa-
tacji) istnienia obiektu technicznego, informacje o uszkodzeniach badanego
obiektu.

Miarodajnos¢ tych wynikow badan mozna by zwielokrotni¢, gdyby prze-
prowadzi¢ je na statystycznie uzasadnionej probce tych obiektow, losowo po-
branych z ich populacji generalnej. Podobny efekt bytby do uzyskania, po
wydluzeniu czasu eksploatacyjnych badan, tak aby on obejmowat caty czas
wyczerpania potencjatu eksploatacyjnego (w tym rdéwniez czasu zuzywania
katastroficznego), dla tego typu maszyn budowlanych.

Miarodajnos¢ tych wynikow badan wzrostaby rowniez wtedy, gdyby do-
kona¢ charakterystyki warunkow pracy obiektu. Warunki te dla tej konkretnej
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maszyny budowlanej powinny by¢ scharakteryzowane (zdaniem autora) trzema
wskaznikami: czasem jej uzytkowania, wykorzystaniem jej fadownosci i iloscig
wykonanych cykli roboczych (tj. podjecie tadunku, przewiezienie, odlozenie
i powrotny przejazd bez tadunku).

Pilotazowe badania procesu uszkodzen maszyny budowlanej wykazaty, ze
jej uszkodzenia miaty, w rownej mierze, swe zrddla na etapach jej: projek-
towania, wytwarzania i eksploatacji.

Szczuptos¢ srodkow finansowych przeznaczanych na ten typ badan obiek-
tow technicznych, znaczaco determinuje ich zakres merytoryczny.
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Metody badan sekcji obudowy zmechanizowanej
Wlodzimierz Madejczyk — Centrum Mechanizacji Gornictwa KOMAG

Streszczenie. W monografii scharakteryzowano metody badan sekcji §cianowych obu-
dow zmechanizowanych wedlug wymagan europejskich (norma PN-EN 1804-1, amery-
kanskich (metodyka CONSOL) i rosyjskich (norma GOST R 52152-3003). Przedsta-
wiono podstawowe kryteria oceny wynikoéw badan. Zaprezentowano stanowiska do ba-
dan sekcji obudéw zmechanizowanych Laboratorium Badan CMG KOMAG akredyto-
wanego przez Polskie Centrum Akredytacji, w ktérych mozna wykona¢ badania wedtug
wymienionych wymagan.

1. Wprowadzenie

Obudowa zmechanizowana jest podstawowym elementem kompleksu
$cianowego decydujacym o bezpieczenstwie ludzi zatrudnionych w $cianie.

Podstawowym instrumentem prawnym harmonizacji wymagan zapewnia-
jacym bezpieczenstwo przy uzytkowaniu wszelkich wyrobow sg dyrektywy
oraz normy europejskie, ktore sg kluczowym elementem Jednolitego Rynku
Europejskiego. Dyrektywy sg obowigzkowe 1 musza by¢ przeniesione do prawa
narodowego (w Polsce w drodze rozporzadzen), a wyroby im podlegajace
muszg spetnia¢ okre§lone w nich wymagania.

Gornicze obudowy zmechanizowane zakwalifikowano do urzadzen o zwig-
kszonym ryzyku wystepowania zagrozen, ktore wymagaja szczeg6lnego poste-
powania przed ich wprowadzeniem do stosowania, co zawarto w Dyrektywie
Maszynowej 98/37/WE, wprowadzonej do polskiego prawodawstwa poprzez
Rozporzadzenie Ministra Gospodarki z 28.12.2005 r. w sprawie zasadniczych
wymagan dla maszyn i elementow bezpieczenstwa (Dz.U. Nr 259, poz. 2170).
Wspomniana dyrektywa ujmuje jedynie podstawowe wymagania bezpieczen-
stwa dla obudow, natomiast szczegétowe wymagania odniesione zostaly do
grupy norm europejskich zharmonizowanych z dyrektywag opracowanych na
podstawie mandatu Komisji przez CEN i CENELEC. Tak, wigc w przypadku
gorniczych obuddéw zmechanizowanych speiniajac wymagania trzech norm
zharmonizowanych, okreslanych mianem norm typu C, poprzez tzw. domnie-
manie zgodno$ci mozna wykazaé spelnienie wymagan zasadniczych ujetych
w Dyrektywie Maszynowej.

Ze wspomnianej grupy norm w Polsce wdrozono do stosowania
PN-EN 1804-1:2004, PN-EN 1804-2:2004 i PN-EN 1804-3:2008. Dyrektywy
Nowego Podejscia dotycza sekcji obudowy zmechanizowanej, ktore majg by¢
wprowadzone po raz pierwszy do obrotu.

Poza Unig Europejska funkcjonuja wymagania amerykanskie dotyczace
badan sekcji obudow wedlug metodyki CONSOL (Consolidation Coal Com-
pany) oraz rosyjskie wedtug normy GOST R 52152-3003.

W monografii bardziej szczegdtowo opisano metodyke badan sekeji stoso-
wang w Polsce wedlug wymagan europejskich (PN-EN 1804-1:2004) oraz
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jedynie ogolnie scharakteryzowano badania wedlug wymagan amerykanskich
i rosyjskich.

2. Badania wedlug wymagan europejskich (wedlug PN-EN 1804-1)
2.1. Zakres badan

Zakres badan sekcji obudowy zmechanizowanej obejmuje:

— Analize dokumentacji technicznej sekcji obudowy w zakresie koniecznym
do realizacji badan. Na podstawie wynikdéw obliczen statycznych obudowy
okresla sig:

- warto$¢ dopuszczalnych naciskow jednostkowych wywieranych przez
belki obcigzajace na elementy sekcji obudowy zgodnie z pkt. A.1.1.2
normy PN-EN 1804-1:2004,

- wartosci sil poziomych dziatajacych na obudowg przy realizacji badan
wedtug pkt. A.1.2.4, A.1.2.5 oraz A.1.3.5 normy PN-EN 1804-1:2004,

- wysoko$¢ rozparcia sekcji obudowy, przy ktorych wystepujg maksy-
malne wartosci obcigzen elementéw obudowy,

- wspotrzedne wypadkowej sity podpornosci dziatajacej na stropnice
sekcji obudowy.

— Badania funkcjonalne obejmuja pomiary wymiaréw liniowych i katow oraz
pomiary katow utraty statecznos$ci sekcji obudowy zmechanizowanej wyko-
nywanych w ramach:

- sprawdzenia zgodnos$ci podstawowych wymiaréw z dokumentacja kon-
strukcyjna,

- sprawdzenia dogodno$ci montazu i demontazu,

- pomiarow szerokosci i wysokosci przejscia,

- sprawdzenia funkcjonalnosci i sterownosci obudowy,

- pomiarow stateczno$ci wolnostojacej sekcji obudowy,

- sprawdzenia wspotpracy sekcji obudowy na nachyleniach.
— Badania obcigzeniowe sekcji obudowy w zakresie badania:

- wytrzymalosci statycznej elementow sekcji obudowy,

- wytrzymatosci zmgczeniowe] elementow sekcji obudowy,

- wytrzymatosci zespotdw stropnic przednich sekcji obudowy,

- wytrzymalosci statycznej zaczepow transportowych,

- podatnosci sekcji obudowy,

- wytrzymatos$ci statycznej mocowan stojakow i sitownikow sekcji obu-

dowy,

- wytrzymalosci statycznej wyposazenia dodatkowego sekcji obudowy.

— Sprawdzenie sekcji obudowy w zakresie:
- ogledzin wizualnych elementéw sekcji obudowy przed i po badaniach,

- pomiaru odksztalcen trwatych elementdéw sekcji obudowy przed rozpo-
czeciem badan obcigzeniowych i po ich zakonczeniu.
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2.2. Metodyka badan obcigzeniowych
2.2.1. Badania wytrzymaloSci statycznej

Badania wytrzymato$ci statycznej wykonuje si¢ dla sposobdéw podparcia
przedstawionych przyktadowo na rysunku 1.

Sposcb podparcia

Schemat podparcio
wg PN EN 1804-1

Stropnica Spggnica Stropnica Spggnica
- -
7 T
A.Tla AZa é + é f -
A1.1b A.2a ‘ + ]
. - ;
Zp :
&
A10z
A 10w
[ )
{ "
- =03P---—‘ G600 '
pkt A.1.2.4 R ?}
i

r

Rys.1. Badania wytrzymatosci statycznej

Dla realizacji obcigzen symetrycznych stosuje si¢ wspolczynnik prze-
cigzenia p/pn = 1,2, natomiast dla obcigzen asymetrycznych wspotczynnik
przecigzenia p/pn = 1,05. Obcigzenie jest realizowane wedlug programu
przedstawionego na rysunku 2.
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P
Pn
Wykres cyklu
obciazenia
[CJ - zerowanie
© = pomiar hd
1 2 3

t
Nr obcigzenia 4 5 6 7 8 9 10 | 11 | 12
Obciazenie p/p;, 04|06 08]|09(1,0001,051,05/1,05| 1,1 | 1,2 |1,2 |12
Podparcie Cykl wstepny X X X X X X x x x x
symetryczne Cykl zasadniczy XXX | X X X |IX| X
Podparcie Cyklwstepny | X | X | | X | X | X |[X | X
asymetryczne Cykl zasadniczy XIXIXI X X | X

Program obciazenia

Rys.2. Program obcigzen statycznych

Obciazenie sekcji rozpartej w stanowisku badawczym uzyskuje si¢ po-
przez zasilanie ciSnieniem cieczy przestrzeni podttokowych stojakéw i podpory
stropnicy, badZ moze by¢ wywotane aktywnym stropem stanowiska.

2.2.2. Badanie podatnosci (zsuw)

Zgodnie z normg EN 1804-1 proba ta polega na wykonaniu zsuwu sekcji
przy dziataniu sity nominalnej. Pomiary wykonuje si¢ w trzech r6znych wyso-
kosciach sekcji, odpowiadajacych gornemu, srodkowemu i dolnemu fragmen-
towi zakresu pracy obudowy. Droga zsuwu w kazdej z wykonanych serii po-
miarowych wynosi co najmniej 0,1 m, przy maksymalnej predkosci 0,1 m/min.
Dla testu przeprowadzonego bez uwzglednienia sily tarcia, pozioma sita wy-
wierana przez sekcje¢ jest ograniczona do 0,3 wartosci sity nominalnej.

Badanie przeprowadzane wedtug pkt. A.1.2.4 normy (schemat sposobu
podparcia na rys. 1) to przede wszystkim badanie wytrzymatosci lacznikow
ukfadu lemniskatowego. Na stropnicy sekcji montuje sig urzadzenie rolkowe, za
pomoca ktorego generowana jest okreslona sita pozioma. Srodek urzadzenia
rolkowego powinien znajdowaé si¢ w miejscu dziatania wypadkowej sity
podpornosci. Nastawienie blokéw zaworowych stojakow i podpory stropnicy
jest na poziomie maksymalnego dopuszczalnego ci$nienia roboczego.

2.2.3. Badania wytrzymalo$ci zmeczeniowej
Badania wytrzymatosci zmeczeniowej przeprowadza si¢ dla réznych pod-
par¢ przy obciazeniu z amplituda cisnien w zakresie od 0,25 pn do 1,05 pw.

Dla sekcji dwustojakowych wykonuje si¢ 26000 cykli obcigzeniowych,
adla sekcji czterostojakowych 30000 cykli obcigzeniowych, wsrod ktoérych
wyrodzniono probe:
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— zginania,
— skrecania,

— przy obciazeniu asymetrycznym,
— z poziomym obcigzeniem obudoéw ostonowych — pozioma sita dziatajaca na

stropnice wynosi 0,3-krotnosci sity pionowe;.

Badania wytrzymato$ci zmeczeniowej wykonuje si¢ dla sposobow podpar-
cia przedstawionych przyktadowo na rysunku 3.

Sposob _podparcia Schemat podparcia Liczba
wg PN EN 18041 pose cykli
Stropnica Spqgnica Stropnica Spggnice obciqz.

[
R ] P, =0,3R,
% + e -o0.3p H Lt
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7 + g{ ] 10000
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Rys.3. Badanie wytrzymatos$ci zmeczeniowej
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2.2.4. Badania pozostatych elementow sekcji obudowy

Badania dla obudéw pracujacych w ztozach o nachyleniu wigkszym niz 30°:

- proba zdolnos$ci przejecia obcigzenia cigzaru trzech sgsiadujacych z nig
zestawOw obudowy,

- proba sterowalnosci obudowa polegajgca na sprawdzeniu funkcjonal-
nosci obudowy przy maksymalnym nachyleniu wyrobiska i maksy-
malnej wysokosci sekcji.

Badania punktow podnoszenia i przesuwania sekcji obudowy — punkty te
przeciagza si¢ 4-krotng sila nominalng, przy ktoérej nie powinny wystapi¢
zadne uszkodzenia.

Badania stropnic wysuwnych — stropnicg wychylno-wysuwna obciaza si¢
maksymalng sitg dzialajaca na ten element, a wynikajaca z postaci kon-
strukcyjnej sekcji (nastawy blokow zaworowych, usytuowania sitownikoéw
w sekcji).

Badania poprawnosci dziatania uktadu hydraulicznego — polegajace na
sprawdzeniu funkcjonowania uktadu hydraulicznego poprzez rozpieranie
wszystkich stojakow i sitownikow do ich krancowych potozen.

Badanie elementéw mocowania stojakow i sitownikow z sitg rowng 1,5-krot-
nosci sity rozciagajacej i Sciskajacej w najbardziej niekorzystnym potozeniu.

2.3. Ocena wynikéw badan

Po zakonczeniu prob nie powinno by¢ peknig¢ w materiale rodzimym

zadnego z elementow sekcji obudowy. Nie dopuszcza si¢ wystepowania pek-
nig¢ w spoinach ani odksztalcen trwalych obnizajgcych parametry techniczne
sekcji obudowy.

Podstawe dla oceny wynikow badan stanowia:

obserwacje wizualne po kazdej serii obcigzen ze szczegdlnym uwzgled-
nieniem stanu technicznego spoin, odksztatlcen sworzni, owalizacji otwo-
row, ewentualnych peknie¢ elementow sekcji,

wyniki pomiaréw strzatek ugigcia elementéw nos$nych (stropnica, ostona
odzawatowa, spagnica) w trakcie prob obcigzeniowych,

wyniki pomiaru ptaskosci plaszczyzn elementéw sekcji obudowy przed
rozpoczeciem obcigzen i po ich zakonczeniu w celu okreslenia odksztatcen
trwatych.

Badania wedlug wymagan amerykanskich (wedlug metodyki CONSOL)

Wymagania testow strukturalnych dla obudéw $cianowych przedstawione

sg w postaci 5 dziatow, takich jak:

uwagi ogoélne,

testy obcigzeniowe,

badania konstrukcji (pomiary strukturalne),
kontrola inspekcyjna (kontrola struktury),
kryteria dopuszczeniowe.

320



CYLINDER 2008

3.1. Uwagi ogodlne

Metodyka CONSOL (Consolidation Coal Company) jest to metodyka
amerykanska okreslajagca wymagania dotyczace testowania prototypow obudow
dwustojakowych, czterostojakowych, obudow ze spagnica dzielona, sztywna
lub ze spagnicg potdzielong.

Sekcja jest badana przy wysokos$ci rozparcia, przy ktorej wystepuja ma-
ksymalne wartosci obcigzen elementow sekcji obudowy.

Bloki uzywane do testow powinny by¢ zwymiarowane, tak aby mozna je
obcigzy¢ do 1,5+1,7 US tony na cal kwadratowy (2,1+2,3 kN/cm?). Materiat na
bloki testowe powinien by¢ tak dobrany, aby zapewni¢ rownomierne obciazenie.

Po zakonczeniu kazdych 500 cykli obciazen prowadzi si¢ obserwacje
ewentualnych peknie¢ i trwatych znieksztatcen.

Test, ktory spowodowal uszkodzenia powinien by¢ powtorzony. Testy
wczesniejsze nie sa wymagane, chyba ze modyfikacje zredukowaty wytrzyma-
to$¢ w stosunku do poprzednich testow. Pomiary konstrukcyjne powinny obe;j-
mowac elementy przed i po modyfikacji. Kryteria zatwierdzajace dla odksztat-
cen plastycznych powinny pozosta¢ niezmienione, aczkolwiek mozna uzgodni¢
inne kryteria po konsultacji z CONSOL.

Pomiary odksztatcen sg wymagane dla wszystkich testow zginajacych dla
stropnicy i spagnicy.

3.2. Testy obciazeniowe

Program badan obejmuje minimum 60000 cykli obcigzeniowych dla strop-
nicy, spagnicy, oslony odzawalowej i tgcznikéw, zgodnie z opisem testow
obciazeniowych.

Badania wytrzymato$ci zmeczeniowej przeprowadza si¢ dla roznych pod-

paré przy obcigzeniu z amplitudg ci$nien w zakresie od 5 MPa do 1,12 pn na
kazdy cykl obcigzeniowy.

Rodzaj obciazenia Liczba

Test . - -

Stropnica Spagnica cykli

1-wysoki | Umowna granica plastycznos$ci Zginanie 4000
1-niski | Umowna granica plastycznosci Zginanie 4000
2 Zginanie Obciazenie konca spagnicy | 20000

3 Maksymalne zginanie i skrecanie | Zginanie 8000

4 Maksymalne skrecanie Wklestos¢ i zginanie 4000

5 Skrecanie oston bocznych Maksymalne skrecenie 4000

6 Zginanie Obcigzenie poprzeczne 4000

7 Zginanie Obciagzenie trzypunktowe 4000

8 Zginanie poprzeczne Obciazenie krawedzi 4000

. Asymetryczne obcigzenie

9 Wglebianie przegubu krawedzi 4000

Suma liczby cykKli 60000
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Oprocz wyzej wymienionych prob przeprowadza si¢ rowniez badania
dotyczace miedzy innymi:
— przecigzenia systemu przesuwnika,
— przecigzenia systemu podnoszenia spagnic,

— cykli obcigzeniowych systemu podnoszenia spagnic/belki uktadu przesuw-
nego.

3.3. Badania konstrukcji (pomiary strukturalne)

Badaniom konstrukcji podlega obrys sekcji prototypowej mierzony przed
i po przeprowadzeniu badan obcigzeniowych. Celem tych badan jest ustalenie
sumy trwatych odksztalcen, wyniktych po przeprowadzeniu badan obcigze-
niowych.

3.4. Kontrola inspekcyjna (kontrola struktury)

Po przeprowadzeniu catego programu badan obcigzeniowych sekcje si¢
demontuje i przeprowadza inspekcje wedtug nastepujacego porzadku:
— wizualne (organoleptyczne) sprawdzenie wszystkich ewentualnych pgknigc,

— spoiny w stropnicy i przy gniazdach stojakow oczyszcza si¢ z farby, oraz
sprawdza si¢ czy wystepuja pekniecia za pomoca metod nieniszczacych,
takich jak ciecz do wykrywania pgknig¢ powierzchniowych, metoda
magnetyczna lub metoda ultradzwickow,

— nastgpnie po przeprowadzeniu kontroli wizualnej — ewentualny przeglad
dokumentacji oraz prototypu.

3.5. Kryteria dopuszczeniowe

— Nie dopuszcza si¢ wystepowania peknie¢ spoin lub materiatu.

— Zestawienie dopuszczalnych plastycznych odksztatcen dla badan sekcji:
- przekroj sekcji (prostokatno$¢ obudowy) — 6 mm,
- dopuszczalne plastyczne odksztalcenie stropnicy —od 2 do 15 mm,
- dopuszczalne plastyczne odksztatcenie ostony odzawatowej —od 3 do 4 mm,
- spagnica:
- spagnica dzielona — dopuszczalne odksztatcenie plastyczne —od 2 do 4 mm,
- spagnica sztywna — dopuszczalne odksztatcenie plastyczne —od 3 do 5 mm,

- system przesuwny — trwate odksztatcenia od zginania lub wyboczenia
jakiegokolwiek punktu umieszczonego w systemie przesuwnym prze-
suwnika sekcji jest niedopuszczalna,

- system podnoszenia spagnic — odksztatcenie tego systemu bedzie trak-
towane jako uszkodzenie sekcji.

— Catkowite odksztatcenie w potaczeniu przegubowym w kazdej ptaszczyznie
pomiarowej nie moze by¢ wieksze niz 2 mm.
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— Jesli sekcja nie przeszta pozytywnie czgsci 1,2 lub 3, po naprawie i mo-
dernizacji musi przejs¢ wszystkie te same badania i musi uwzgledniac te
same standardy dopuszczeniowe.

— Nie zezwala si¢ na jakiekolwiek przecieki zewnetrzne lub zaburzenia we-
wnetrznych przeplywow w hydraulice sitowe;.

4. Badania wedlug wymagan rosyjskich
4.1. Zakres badan
Zakres badan sekcji obudowy zmechanizowanej wedlug normy rosyjskiej
GOST P 52152-2003 obejmuje, miedzy innymi, takie proby, jak:
— Szczelno$¢ uktadu hydraulicznego.
— Sprawdzenie funkcjonalnosci sekcji bez obcigzenia.
— Sprawdzenie wysokosci sekcji — pomiar Hmax i Hmin,
— Badania podpornosci sekcji —wedhlug rysunku 8 lub 8A normy.

— Badania podpornosci sekcji na koncu stropnicy — badania wedtug rysunku 1
i 2 normy.

—  Okreslenie wspotczynnika rozsuwu i petnego rozsuwu — obliczeniowo na
podstawie pomiaru na sekcji.

— Okre$lenie wspotczynnika rozporu wstepnego — obliczeniowo na podstawie
pomiaru ci$nienia zasilajacego stojaki i ci$nienia zadzialania zaworu bez-
pieczenstwa.

— Pomiar skoku przesuwu sekcji.
— Pomiar maksymalnej sily przy przesuwie sekc;ji.

— Pomiar ci$nienia zadzialania zaworu bezpieczenstwa w stanie normalnej
odpornosci.

— Pomiar masy sekcji.

— Okres$lenie wymiarow swobodnego przejscia w obudowie.
— Proby wytrzymatosciowe sekcji.

— Sprawdzenie stabilno$ci sekcji:

- przy nachyleniu wzdhuiznym do 10° — stabilno$¢ (co najmniej 3 sekcje)
sprawdza si¢ na powierzchni poziomej,

- przy nachyleniu wzdluznym powyzej 10° — stabilno$¢ (co najmniej
3 sekcje) sprawdza si¢ na pochylonym stanowisku.

4.2. Badania wytrzymaloSciowe sekcji obudowy

Wyjsciowa wysoko$¢ sekcji powinna by¢ okreslona w RPM (roboczy pro-
gram i metodyka badan) zgodnie z dokumentacja konstrukcyjna.

Obcigzenia badanych elementow (stropnice, spagnice) powinny odbywaé
si¢ poprzez podktadki metalowe o szerokosci 100-150 mm.
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Badania statyczne elementéw sekcji obudowy prowadzi si¢ dla obcigzen
jednorazowych.

Dla realizacji obcigzen statycznych stosuje si¢ wspotczynnik przecigzenia
p/pn do 1,2.

Badania wytrzymatosci zmeczeniowej przeprowadza si¢ dla roznych pod-
par¢ (wedlug rysunkow 1+10 normy) przy obcigzeniu z amplitudg ci$nien
w zakresie od 0,25 pn do 1,05 pn, Czestotliwos¢ obcigzen nie powinna prze-
kracza¢ 0,1 Hz. Liczba cykli obcigzeniowych wynosi co najmniej 8000.

4.3. Ocena wynikow badan

Podstawowe sposoby sprawdzenia wytrzymatosci:
— pomiar odksztatcenia badanej konstrukcji poprzez kontrole strzalki ugigcia,
— pomiar przestrzennego odksztatcenia badanej konstrukciji,
— wizualna lub z zastosowaniem przyrzadéw kontrola spawow,
— pomiar odksztatcen zewngtrznych spagnicy i stropnicy w strefie stojakow,
— ocena stanu sekcji po badaniach i po demontazu.

Warunkami zdolnos$ci konstrukcji do pracy jest brak peknie¢ i uszkodzen
po obcigzeniach na wszystkich poziomach, brak nieodwracalnych, w tym prze-
strzennych odksztatcen. Przy obcigzeniach probnych dopuszcza si¢ pojawienie
nieznacznych odksztalcen nie prowadzacych do utraty wiasnosci eksploata-
cyjnych. Warunki tych odksztalcen powinny by¢ podane w dokumentacji
konstrukcyjnej i w RPM.

5. Stanowiska badawcze

Laboratorium Badan dziatajace w strukturze Centrum Mechanizacji Gor-
nictwa KOMAG posiada odpowiednig baz¢ badawczg dla wykonania badan
sekcji obudoéw zmechanizowanych w zakresie metodyk przedstawionych
w monografii.

Laboratorium Badan od 1995 r. posiada akredytacje Polskiego Centrum
Akredytacji (Certyfikat Nr AB 039) w zakresie kompleksowych badan sekcji
obudowy zmechanizowanej i hydraulicznych elementow wykonawczych.

Dla realizacji badan wedlug wymienionych wyzej wymagan Laboratorium
Badan dysponuje stanowiskami badawczymi przedstawionymi na rysunku 4 i 5.

Stanowisko do badania wytrzymatos$ci obuddéw zmechanizowanych umo-
zliwia badania wytrzymato$ci statycznej i zmegczeniowej sekcji obudow przy
roznych wariantach podparcia stropnicy i spagnicy.

Obcigzenie sekcji obudowy w plaszczyznie pionowej moze by¢ wywotane
aktywnym ruchem stropu stanowiska imitujagcym nacisk gérotworu lub biernie
przez zasilanie zespotéw hydrauliki sitowej sekcji ciecza o wysokim cisnieniu
generowang z multiplikatoréw cisnienia.
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Rys.4. Stanowisko do badania wytrzymato$ci obudow
zmechanizowanych

Obcigzenia poziome sekcji obudowy moga by¢ wywotywane biernie przez
odpowiednie podparcie spagnic lub aktywnie przez poziomy przesuw spagu lub
zastosowanie pomocniczych sitownikow hydraulicznych.

Stanowisko umozliwia obcigzenie sekcji obudowy sitg pionowg do 16 MN
oraz sitg poziomg do 4,5 MN.

Stanowisko do badania funkcjonalno$ci obuddéw zmechanizowanych umo-
zliwia badanie parametréw kinematycznych jednej, dwoch lub trzech sekcji
obudowy zmechanizowanej, ich stateczno$ci, wspolpracy z przenosnikiem Scia-
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nowym, wspolpracy miedzy sekcjami obudowy w poziomie oraz przy na-
chyleniach.

Stanowisko pozwala na przeprowadzenie badan symulujacych pracg obu-
dowy, zarbwno w poktadach poziomych, jak i przy nachyleniach do 90°.

!
3 ’1%' N
).| =

| // w - Bl

Rys.5. Stanowisko do badania funkcjonalnosci obudow
zmechanizowanych

P

6. Podsumowanie

Na podstawie przedstawionych trzech metodyk badan sekcji obudowy
zmechanizowanej mozna stwierdzi¢, ze maksymalny wspotczynnik przecig-
zenia podczas badan statycznych wynosi 1,2. Réwniez podobne sg amplitudy
obcigzen podczas badan wytrzymatosci zmeczeniowej. Natomiast liczba cykli
obcigzen rézni si¢ zdecydowanie i wynosi od 60000 wedlug wymagan
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CONSOL, 26000 wedtug wymagan europejskich i co najmniej 8000 wedtug
wymagan normy rosyjskiej.

Odnosnie oceny wynikow badan wytrzymatosciowych wymagania wedtug
metodyki CONSOL bardzo dokladnie precyzuja, jakie odksztalcenia poszcze-
g6lnych elementow sekcji sa dopuszczalne, natomiast w wymaganiach euro-
pejskich stwierdzono jedynie, ze nie powinno by¢ peknie¢ w materiale rodzi-
mym zadnego z elementdw sekcji obudowy i nie dopuszcza si¢ wystgpowania
peknig¢ w spoinach ani odksztalcen trwatych obnizajacych parametry tech-
niczne sekcji obudowy. Wymagania rosyjskie o warunkach odksztatcen odno-
sza si¢ do dokumentacji technicznej lub PMP w zastosowaniu do konkretnej
konstrukgji.

Mozliwosci techniczne stanowisk badawczych CMG KOMAG pozwalaja
sprawdzi¢ wszystkie podstawowe elementy sekcji obudowy pod wzgledem
wytrzymalos$ci statycznej i zmeczeniowej oraz funkcjonalnym w zakresie prze-
widzianym w normie PN-EN 1804-1:2004, jak rowniez wedlug metodyki
CONSOL i normy GOST P 52152-2003 .

Na szczegodlng uwagge zastuguje mozliwosc¢ realizacji prob podatnosci (zsu-
wu) sekcji obudowy (dla badania uktadu lemniskatowego) w catym zakresie
wysokosci.

Wymagania normy PN-EN 1804-1:2004 zawieraja w sobie wymagania
normy rosyjskiej GOST P 52152-2003, tzn. spetlniajac wymagania normy
europejskiej spetnia si¢ tym samym wymagania normy rosyjskiej z tym, ze
konieczne jest wykonanie:

— dodatkowych badan podpornosci sekcji zgodnie z pkt. 13.2 normy GOST P
52152-2003

— badan tam gdzie przewidziane sa inne wymiary belek podpierajacych
stosowanych przy obcigzaniu sekcji.

Literatura

1. PN-EN 1804-1:2004. Maszyny dla gornictwa podziemnego. Wymagania
bezpieczenstwa dla obudowy zmechanizowanej — cze¢$¢ 1: Sekcje obudowy
I wymagania og6lne.

2. PN-G-50041:2000. Ochrona pracy w gornictwie. Obudowy $cianowe zme-
chanizowane. Wymagania bezpieczefistwa i ergonomii.
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3. GOST P 52152-2003 ,,Scianowe obudowy zmechanizowane. Podstawowe
parametry. Ogélne wymagania techniczne. Metodyka badan”.

4. Metodyka CONSOL Energy. Wymagania testow strukturalnych dla obudow
$cianowych.
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Uklad hydrauliczny wozu wiertniczego konstrukcji CMG KOMAG

Krzysztof Niespialowski, Piotr Rojek, Norbert Rawicki, Marek Kalita —
Centrum Mechanizacji Goérnictwa KOMAG

Streszczenie. W monografii przedstawiono rozwigzania zastosowane w uktadzie hy-
draulicznym matogabarytowego wozu wiertniczego MWW-1, jak rowniez zaprezento-
wano budowe¢ oraz podstawowe parametry techniczne maszyny. Prezentowany woz
wiertniczy przeznaczony jest do mechanizacji procesu wiercenia otworéw strzalowych
wykonywanych podczas drazenia wyrobisk korytarzowych technika strzelnicza. Uktad
hydrauliczny (zbudowany w oparciu o pompe A10V) zasila dwa zespoly wykonawcze:
zespot jazdy oraz zespdt roboczy. Nowatorskim rozwigzaniem jest automatyczny sys-
tem podporowy, stabilizujacy woz wiertniczy podczas wiercenia. Zaprojektowany
w CMG KOMAG uktad hydrauliczny maszyny wraz z zespotami wykonawczymi, cha-
rakteryzu]e si¢ funkcjonalnos$cia i niezawodnoscia, co w bezposredni sposob przektada
si¢ na bezpieczenstwo procesowe.

1. Wstep

W niektorych przypadkach ekonomicznie uzasadniona jest realizacja pro-
cesu drazenia wyrobisk wyprzedzajacych metoda wykorzystujaca materiaty wy-
buchowe (metoda strzatowa). Jedna z podstawowych czynnosci wykonywanych
podczas drazenia wyrobisk korytarzowych za pomoca tej metody jest wiercenie
otwordéw strzatowych.

Obecnie w polskich kopalniach weggla kamiennego wiercenie otworow
strzalowych wykonywane jest przede wszystkim wiertarkami recznymi. Jest to
przedsiewzigcie czasochtonne, w zwiazku z tym od efektywnosci prowadzenia
tego procesu w duZej mierze zalezy postep przodka. W celu zwigkszenia
efektywnosci wiercenia, do przodkow wyroblsk stopmowo wprowadzane s3
wozy wiertnicze, w wigkszosci produkcji zagranicznej.

Wychodzac naprzeciw oczekiwaniom uzytkownikow, CMG KOMAG na
przelomie lat, opracowal kilka rozwigzan wozow wiertniczych [2, 6, 7].
Ostatnio, wspolnie z Zakladem Produkcji Specjalnej Bumar Labedy Sp. z o.0.,
podjeto si¢ opracowania i wdrozenia do produkcji konkurencyjnego, opartego
glownie o polskie komponenty, wozu wiertniczego. Przedsiewzigcie to zostato
dofinansowane przez Ministerstwo Nauki i Szkolnictwa Wyzszego w formie
projektu celowego nr 6 ZR8 2006C/06772 [5].

2. Budowa wozu wiertniczego

Opracowany w CMG KOMAG matogabarytowy woz wiertniczy MWW-1
(rys. 1) spelnia wymagania zasadnicze ujete w Dyrektywie Maszynowej
(98/37/EC) i Dyrektywie ATEX (94/9/WE).

Prezentowany woz wiertniczy przeznaczony jest do mechanizacji procesu
wiercenia otworow strzalowych w podziemnych wyrobiskach gorniczych
0 stopniu niebezpieczenstwa ,,a”°, ,,b” 1 ,,¢” wybuchu metanu oraz klasy ,,A”
i ,,B” zagrozenia wybuchem pytu weglowego.
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Rys.1. Matogabarytowy woz
wiertniczy MWW-1

Woéoz MWW-1 (rys. 2) ztozony jest z nastepujagcych glownych zespotow:
podwozia gasienicowego, wysiggnika wiertniczego, agregatu hydraulicznego
z wyposazeniem hydraulicznym.

Rys.2. Gléwne zespoty matogabarytowego wozu wiertniczego
1- podworzie ggsienicowe, 2 — wysiggnik wiertniczy, 3 — agregat hydrauliczny z wypo-
sazeniem hydraulicznym

Podstawowe parametry techniczne wozu MWW-1 oraz jego gabaryty
przedstawiono w tabeli 1 oraz na rysunku 3.
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Podstawowe parametry techniczne wozu MWW-1

Tabela 1
Projektowany woz
Lp. Parametr Jednostka Jwi ertni czyy
1 | Masa [kl 9500
2 | Dlugosé [mm] 10000
3 | Wysokosc¢ [mm] 1400
4 | Szeroko$é¢ [mm] 1000
5 | Moc silnika [kW] 55
6 | Maksymalne nachylenie podtuzne/poprzeczne [°] 20/8
7 | Predko$¢ jazdy [m/s] 1
8 | Maksymalna wysoko$¢ wiercenia [mm] ~5400
9 | Maksymalny zasigg poziomy wiercenia [mm] +3100
10 | Kat wych. poziomego wys. [] +45
11 | Kat wych. pionowego wys. [°] +60, -25

5430

9972

(6200)
2=

2060

Rys.3. Gabaryty wozu MWW-1
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Przy uzyciu malogabarytowego wozu wiertniczego MWW-1, z jednego
ustawienia mozna wykona¢ otwory strzalowe w przodku o szerokosci do
6220 mm i wysokosci do 5500 mm. Pola pracy maszyny przedstawiono na
rysunku 4.

Woéz MWW-1 przewidziany jest do wiercenia otworow strzatlowych
0 standardowej $rednicy ¢ 42 mm i dtugosci do 2250 mm.

Hydrauliczny naped podwozia (rys. 5), ktérego glownymi elementami sg:
pompa napedzana silnikiem elektrycznym oraz silnik jazdy wraz z przekladnia
Z samoczynnie wigczanymi hamulcami zapewnia mozliwo$¢ pracy wozu przy
nachyleniu podluznym +20° oraz poprzecznym +8°.

N~ Rys.5. Agregat hydrauliczny wozu MWW-1

Glownymi elementami stanowiska operatora (rys. 6) sa: siedzenie, pulpit
sterowniczy oraz przycisk nozny, na ktory stale podczas pracy maszyny musi
by¢ wywierany nacisk. Zwolnienie nacisku powoduje zadziatanie wytacznika
awaryjnego 1 odcigcie zasilania maszyny.

Na pulpicie sterowniczym zabudowany jest rozdzielacz hydrauliczny
(rys. 7), za pomoca ktérego realizowane sa poszczegolne ruchy maszyny, prze-
facznik obiegu medium roboczego pomigdzy jazda a ruchami manipulatora
wiertniczego 1 wiertarki, zespét manometrow, przycisk ,,ZAL-WYL”, za po-
mocg ktorego uruchamiany i wylaczany jest silnik elektryczny oraz wylacznik
awaryjny. Tuz za siedzeniem operatora znajduje si¢ automatycznie dziatajace
urzadzenie gasnicze AUG-6, oraz dzwignia zaworu centralnego smarowania
wysiggnika teleskopowego. Pod siedzeniem umiejscowiony zostat wytacznik
nozny.
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Zabudowany na wozie teleskopowy wysiegnik wiertniczy jest sprawdzong
konstrukcja stosowang w kopalniach rud miedzi. Gtowne jego zespoly to

(rys. 8):

1. wysiggnik teleskopowy,

rama wiertnicza,

zespoOt wychylenia ramy wiertniczej (gora-dot, lewo-prawo),
zespOt obrotu ramy wiertniczej (lewo-prawo),

zawiesie ramy wiertniczej,

zespot obrotu zawiesia (lewo-prawo),

chwytak Zerdzi wiertniczej.

Noakown

Aktualnie istniejace rozwigzanie pozwala zabudowaé na ramie wiertniczej
trzy rézne wiertarki: WOU-42S (rys. 9a) konstrukcji CMG KOMAG,
WH-19-UO (rys. 9b) produkcji HYDROWIERT oraz BLHDG65 (rys. 9c)
produkcji BOART LONGYEAR.

Rys.9 Wiertarki: a) WOU-42S, b) BLHD65, ¢) WH-19-UO

Ze wzgledu na duze mozliwo$ci ruchowe manipulatora wiertniczego
mozliwe jest wiercenie otworow tuz nad spagiem, jak rowniez ztozenie go
w obrys maszyny (rys. 10).
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Rys.10. Mozliwosci ruchowe wysiggnika wiertniczego

3. Uklad hydrauliczny wozu MWW-1

Uktad hydrauliczny matogabarytowego wozu wiertniczego MWW-1 (rys.
12) jest hydrostatycznym uktadem otwartym, zbudowanym w oparciu o pompe
tloczkowa typu A10 z podstawowym regulatorem DR [1]. Zalet tej pompy jest
dopasowanie jej wydatku do poboru oleju przez odbiorniki, przy zachowaniu
ci$nienia nastawionego na regulatorze DR. Takie rozwigzanie pozwala na unik-
nigcie strat energetycznych, zwigzanych z przelewem przez zawor zabezpie-
czajacy uktad, niewykorzystanej czeséci strumienia medium roboczego (rys. 11).

P1

P2

(HAS

S1 L S2

Rys.11. Schemat hydrauliczny pompy A10V z regulatorem DR
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Pompa zasila oddzielnie dwa podstawowe uktady robocze:
— napedu jazdy wozu wiertniczego,
— wysiegnika wiertniczego.

Hydrauliczny uktad napgdu jazdy ztozony jest z dwoch silnikow tloczko-
wych o stalej chtonnosci zamontowanych na obiegowych przektadniach jazdy
nape¢dzajacych gasienice. Silniki hydrauliczne wyposazone sa w zawory hamu-
jace, zabezpieczajace matogabarytowy woz wiertniczcy MWW-1 przed nie-
kontrolowanym ruchem. Dodatkowo przektadnie jazdy wyposazone sg w tar-
czowe hamulce postojowe, odhamowywane cisnieniem oleju hydraulicznego
wyprowadzonego z zaworéw hamujacych. W uktadzie zastosowano dwa prze-
kazniki ci$nienia (oddzielnie na kazdej gatgzi zasilania silnikow jazdy) wspot-
pracujace z sygnalizacja dzwigkowa, uruchamiang podczas jazdy wozu do tytu.

W uktadzie hydraulicznym wozu wiertniczego zastosowano zmodyfiko-
wany blok hydrauliczny 6URREG (rys. 7) produkcji Ponar Wadowice o prze-
pustowos$ci do 60 dm?/min na sekcje [4]. Jego zadaniem jest odpowiednie stero-
wanie uktadem jazdy oraz ukladem wysiggnika wiertniczego. Zastosowanie
tego bloku zapewnia wystarczajaca ilo§¢ medium dla wszystkich zespotow
wykonawczych.

Uktad wysiggnika wiertniczego stanowi szereg elementow wykonawczych
(gtownie w postaci sitownikéw hydraulicznych). Mozna w nim wyroznié trzy
glowne bloki:

— napedu wrzeciona wiertarki,
— napedu udaru,
— napedu ruchow ramienia wysiegnika.
Sitowniki hydrauliczne wysiggnika posiadaja zamontowane zawory hamu-

jace, zabezpieczajace przed niekontrolowanym ruchem ramienia wysigegnika
oraz przed oddziatywaniem cig¢zaru wysiegnika na predkos¢ jego ruchu.

W ukladzie zasilania napgdu wrzeciona wiertarki zastosowano zawor
zwrotny sterowany, ktérego zadaniem jest umozliwienie przeptywu wody
phuczkowej jedynie w momencie wiaczenia obrotow wiertarki w kierunku
wiercenia.

Z magistrali ttocznej pompy gtownej doprowadzone zostato zasilanie dla
uktadu centralnego smarowania wysiegnika. Jego wiaczanie nastgpuje poprzez
przesterowanie zaworu kulowego.

Dzigki trojdrogowemu zaworowi kulowemu (zabudowanemu w dogodnym
dla operatora miejscu) mozliwe jest przetaczanie zasilania migdzy galezia
uktadu napedu jazdy, a gatezig uktadu wysiggnika wiertniczego. Po przeste-
rowaniu zaworu kulowego w potozenie umozliwiajace przeptyw oleju do
uktadu jazdy, w pierwszej kolejnoSci nastgpuje automatyczne, sekwencyjne
ztozenie ukladu podporowego wozu bez ingerencji operatora. Przesterowanie
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zaworu kulowego w drugie skrajne potozenie, spowoduje automatyczne,
sekwencyjne roztozenie uktadu podporowego wozu z jednoczesnym podaniem
ci$nienia na galaz zasilania ukladu roboczego. Zastosowanie zaworu kulowego
do jednoznacznego rozdzielenia zasilania uktadu jazdy od zasilania uktadu
wysiegnika zabezpiecza przed przypadkowym uruchomieniem jazdy podczas
wiercenia, a tym samym uszkodzenia wiertla, czy nawet samego wysiggnika.

Uktad automatycznego podparcia wozu dziata samoczynnie (rys. 13), po
przesterowaniu zaworu kulowego na uklad zasilania wysigegnika olej hydrau-
liczny jest automatycznie kierowany rowniez do uktadu sterowania podporami.
W galezi rozkladania podpor P1 wstawiony jest zawor dlawiacy stuzacy do
regulacji predkosci rozktadania si¢ podpoér oraz zostal zamontowany zawor
redukcyjny cis$nienia stuzacy do regulacji sity podparcia. Umieszczony za nim
zawOr zwrotny sterowany zabezpiecza uklad podparcia wozu przed ztozeniem
si¢ podpor w przypadku uszkodzenia przewodu zasilajacego.

T
| CYLINDER WYSUWU_PODPGR| [ CYLINDER WYSUWU_PODPGR | |

i
‘: \ | :‘CYUNDER PODPARCIA|

T T
| W\L@Jj @J,LT |

‘CYUNDER PODPARCIA

‘ | IR PZ ‘

- - - - - -

Rys.13. Schemat hydrauliczny uktadu podporowego

Zawory zwrotne sterowane zamontowane na cylindrach hydraulicznych
umozliwiaja sekwencyjne rozktadanie si¢ podpér. W pierwszej kolejnosci wy-
suwa¢ si¢ beda cylindry wysuwu, a po zakonczeniu ich ruchu zaczng si¢ wy-

339



CYLINDER 2008

suwa¢ cylindry podparcia, az do momentu oparcia si¢ o podtoze z sita usta-
wiong na zaworze redukcyjnym.

Uktad w sposob ciagly kontroluje samoczynnie site podparcia i w przy-
padku obsunigcia si¢ np. jednej z podpdr automatycznie wyrownuje site pod-
parcia na tej podporze.

Po przelaczeniu zaworu sterujacego na uktad jazdy, olej hydrauliczny jest
automatycznie kierowany roéwniez do uktadu sterowania podporami do galezi
P2, nastgpuje sekwencyjne sktadanie si¢ uktadu podporowego. W pierwszej
kolejnosci wsuwajg si¢ cylindry podporowe, a po ich calkowitym ztozeniu
wsuwaja sie¢ cylindry wysuwu. W trakcie jazdy uktad podporowy podtrzymy-
wany jest ci$nieniem z ukladu jazdy, a dla zabezpieczenia przed ich samo-
czynnym rozsuwaniem si¢ zbedne sa w tym momencie dodatkowe zamki.
Predko$¢ sktadania si¢ uktadu podporowego regulowana jest zaworem dta-
wigcym w gatezi P2.

Do napetniania zbiornika olejem zastosowano pompe reczng potaczong
hydraulicznie z filtrem zlewowym uktadu hydraulicznego. Rozwigzanie takie
uniemozliwia w sposob przypadkowy zanieczyszczenie uktadu hydraulicznego
przez zalewanie zbiornika bezposrednio z beczki czy wiadra — w zbiorniku brak
jest tez otworow, dzieki ktorym mozna by bylo zbiornik w sposéb nie-
odpowiedni zala¢. Konstrukcja uktadu napelniania zapewnia tez (poprzez
odpowiednig zabudowe dwoch zawordw kulowych uruchamianych jedna
dzwignig) oprdéznianie zbiornika ze zuzytego oleju ta sama pompa reczng.

W potaczeniach uktadu hydraulicznego wykorzystano przewody rurowe,
przewody gigtkie oraz elementy ztaczne firmy Parker [3] wykonane w tech-
nologii EO2, co (biorac pod uwage niewielkie gabaryty wozu wiertniczego)
pozwolito na laczenie komponentéw uktadu hydraulicznego w zespoty w nie-
wielkiej przestrzeni, zapewniajac przy tym ich szczelnos¢ i trwatos¢ potaczen.

4, Podsumowanie

Matogabarytowy woz wiertniczcy MWW-1 jest przeznaczony do wspoma-
gania technologii drazenia wyrobisk korytarzowych, z uzyciem materialow wy-
buchowych. Standardowo jest przystosowany do wiercenia otworow strzalo-
wych 1 kotwowych o $rednicy 42 mm. Z jednego ustawienia wozu mozna wy-
wierci¢ otwory w czole przodka 0 przekroju poprzecznym do 42 m?. Niewielka
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szeroko$¢ podwozia gasienicowego (1000 mm) umozliwia wprowadzenie nawet
dwdch wozoéw rownoczesnie, zwigkszajac tym samym dwukrotnie postep robot
wiertniczych. Wéz wiertniczy posiada mozliwo$¢ zabudowy trzech réznych
wiertarek obrotowo-udarowych, gwarantujacych duzy postep wiercenia. Kon-
strukcja wozu umozliwia prace maszyny na maksymalnych nachyleniach
podtuznych +20° i poprzecznych +8°.

Zaprojektowany w CMG KOMAG uktad hydrauliczny maszyny cechuje
si¢ niskg energochtonnos$cia, funkcjonalno$cig i niezawodnoscia, co w sposob
bezposredni przektada si¢ na zwigkszenie bezpieczenstwa procesowego. Zbu-
dowany zostat on w oparciu o typowe elementy handlowe wykonywane gtow-
nie przez polskich producentéw. Takie podejécie wynika nie tylko z rachunku
ekonomicznego, ale réwniez z tatwego dostepu do czesci i serwisu. Na szcze-
g6lne podkreslenie zastuguja dwa rozwigzania konstrukcyjne, tj. uktad samo-
czynnego rozktadania i chowania podpor oraz uklad napetniania i oprozniania
zbiornika.

Zdaniem autoro6w monografii zwarta i kompaktowa budowa maszyny
charakteryzujaca si¢ mala szeroko$cia podwozia oraz niewielka masa (okoto
10 t) powoduja, ze woz wiertniczcy MWW-1 moze stanowi¢ atrakcyjng oferte
(w odniesieniu do wozow produkcji zagranicznej) dla kopalh oraz Przed-
sigbiorstw Robot Gorniczych w zakresie mechanizacji procesu wiercenia

otwordw strzatowych w polskich kopalniach wegla kamiennego.
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O istocie napedu hydraulicznego samojezdnego wozu wiercgco-tadu-
jacego przeznaczonego dla gornictwa weglowego

Jan Marianowski, Antoni Kalukiewicz — Akademia Gorniczo-Hutnicza, Marek
Halwa — POLAM Sp. z 0.0., Andrzej Kedziora

Streszczenie. W monografii przedstawiono istot¢ napedu hydraulicznego samojezdnego
wozu wiercaco-tadujacego przeznaczonego do wiercenia réoznych otworéw gorniczych
oraz zatadunku urobionej skaty. Wéz ten ma wypeti¢ luke w zakresie mechanizacji
gbrnictwa weglowego, szczegdlnie przy drazeniu wyrobisk waskoprzodkowych.

1. Wprowadzenie

Celem opracowania jest prezentacja nowego prototypu samojezdnego
wozu wiercgco-tadujacego przeznaczonego do wiercenia roznych otwordw gor-
niczych oraz zatadunku urobionej skaly. Wéz ten wypei luke w zakresie me-
chanizacji gornictwa weglowego, szczegdlnie przy drazeniu wyrobisk wasko-
przodkowych.

Coraz trudniejsze warunki eksploatacji gorniczej zwigzane ze schodzeniem
na coraz wigksze glebokosci eksploatacji poktadow i1 zwigzane z tym spektaku-
larne wypadki w ostatnich latach, przy jednoczesnym nacisku na ekonomiczng
stron¢ procesu pozyskiwania kopalin spowodowaly koniecznos$¢ stosowania
bardzo mobilnych urzadzen wiertniczych. Wiertnicze urzadzenie tadujace spet-
nia¢ musi wszystkie normy bezpieczenstwa budowy przeciwwybuchowej i inne,
posiada¢ niewielkie rozmiary aby moc manewrowac¢ w waskich i niskich chod-
nikach gorniczych oraz posiada¢ duza moc potrzebna do wiercenia diugich
otworéw w najtwardszych skatach z bardzo wysoka wydajnoscig. Jednoczes$nie
musi zapewni¢ duzy komfort i wzrost bezpieczenstwa pracy zatogi.

2. Budowa samojezdnego wozu wiercaco-ladujacego

Samojezdny woz wiercaco-tadujacy WUL-1 (oznaczenie robocze), rysu-
nek 1, jest wielofunkcyjng maszyng na podwoziu gasienicowym. Posiada modut
wiertniczy oraz tadujacy i jest przeznaczony do:

— drazenia gorniczych wyrobisk korytarzowych Iub komorowych nachylo-
nych podhuznie maksymalnie do + 8° a poprzecznie maksymalnie do £89,

— drgzenia gorniczych wyrobisk korytarzowych lub komorowych umozliwia-
jacych zastosowanie (MAX) odrzwi tukowych podatnych LP z ksztattow-
nikow typu V o wielkosci 12,

— zmechanizowanego wiercenia otwordow strzatowych o srednicy od 33 mm
do 51 mm i dlugosci do 15 m w skatach o réznej wytrzymatosci na $cis-
kanie (przyjeto docelowo 150 MPa),

— tadowania urobionej skaly do wozdéw kopalnianych, wozéw odstawczych
lub na srodki odstawy ciaglej tj. przenosniki zgrzebtowe lub tasmowe.
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Woéz WUL-1, rys.1, sktada si¢ z trzech podstawowych zespotow:
— podwozia ggsienicowego,
— zespotu fadujacego,
— manipulatora wiertniczego.
Podwozie gasienicowe jest nosnikiem wszystkich zespolow roboczych
tadowarko-wiertnicy 1 tworza go:
—  rama,
— wozki gasienicowe,
— agregat hydrauliczny,
— uktad hydrauliczny,
— wyposazenie elektryczne,
— ostona operatora,

Rama jest konstrukcja spawana, do ktorej przytwierdzone sa wozki gasie-
nicowe oraz na ktorej posadowiony jest agregat hydrauliczny, uktad hyd-
rauliczny oraz wyposazenie elektryczne. Przednia czg$¢ ramy jest przysto-
sowana do mocowania zespotu tadujacego, tylna cz¢$¢ ramy posiada wsporniki
do posadowienia przeciwcigzaru.

Woézek gasienicowy sktada si¢ z ramy wozka, zespotu napedowego, zespo-
tu do napinania tancucha, rolek no$nych oraz fancucha gasienicowego. W sktad
zespolu napgdowego wchodzi trzystopniowa przektadnia zebata, koto napegdo-
we, silnik hydrauliczny oraz hamulec wieloptytkowy.

Rys.1. Samojezdny woz wiercaco-tadujacy WUL-1 [3, 4, 5, 6]
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Wymiary:
Szerokos¢
Wysokosé

Dhlugo$¢ (wysunigta prowadnica oraz wychylony

maksymalnie do przodu wysiggnik)

Dhugos¢ (wsunicta Frowadnica oraz wychylony

maksymalnie do ty
Dane ogolne

Masa (orientacyjna)

Jednostkowy nacisk na spag (max)
Srednica wierconego otworu
Dhugos¢ wierconego otworu (zabior)

u wysiegnik)

Podwozie ggsienicowe

Moc napedu

Napigcie zasilania

Wydajnos¢ pomp hydraulicznych
Cisnienie zasilania (max)

Czynnik roboczy

Pojemnos¢ zbiornikow oleju
Predkos$¢ jazdy

- z modutem manipulatora wiertniczego
- dla tadowarki

Sita naporu

Zespot tadujgcy

Pojemnos¢ czerpaka

Szeroko$¢ czerpaka z wysypem
Najnizszy punkt wysypu
Najwyzszy punkt wysypu
Maksymalne podniesienie czerpaka
Manipulator wiertniczy

Mechanizm posuwu

1200 mm
2000 mm

8000 mm

6000 mm

12000 kg
0,09 MPa
®[133+51 mm
2000 mm

45 KW

500 V

100+60 dm3/min
22 MPa
HYDROL 40
250 dm3

0+0,5 m/s
0+1,0 m/s
50 kN

800 dm3
1000 mm

500 mm
2000 mm
4000 mm

Posuw wiertarki = (zabior przy drazeniu przodka z uzyciem MW) 2000 mm

Dtugos¢ zerdzi

Srednica zerdzi

Predkos¢ posuwu wiertarki (max)
Sita docisku koronki do ociosu (max)

2435 mm

d 11254 mm
0+3 m/min
10 kN

3. Czastkowe operacje wiercenia i uklady hydrauliczne zapewniajace ich

realizacje

W procesie wiercenia otworu wyrdzni¢ mozna caty szereg operacji czast-

kowych, na ktore sktadaja sig:
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— Zzawiercanie,

— wiercenie potaczone z ptukaniem otworu,

— kontrola i usuwanie zakleszczania si¢ koronki w otworze,
— powrdét do potozenia wyjsciowego,

— mozliwos¢ szybkiego posuwu i powrotu (gdy zachodzi koniecznos¢ czysz-
czenia otworu).

Zastosowanie bloku sterowania realizujacego i kontrolujgcego wymienio-
ne operacje czastkowe czyni wiercenie bardziej dokladnym i wygodnym. Po-
srednio przyczynia si¢ do podwyzszania trwatosci catego uktadu wiercacego [1,
2, 8]. Zapewnienie statych parametréw kinematycznych mechanizmom udaru,
obrotow oraz posuwu byto mozliwe dzigki szerokiemu zastosowaniu zaworéw
roznicowych sprzgzonych z rozdzielaczami linig LS (Load Sensing).

Istotg tych uktadow [7, 9, 10] sa rozdzielacze dtawiace specjalnej kon-
strukcji, ktére oprocz swej podstawowej funkcji, czyli sterowania kierunkiem
przeptywu, petnia réwniez role zawordw sterujagcych natgzeniem przepltywu.
W obudowe tych rozdzielaczy wbudowane sg dwu- lub tréjdrogowe regulatory
przeplywu ktore realizujg zasade dlawienia czynnego. Polega to na tym, ze za-
wory roznicowe regulatorow (tak zwane zawory kompensacyjne) samoczynnie
dostosowuja natezenie przeptywu strumienia oleju w zalezno$ci od wartosci
spadku ci$nienia na rozdzielaczu, ktory jest zadawany poprzez odpowiednie
ustawienie jego suwaka sterujacego. Rozdzielacze dlawiace najcze$ciej nasta-
wiane sg przy wykorzystaniu sterowania elektrohydraulicznego [13].

4. Uklad hydrauliczny

Wszystkie elementy hydrauliczne wozu zasilane s3 dwoma pompami
zmiennego wydatku pracujacymi w oparciu o uktad LS , rysunek 2.

Zasilanie bloku LS bloku LS Vbloku Zasna_nle !clol_(u
roboczego reboczego e wye.legmka wysiegnika i
i lawety lawety
Zasilanie bloku
przesuwu
wysiegnika

LS bloku
przesuwu
wysiggnika

Lt o B

Zasilanie
silnika
chiodnicy
Splyw z
bloku zasilania
wysiegnika
i lawety

@;L_j
B

Rys.2. Uktad zasilania oraz chlodzenia oleju wozu wiercaco-tadujacego
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Zastosowanie uktadu LS do automatycznego sterowania pracg pomp
wynikto z warunkoéw pracy, w ktorych ma pracowaé woz. Wysoka temperatura
(a takiej si¢ nalezy spodziewac) jest czynnikiem, ktory determinuje warunki
pracy catego urzadzenia. Stad tez dodatkowo, aby unikng¢ niepotrzebnego
wzrostu temperatury oleju, zastosowano bardzo wydajng powietrzng chitodnice
oleju.

Uktad sterowania sktada si¢ z dwoch blokow, rysunek 3, rysunek 4, z kto-
rych kazdy steruje odrebng czynno$cig maszyny, to jest bloku roboczego zwia-
zanego z fadowaniem i wierceniem oraz bloku odpowiadajacego za prawidtowe
ustawienie lawety wiertniczej (prowadnicy).

Wszystkie sitowniki hydrauliczne wyposazone sa w zamki hydrauliczne.
Uktad roboczy sterowany jest z uzyciem joystikow, gdzie na uwage zastuguje
rozwiazanie sterowania mechanizmem jazdy maszyny.

Artykul zostal napisany w oparciu o projekt celowy finansowany przez
MNiSzW, a realizowanego przez firme¢ COMPENSUS Sp. 7 o0.0. w Bytomiu nr
6 ZR8 2007C/06856 pt.: Opracowanie konstrukcji, wykonanie i badania
prototypowego samojezdnego wozu wiercgco-tadujgcego WUL-1 do pracy w
podziemnych kopalniach wegla kamiennego.

5. Podsumowanie

W wielu wspotczesnych maszynach i urzadzeniach goérniczych napedy
hydrostatyczne sa jedyna alternatywa napedu ich ré6znych mechanizmoéw i zes-
potdéw. Ze wzgledu na rosngce wymagania odnosnie energooszczednosci, po-
ziomu hatasu, dokladnosci 1 niezawodnosci dzialania a takze wzrostu zainsta-
lowanych mocy istnieje pilne zapotrzebowanie na nowe rozwigzania uktadow
hydraulicznych. Zamieszczone wyzej rozwazania wskazuja, ze uktady hydrau-
liczne z zastosowaniem sterowania z adaptacja cisnienia od obcigzenia (LS)
znalazly swoje wlasciwe miejsce w maszynach wiercacych i tadujacych.

Niniejsze opracowanie miato za zadanie zaprezentowanie wozu wiercgco-
tadujacego o roboczej nazwie WUL-1.

Jakkolwiek przedstawiono w miar¢ szczegotowe zatozenia odnoszace si¢
do ogodlnej koncepcji maszyny, jej napgdu, rodzaju podwozia, koncepcji gtow-
nych podzespotow, hydrauliki itp., tym niemniej z uwagi na szczupto$¢ miejsca
nie przedstawiono innych, nie mniej interesujgcych, aspektow skonstruowanego
i aktualnie wykonywanego urzadzenia wiertniczo-fadujacego, dla ktorego ko-
niec prac montazowych przewidywany jest na koniec miesigca wrzesnia 2008.
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Nowe produkty Bosch Rexroth z zakresu hydrauliki silowej z ATEXEM
dla gérnictwa podziemnego

Zbigniew Mierzwa — Bosch Rexroth Sp. z 0.0.

Streszczenie. W monografii zaprezentowano nowy serwozawoOr ci$nieniowy typu
STDS, ktéry moze by¢ stosowany jako indywidualny komponent lub moze stanowié
wyposazenie blokow sterujacych typu M4. Serwozawér posiada dopuszczenie ATEX
i moze by¢ stosowany w podziemiach kopaln zagrozonych wybuchem metanu IM2.

Gornictwo wegla kamiennego jest kolejng galezia przemystu, ktora coraz
$mielej stawia na rozwigzania wysoko zaawansowane technologicznie. Mamy
w tym miejscu na uwadze uktady sterowania automatycznego maszyn i ciggow
technologicznych, systemy informatyczne sluzace poprawie organizacji pracy
i zarzadzania. Ten trend jest nieodwracalny, chociaz z uwagi na specyfike
branzy wymaga przetamywania utartych stereotypow i stosowania rozwigzan
technicznych przystosowanych do specyficznych wymagan. Uwagi te dotycza
szczegolnie wszystkich urzadzen i maszyn przeznaczonych do pracy pod
ziemig. Obowigzujace przepisy, zgodne z Dyrektywa Nr 94/9/EC naktadaja na
producentéw maszyn gorniczych i ich poddostawcow jednoznacznie okreslone
wymagania. Takze Bosch Rexroth chcac dostarcza¢ swoje wyroby dla gornic-
twa musi je spehnic.

Nalezy podkresli¢, ze elementy hydrauliki sitowej Bosch Rexroth sg od lat
doskonale znane takze w polskim gornictwie weglowym 1 cieszg si¢ doskonatg
opinig pod wzgledem parametrow technicznych i niezawodno$ci. Dotyczy to
gtéwnie pomp i silnikow hydraulicznych stosowanych w uktadach napedowych
maszyn chodnikowych czy $cianowych. Z grupy elementow sterowania Bosch
Rexroth oferowal dla gornictwa gtownie rozdzielacze suwakowe wielkosci
DN6 w wykonaniu iskrobezpiecznym i wielosekcyjne bloki sterownicze ze
sterowaniem hydraulicznym lub mechanicznym.

Chcac sprosta¢é wymaganiom rynku i obowigzujacym przepisom bezpie-
czenstwa Bosch Rexroth wprowadza do produkcji nowy serwozawor cisnienio-
wy sterowany elektrycznie typu STDS (rys. 1) i bloki sterownicze M4 (rys. 2)
z dopuszczeniem ATEX. Oba te nowe wyroby sg przystosowane do stosowania
w podziemiach kopaln zagrozonych wybuchem metanu IM 2 i posiadajg stopien
ochrony Ex ib 1. Nowy zawor STDS (rys. 3) wypehia luke¢ w ofercie Bosch
Rexroth dla goérnictwa, gdyz jest to zawor o dziataniu cigglym — na wyjsciu
serwozaworu w sposob ciggly mozemy zmieni¢ warto$¢ cisnienia w funkcji
zmiany nat¢zenia pradu.

Pod wzgledem rozwigzania technicznego jest to 1-stopniowy serwozawoOr
cisSnieniowy. Sktada si¢ on z silnika momentowego i hydraulicznego wzmac-
niacza typu dysza-przestona.

W zaleznosci od polaryzacji i sygnatlu sterujacego uzyskujemy sygnat
cisnieniowy albo w kanale A lub w B (rys. 3). Zawor posiada takze mozliwo$é
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awaryjnego rgcznego sterowania. Zawor ten moze by¢ stosowany jako nieza-
lezny element sterujacy Iub jako pilot (rys. 4). W tym drugim charakterze zostat
on zastosowany w blokach sterowniczych M4 zarowno o wielkosci 12, jak i 15.
Dzigki takiemu rozwigzaniu Bosch Rexroth oferuje na rynku doskonaty pod
wzgledem funkcjonalnym wielosekcyjny blok sterowniczy posiadajacy certy-
fikat ATEX.

Rys.1. Nowy serwozawor ci$nieniowy sterowany elektrycznie typu STDS

VAA VAB

{E ..b.E ~ O

E ng" E- D & . 3

LSp

Ma Mg

Rys.2. Bloki sterownicze M4
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Rys.3.

Nowy zawor STDS

M4-12: w/ Servovalve: ATEX version

Servovalve

similar to
RE 29615-B2/11.05

Adapter Pilot
Cover

Standard M4

Voltage: min 7VDC
max. 15V
Current: max 25mA

Connector :

IM2: Typ 845-11-1125-001
Fa. Souriau

112GD: compatible w/
MS3102 C14S-2P

ATEX: IM2, 112G, 112D

Rys.4. Zawor stosowany jako niezalezny element sterujacy lub jako pilot
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Do wecze$niej znanych na rynku blokow sterowniczych M4 ze sterowa-
niem hydraulicznym lub mechanicznym obecnie doszto sterowanie elektryczne.
Sekcja bloku M4 ze sterowaniem pilotowym typu servo charakteryzuje sie
zwartg budowa.

Pilot zabudowany jest z jednej strony bloku, wyposazony jest tylko
W jedng cewke do zasilania, z drugiej strony moze by¢ opcjonalnie zabudowana
dzwignia sterowania r¢cznego. Z uwagi na bardzo niski sygnal pradowy 20 mA
potrzebny do sterowania jednym servo pilotem nie ma wigkszych problemow
w ich zasilaniu w przypadku zastosowania wielosekcyjnego bloku M4 ze stero-
waniem pilotowym typu servo. Dzigki takiemu rozwigzaniu jest dostepny na
rynku wielosekcyjny blok sterowniczy prosty do zastosowania pod wzgledem
mechanicznym (zwarta budowa, brak dodatkowego orurowania, brak oddziel-
nych pilotow), a takze elektrycznym (nisko pradowy zasilacz, jedna cewka na
sekcje).

Nalezy podkresli¢, ze standardowy blok M4, ze sterowaniem mecha-
nicznym lub hydraulicznym, takze posiada dopuszczenie ATEX.
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