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Wprowadzenie

Przedstawiamy Panstwu monografie po$wiecona badaniu, konstrukeji,
wytwarzaniu i eksploatacji uktadéw hydraulicznych. Taki tytut i zakres tema-
tyczny nosi Jubileuszowa dwudziesta Ogolnopolska Konferencja Naukowo-
Techniczna pod tradycyjng nazwg CYLINDER 2010. Na podkreslenie zastu-
guje rowniez fakt, Ze jest ona organizowana w ramach obchodow 60-rocznicy
powstania Instytutu Techniki Gérniczej KOMAG w Gliwicach.

Celem konferencji, ktérej problematyka ujgta zostala w prezentowanej
Panstwu monografii, jest przeglad najnowszych osiagni¢¢ naukowo-technicz-
nych w dziedzinie projektowania, rozwoju, badan i eksploatacji uktadéw hy-
draulicznych z uwzglednieniem relacji cztowiek — maszyna — $rodowisko,
wymiana wiedzy i do$wiadczen w zakresie wykorzystania innowacyjnych
technik i technologii, jak rowniez weryfikacja prac instytucji naukowych
i badawczych pod katem mozliwosci i celowos$ci przemystowego zastosowania
nowych koncepcji i rozwigzan.

Opracowania opublikowane w niniejszej monografii kompleksowo przed-
stawiajg osiagniecia réznych osrodkow naukowo-badawczych, w tym trady-
cyjnie juz od wielu lat liczacych si¢ instytutow, katedr lub zespotéw z wyzszych
uczelni miedzy innymi Akademii Gorniczo-Hutniczej, Politechniki Wroctaw-
skiej, Politechniki Gdanskiej, Politechniki Krakowskiej, Politechniki Slaskiej,
Politechniki Poznanskiej, Politechniki Biatostockiej, Politechniki Czegstochow-
skiej, Politechniki Opolskiej, Politechniki Swictokrzyskiej, a takze z innych
jednostek, takich jak: Gtowny Instytut Goérnictwa, ITG KOMAG, Komitet
Techniczny Polskiego Komitetu Normalizacyjnego, Kompania Weglowa S.A.
Zaktad Remontowo-Produkcyjny w Bieruniu, BOMAR S.A., Volvo Polska Sp.
Z 0.0. oraz Project EPAR.

Redaktorzy monografii serdecznie dzickuja jej wspotautorom za przy-
gotowanie rozdziatow wyrazajac jednoczesnie nadziejg, ze bedzie ona stanowila
kompendium wiedzy na temat rozwoju uktadéw hydraulicznych oraz podstawe,
jak co roku, obszernej merytorycznie, bardzo warto$ciowej i wnikliwej dyskusji
uczestnikow.

Gliwice, wrzesien 2010 r.

Redaktorzy naukowi

prof. dr hab.inz. Adam Klich
dr inz. Antoni Koziet
prof.dr hab.inz. Edward Palczak
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Krajowy, europejski i globalny rynek maszyn i urzadzen w okresie
kryzysu gospodarczego

Henryk Chrostowski, Zygmunt Popczyk — Politechnika Wroctawska, Jolanta
Szadkowska — Politechnika Krakowska

Streszczenie. Swiatowy finansowy i gospodarczy kryzys spowodowat duze zaburzenia
na rynku dobr konsumpcyjnych. W wyniku tego wywotany zostat kryzys na rynku dobr
inwestycyjnych, w szczeg6lnosci maszyn i urzadzen. W opracowaniu przedstawiono
rynek przemystu maszynowego i jego glownych udzialowcow. Wzrosty (spadki) pro-
dukcji i sprzedazy maszyn i urzadzen byly analizowane w powigzaniu z 0go6lng sytuacja
ekonomiczng wyrazong poprzez wzrost PKB. Na podstawie danych OECD (EURO-
STAT), VDMA, CETOP i International Statistic Committee oraz GUS przedstawiono
dynamike sprzedazy i zamowien w réznych branzach przemystu maszynowego i elek-
tromaszynowego porownujac rok 2008 do 2007 i 2009 do 2008. Zamieszczone dane
dotyczyly takich krajow, jak: USA, Niemcy, Japonia, Chiny. Pokazano dane o 30-40%,
a nawet 70% spadku zamowien w takich branzach jak maszyny gornicze i energetyczne,
maszyny budowlane i obrabiarki. Na tym tle pokazano aktualny stan krajowego prze-
mystu, w szczegdlnos$ci maszyn i urzadzen. Przedstawiono réwniez aktualne optymis-
tyczne dane liczbowe z pierwszego kwartatu 2010, §wiadczace 0 przezwyciezaniu kry-
zysu na rynku maszyn i urzadzen.

1. Przemysl maszynowy — europejski i globalny

Przemyst maszynowy i elektromaszynowy krajow UE jest waznym, bo
45% udziatlowcem handlu globalnego. Ponad 156 tys. firm zatrudnia okoto 3,2
min pracownikow, obroty w 2007 roku wynosity 615 mld EURO. Okoto 31%
produkcji zostalo wyeksportowane poza UE. Pewng miara stopnia rozwoju
przemystu maszynowego w krajach i regionach UE moze by¢ liczba tam
zatrudnionych na 1000 mieszkancow (rys. 1).

Rys.1. Udziat zatrudnionych
W przemysle maszynowym na
1000 mieszkancow w krajach i
regionach UE w 2000 roku [1]

Mechanical engineering employees
per 1,000 population, 2000

uptol
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Udziat w wartosci sprzedazy (obrotow) poszczegélnych krajow UE, ktéra
wyniosta w 2008 roku 636 mld EURO, przedstawiono na rysunku 2. Wida¢, ze
obroty pierwszej trojki; Niemiec, Wtoch i Francji stanowig rowno 2/3 warto$ci
obrotéw rynku europejskiego.

others 11 %

Finland 3 %
Austria 3 %

Netherlands 4 %
Germany 37 %

Sweden 4 %
Spain 4 %

United Kingdom 7 %

France 10 %

ltaly 17 %

Rys.2. Udziat poszczegdlnych krajéw UE w obrotach przemystu maszynowego w 2008
roku — 636 mld EURO [1]

Dla poréwnania na rysunku 3 przedstawiono 10 gtéwnych graczy $wiato-
wego rynku przemystu maszynowego, porownujac rownoczesnie dynamike ich
obrotow sprzedazy. Porownanie lat 2008 do 2005 w przypadku Chin +122%
i Rosji +108%, wydaje si¢ zrozumiale, natomiast wartosci ujemne w przypadku
USA -10% i Japonii -8% mozna wyjaéni¢ przechodzeniem ich gospodarek
W kierunku ,,high technology” i przenoszeniem produkcji maszyn i urzadzen do
krajow stabiej rozwinigtych.

+27
EU %

China

Germany

usa

Japan

Italy
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Russia
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Rys.3. Gtowni udziatowcy rynku przemystu maszynowego: 2008 rok — 1580 mld
EURO, 2005 rok — 1290 mld EURO [1]
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Gléwnym celem niniejszej pracy jest pokazanie zmian zachodzacych na
rynku przemystu maszynowego wywotanych, tu nalezy wybra¢ odpowiedni
wariant: spowolnieniem gospodarki, recesja lub kryzysem.

Rozwoj produkeji i sprzedazy maszyn i urzadzen przodujacych ilosciowo,
a przede wszystkim jakoSciowo i1 innowacyjnie gospodarek, w okresie ostatniej
dekady zmienial si¢ dynamicznie, przy czym druga jej polowa to staly wzrost
obrotow (rys. 4).

Seasonally adjusted, smoothed line, Index 2000 = 100
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130 Germany

125

120

115

110

105 _/

100 -\ o J
"'——'-= P~ a—

95 — — / /

a0

80

75 |‘°P'“

1998 1999 2000 2001 2002 2003 2004 2005 2006 2007 2008 2009

AN
\

usa

Rys.4. Rozwdj produkcji przemystu maszynowego w UE, Niemczech, USA
i Japonii [1]

Dlatego nie powinno dziwi¢ zalamanie koniunktury na przetomie 2008
i 2009 — tym bardziej, ze znamy przyczyny tej bessy. Dobrym wyjasnieniem
tych zjawisk moze by¢ przedstawiony na rysunku 5 przebieg zmiany wzrostu
gospodarczego (PKB-GDP) i wzrostu obrotow w przemysle maszynowym.
Mozna tatwo zauwazy¢, ze spadek PKB (GDP) ponizej +2% to ujemne wartosci
wzrostu obrotéw na rynku maszyn i urzadzen.

Z naszych analiz i konsultacji z kompetentnymi ekonomistami i prakty-
kami (sg wsrod nich byli ministrowie gospodarki i finanséw) wynika, ze to
zjawisko dotyczy catej sfery rynku dobr i ustug inwestycyjnych i moze trwac az
do wyczerpania zapaséw i zdolnosci produkcyjnych. Wzrost PKB jest nakre-
cany przede wszystkim popytem na dobra konsumpcyjne i robotami publicz-
nymi finansowanymi przez panstwo lub samorzady terytorialne oraz w naszym
przypadku z funduszy UE.

Dynamike sprzedazy maszyn i urzadzen w krajach Europy Zachodniej,
USA, Chinach i Japonii przedstawiono na rysunku 6. Tylko w jednym przypad-
ku prognozy na 2009 rok (2009 do 2008 roku) mamy do czynienia z warto$cia
dodatnig, sg to oczywiscie Chiny.
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Rys.5. Rozwdj gospodarki globalnej a obroty na rynku maszyn i urzadzen [1]

China

Norway

France
Netherlands
Switzerland
United Kingdom
Denmark

Spain

Belgium
Western Europe
Italy

Austria

Finland

UsSA

Garmany
Sweden

Japan

[I

m forecast 2009
» forecast 2008

I {1

25 =20 15 =10 -5 0 5 10 15 20 25 % 30

Rys.6. Prognozy wzrostu obrotdw na rynku maszyn i urzgdzen w krajach zachodnio-
europejskich, USA, Chinach i Japonii [1]

2. Krajowy przemyst maszynowy i elektromaszynowy

W tabeli 1 przedstawiono dane o produkcji wazniejszych wyrobéw pol-
skiego przemystu maszynowego w latach 2000-2008. Wyrazny wzrost produk-
cji dotyczy gtownie wyrobow, w ktorych udziat eksportu jest bardzo wysoki np.
samochody osobowe 97%, chtodziarki i pralki automatyczne, kuchnie gazowe

10
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powyzej 80%. W tych obszarach obecnie wida¢ zatamanie koniunktury, chociaz
jest to zalezne od segmentu rynku. Kryzys nie zaszkodzit, a wrgcz pomogt, na
przyktad producentom samochodow matolitrazowych.

Produkcja przemystu maszynowego w Polsce w latach 2000-2008 [9, 10]

Tabela 1
Wyroby 2000 | 2005 | 2007 | 2008
Samochody osobowe ogbdlnego przeznaczenia 532 | 540 | 695 842
w tys. szt.
Pojazdy do transportu publicznego w tys. szt. 2,0 54 3,6 4,6
Statki morskie w sztukach w tysigcach GT 34 28 18 14
Rowery w tys. szt. 611 722 517 485
Lozyska w mln szt. 1320 | 1528 | 1125 | 1054
w tym kulkowe 130 | 222 231 224
Maszyny dla rolnictwa i lesnictwa w tys. szt.: 84,5 | 162 165 163
ciggniki rolnicze 7,2 5,7 7,0 6,3
plugi 4,0 3.9 6,6 3.3
siewniki polowe 1,3 2,0 2,7 3,8
Obrabiarki do metali skrawajace w tys. szt. 8,1 - 3,7 4.0
w tym tokarki do usuwania metalu 0,7 1,0 1,0 1,1
Chtodziarki i zamrazarki typu domowego w tys. szt. 693 | 1674 | 2305 | 2255
Maszyny pralnicze automatyczne typu domowego 476 | 1447 | 1900 | 2500
w tys. szt.
Odkurzacze typu domowego w tys. szt. 1674 | 1315 | 1358 | 1215
Kuchnie gazowe z piekarnikiem typu domowego 161 775 875 | 1045
W tys. szt.
Silniki elektryczne i pradnice w tys. szt. 4173 | 6660 | 11324 | 12051

Glownym celem niniejszej pracy jest jednak pokazanie zmian zachodza-
cych na rynku przemyshu maszynowego.

Na rysunku 7 przedstawiono dynamike wzrostu, liczac miesigc 2008 do
miesigca 2009 produkcji przemystu krajowego.
w proc. 9,8

RN /
A WAW -
\/ /\1,9 . Nl,z

M VA A W

-10
v-12,4
-15 ———/14.3
-15,3
20 1 | 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
vie vk IX X Xl X 1} 1 v Vv v vl vl IX X Xl
2008 2009

Rys.7. Dynamika produkcji przemystowej w Polsce w okresie od lipca 2008 do
listopada 2009 [9]

11



CYLINDER 2010

W listopadzie polskie firmy wyprodukowaty o 9,8% wigcej niz przed
rokiem, to lepiej niz przewidywali analitycy optymisci (6-7%). Analizujac 11
miesigcy 2009 roku wida¢, ze produkcja krajowego przemystu jest nizsza o 4%
w stosunku do roku 2008 [9]. Wzrost produkcji wedtug GUS [9] dotyczyt 26
sposrdd 34 dzialdw. Najwigkszy w branzy chemicznej (38,3%) samochodow
(okoto 20%) metali (16,3%) wyrobow z gumy i tworzyw sztucznych (14,8%).
Sa to jednak branze, w ktorych spadki przed rokiem byly najwigksze, a wigc
jest to odbicie sig¢ od dna.

Optymistycznie nastraja wzrost w dziatach ,high-tech” — produkcji kom-
puteréw, wyrobow elektronicznych i optycznych, bo az 18%, urzadzen elek-
trycznych 13,9%. Przechodzac do danych bardziej szczegétowych to w ciagu 10
miesiecy 2009 roku produkcja komputeréw wyniosta 4,4 min sztuk (wzrost
0 63%), telewizorow 18,5 mln (wzrost o 36,6%) i silnikow elektrycznych 13,5
mln (wzrost o 23%), pralek automatycznych 2,6 mln sztuk (wzrost o 25%). Te
dodatnig dynamike w pewnym stopniu zawdzigczamy stabemu ztotemu, koszty
produkcji w Polsce staty si¢ bardziej atrakcyjne niz w innych krajach Europy.
Efektem tego jest przenoszenie produkcji sprzetu AGD do Polski, a co bardziej
dalekosigzne takze centrow naukowo-badawczo-projektowych oraz centréw
ushug informatycznych przez znane §wiatowe firmy i korporacje.

Aktualnie gospodarka naszego kraju radzi sobie niezle. Jak podat Instytut
Badan nad Gospodarka Rynkowsa [10] w I kwartale 2010 roku wzrost PKB
wyniost 3,9%, inflacja 2,3%.

Prognoza na rok 2010 méwi o wzroscie PKB 3,2%, $srednioroczna inflacja
2,5%, a stopa bezrobocia na koniec roku 12,3%.

To co dla nas najwazniejsze, a wigc produkcja maszyn i urzadzen — jako
srodkow produkcji zmalata o 1,8% [9]. Pewien umiarkowany optymizm to
wzrost produkcji budowlano-montazowej, ktory by¢ moze przetozy si¢ na popyt
na maszyny i urzadzenia budowlane. Dane plynace co kwartat od producentow
komponentéw i1 uktadow hydrauliki i pneumatyki nie sg az tak optymistyczne.

3. Sytuacja w wybranych sektorach przemystu maszynowego

Popyt na dobra inwestycyjne, a takie w znakomitej wigkszo$ci stanowia
maszyny i urzadzenia, jest silnie zwigzany z odpowiednim wzrostem PKB,
0 czym byla juz mowa. Warto poréwnaé ze sobg rysunki 8, 9 i 10, na ktoérych
przedstawiono relacje zamowien 2008 do 2007 i 2009 do 2008 oraz 2010 do
2009 (I kwartal) w 15 najwazniejszych sektorach przemystu maszynowego
Niemiec. W dwoch ostatnich wierszach podano dane dla hydrauliki i pneuma-
tyki. Przedstawione informacje sa niezwykle istotne, jezeli zwazy¢, ze obroty
niemieckiego rynku maszyn i urzadzen stanowia ponad jedng trzecig rynku UE.
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Rys.8. Wzrost zamowien rok 2008 do 2007 w wybranych sektorach przemystu
maszynowego Niemiec [2]
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Rys.9. Wzrost zamowien rok 2009 do 2008 w wybranych sektorach przemystu
maszynowego Niemiec [2]
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Rys.10. Wzrost zamowien styczen-marzec 2010 do 2009 w wybranych sektorach
przemystu maszynowego Niemiec [11]

Warto przyjrze¢ si¢ danym dla maszyn i urzadzen budowlanych oraz gor-
niczych zebranych w tabeli 2, swiadczacych o turbulentnym rynku.

Wyrost zaméwien w wybranych grupach maszyn w przemysle Niemiec

Tabela 2
Sektor 2008 do 2007 | 2009 do 2008 | 2010 do 2009
Maszyny i urzadzenia budowlane -35% -64% +59%
Maszyny do produkcji materiatow 0 E90 0
budowlanych +3% 52% +43%
Maszyny i urzadzenia gérnicze +17% -49% +48%

Tendencje na amerykanskim rynku samochodowym oraz maszyn budo-
wlanych i maszyn rolniczych w okresie od stycznia 2005 do stycznia 2009
przedstawiono odpowiednio na rysunkach 11 i 12. Blizsza analiza tych co kwar-
talnych danych pokazuje sezonowo$¢ sprzedazy na tych, z pozoru tak réznych
rynkach. Oczywiscie aktualny kryzys gospodarczy jest tu dobrze widoczny.

Tendencje na japonskim rynku maszyn i urzadzen budowlanych oraz
obrabiarek — maszyn do produkcji maszyn — przedstawiono na rysunkach 13
i 14. Wyroznione zostaly przy tym zamowienia krajowe oraz zaméwienia
eksportowe a takze odpowiadajace im wskazniki dynamiki wzrostu.
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U.S. Automobile Market Trends
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Rys.11. Obroty sprzedazy rynku samochodowego w USA [3]
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Rys.12. Obroty sprzedazy na rynku maszyn budowlanych i maszyn rolniczych
w USA [3]
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Rys.13. Sprzedaz maszyn i urzadzen budowlanych w Japonii, | kw. 2007
do I kw. 2010 [4]
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Rys.14. Zamowienia na maszyny do produkcji maszyn — obrabiarki w Japonii,
| kw. 2007 do | kw. 2010 [4]
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4. Podsumowanie

Przedstawione informacje o rynku maszyn i urzadzen to rezultat dziatan
zrzeszonych w CETOP organizacji krajowych oraz porozumien w ramach Inter-
national Statistic Committee Area Fluid Power. Spora cze$¢ informacji po-
chodzi z International Fluid Power Summit Meeting 21 IV 2009 r. na Targach
w Hannowerze i 6 V 2010 r. na Targach w Mediolanie oraz z naszych ogolno-
dostepnych danych krajowych.

Wydaje sie, ze analiza tych danych jest mozliwa z réznych punktow
widzenia, w zalezno$ci od miejsca i sytuacji zainteresowanego. W kazdym
przypadku moze ona by¢ pozyteczna, poniewaz méwi o przeszlosci i co nieco
0 terazniejszosci. O ile chodzi o przysztos¢ to dobrze mie¢ $wiadomos$¢, ze
rynek maszyn i urzadzen ma charakter rynku dobr inwestycyjnych i stanowi
pochodna popytu na rynku dobr konsumpcyjnych.

Warto zauwazy¢, ze wzrost PKB ponizej 2% praktycznie generuje ujemne
przyrosty popytu na rynku maszyn i urzadzen — jako dobr inwestycyjnych. Dla-
tego nalezy uzna¢ jako warunek konieczny, ale nie wystarczajacy, do funkcjo-
nowania przedsigbiorstwa na rynku, znajomo$¢ wiasnej pozycji i mozliwosci
innych uczestnikow tego rynku nie tylko ze swojego sektora.
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Krajowy, europejski i globalny rynek hydrauliki i pneumatyki
w okresie kryzysu gospodarczego

Henryk Chrostowski, Zygmunt Popczyk — Politechnika Wroctawska, Jolanta
Szadkowska — Politechnika Krakowska

Streszczenie. CETOP i ISC Fluid Power Area, do ktorego naleza USA, Chiny, Japonia
i Tajwan zbieraja, gromadza, analizuja i udostgpniajg swoim czlonkom aktualne dane
o rynku. W pracy przedstawiono krajowy, europejski i globalny rynek techniki ptyno-
wej oraz jego glownych udziatlowcow: USA, Chiny, Japoni¢ i Niemcy. Pokazano
gwaltownos¢ spadku sprzedazy i zamowien wyrobow hydrauliki i pneumatyki, bedacy
rezultatem olbrzymiego spadku produkcji maszyn i urzadzen. Analiza sektora hydrau-
liki i pneumatyki opiera si¢ na porownaniach sprzedazy i zamdéwien z lat 2007 do 2006,
2008 do 2007, 2009 do 2008. Przedstawiono réwniez najnowsze dane poroOwnawcze
pierwszego kwartatu 2010 do 2009. Swiadcza o stopniowym przezwycigzaniu kryzysu
na rynku wyroboéw hydrauliki i pneumatyki — dotyczy to szczegblnie krajow CETOP,
w tym takze Polski.

1. Rynek techniki ptynowej — globalny i europejski

W ciagu ostatniej dekady rynek wyrobow i ustug rozwingt si¢ i nastapity
na nim istotne zmiany udziatow. Obroty rynku hydrauliki wzrosty o prawie
35% i osiggnety w 2008 roku warto$¢ 22 mld EURO (rys. 1). Zmienily si¢ tez
udzialy gtéwnych uczestnikow tego rynku: ponad 7-krotnie wzrdst udziat Chin
a kraje zrzeszone w CETOP sg liderem na tym rynku.

1998 =16.4 B EURO

CETOP
33.71%

UsA
AT,18%

/

Taiwan Japan
1,19% 15,76%

216%

2008 =22.0 B EURO

Rys.1. Rozwo¢j rynku hydrauliki
maszynowej i jego gtowni 11%

udziatowcey [1] o

China
166%

Obroty rynku pneumatyki zmienity si¢ w tym okresie zaledwie o 5%, ale
nastgpita diametralna zmiana gtéwnych udzialowcéw. Udzial Chin w pneu-
matyce wzrést prawie 15-krotnie. Znacznie zmalaty udziaty USA i Japonii,
wynika to jednak gtoéwnie z przechodzenia na bardziej zaawansowane techno-
logie i przesuwanie produkcji maszyn i urzadzen do innych krajow.
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Kryzys gospodarczy, ktory wystapit w 2008 roku spowodowatl zatamanie
si¢ rynku maszyn i urzadzen i ich komponentow.

Dla poréwnania, warto$¢ obrotow na rynku hydrauliki maszynowej sta-
nowi okoto 7% PKB Polski i 16-18% warto$ci sprzedazy $wiatowego sektora
elementow elektroniki.
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countrics
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058 2008 =7.6 B EURO

22,3%

CETOP
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13,1%

Rys.2. Rozwdj rynku pneumatyki i jego glowni udziatlowcy [1]

Kryzys gospodarczy zapoczatkowany w 2008 roku spowodowatl zatamanie
si¢ rynku maszyn i urzadzen i co oczywiste rynku ich komponentéw, a wigc
wyrobow 1 ustug techniki ptynowej (rys. 3). W przypadku hydrauliki sprzedaz
krajowa (produkcja wilasna sprzedana w kraju plus import) w 2009 nastapit
spadek 0 36% (rys. 4).
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Rys.3. Globalna sprzedaz krajowa wyrobow i ustug techniki ptynowej [2]
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Rys.4. Globalna sprzedaz krajowa wyrobow i ustug hydrauliki [2]

W przypadku obszaru napedow i sterowan pneumatycznych sprzedaz kra-
jowa w roku 2009 spadta o prawie 40% w stosunku do roku 2008 ponizej
poziomu roku 2000.

Na rynku europejskim dominujg kraje nalezagce do CETOP — European Oil
Hydraulic and Pneumatic Committee. Nalezy do CETOP 17 stowarzyszen pro-
ducentow, dystrybutoréw, osrodkéw uniwersyteckich z 16 krajow. W czerwcu
2009 cztonkostwo w CETOP uzyskala organizacja branzy techniki ptynowe;j
z Federacji Rosyjskiej. Warto tu blizej przyjrze¢ si¢ potencjatowi gospodar-
czemu i mozliwosciom w sferze B+R w 17 krajach stowarzyszonych w CETOP
(tabela 1). Lacznie w 2007 roku zamieszkiwato w tych krajach okoto 550 min
0sob, a sredni PKB na mieszkanca (w cenach biezacych) byt prawie 3-krotnie
wyzszy niz w Polsce.

Wybrane dane makroekonomiczne krajow CETOP w 2008 roku [9, 10]

Tabela 1
Liczba Eé}% rrl?itjaiczj: Naktady | Pracownicy |Nakiady na 1
Kraj ludno$ci | kanca (w ce- sfery B+R B+R na pracownika
(mIn) | nach biezacych w relacji d9 100_0 Zatl’l,id- B+R (w Eys.
W tys. USD) PKB w % nionych uUsD)
Belgia 10,697 47,468 1,9 7,9 121,414
Czechy 10,408 20,815 1,5 5,2 79,664
Finlandia 5,310 50,931 3,5 16,5 108,497
Francja 61,028 44,550 2,1 8,2™ 122,639
Hiszpania 45,661 35,185 1,2 5,8 82,526
Holandia 16,433 53,094 1,7 55 115,192
Niemcy 82,143 44,519 2,5 7,2 141,746
Norwegia 4,762 94,763 1,5 9,2" 126,480
Polska 38,116 13,861 0,6™ 45 42,282
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Rumunia 21,508 9,518 0,5 2,2 44,981
Stowenia 5,401 17,566 0,5 55 33,358
Stowacja 2,029 26,905 1,6 6,1 85,120
Szwajcaria 7,617 64,885 2,9 6,1 143,142
Szwecja 9,214 51,954 3,7 12,6 156,989
Turcja 71,002 8,894 0,8 1,9 89,701
WiIka Brytania | 61,446 43,237 1,8 58 106,341
Wrhochy 59,760 38,455 1,17 34 110,608
Rosja 141,841 9,518 11 6,7 27,408

*- dane z 2006 roku, **- dotyczy roku 2005, **- brak danych

Informacje o udziale poszczegdlnych krajow stowarzyszonych w CETOP
w rynkach hydrauliki i pneumatyki w 2008 roku przedstawiono na rysunkach 5 i 6.
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Rys.5. Udziat krajow stowarzyszonych w CETOP w rynku hydrauliki o warto$ci
sprzedazy krajowej w 2008 roku 9,9 mld EURO [1]
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Rys.6. Udziat krajow stowarzyszonych w CETOP w rynku pneumatyki o wartosci
sprzedazy krajowej w 2008 roku 3,3 mld EURO [1]
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2. Dynamika gléwnych udzialowcéw rynku techniki pltynowej

Rynek wyrobow i ustug techniki ptynowej, jako rynek komponentéw sta-
nowi pochodng rynkéw wyrobow finalnych — gotowych i juz eksploatowanych
maszyn i urzadzen. Na rysunkach 7 do 13 przedstawiono w rdznej postaci
obroty sektora hydrauliki i pneumatyki w ostatnich kilku latach w Niemczech,
USA, Japonii i Chinach, a wigc gtéwnych graczy tego rynku.
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Rys.7. Rozwoj sprzedazy maszyn i urzadzen wyrobow techniki ptynowej (hydrauliki i
pneumatyki) w Niemczech w latach 1980-2009 [3]
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Rys.8. Sprzedaz i nowe zaméwienia produktow hydrauliki w Niemczech,
w okresie | 2005 do 1 2010 [3]
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U.S. Mobile and Industrial Hydraulic Shipments Index
through February 2010
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Rys.9. Wskaznik dostaw hydrauliki mobilnej i przemystowej w USA,
w okresie | 2005 do 12010 [3]
U.S. Pneumatic Shipments Index through February 2010
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Rys.10. Wskaznik dostaw pneumatyki w USA, w okresie | 2005 do | 2010 [4]
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Rys.13. Rozwdj przemystu techniki ptynowej w Chinach w latach 2000 do 2009 [6]
Analiza tych danych $§wiadczy jednoznacznie o aktualnych mozliwosciach

i tendencjach. Nalezy tu si¢ zastrzec, ze brak jest tu danych bardzo dynamicz-
nych udzialowcow tego rynku — Indii oraz Brazylii.

3. Dynamika sprzedazy i zaméwien rynku techniki plynowej

Oprécz danych o sprzedazy wyrobow i ustug hydrauliki i pneumatyki
W poszczegodlnych latach na rynkach wewnetrznych, bardzo istotne sg informa-
cje o panujacych tendencjach. W porozumieniu CETOP i ISC Area Fluid Power
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dane takie zbiera si¢ co kwartal w firmach 1 instytucjach zajmujacych si¢ pr

O-

dukcja, serwisem, handlem, badaniami i szkoleniem. Informacje te po przetwo-

rzeniu w krajowych organizacjach przekazywane sa do CETOP, a nastepnie

53

one udostgpniane jako informacja zbiorcza — krajom cztonkowskim, a te z kolei

przekazuja je bezposrednio do firm i instytucji.

Ponizej przedstawiono takie dane wskazujace na duze dynamiczne — turb

u-

lentne zmiany na rynku hydrauliki maszynowej (rys. 14 do 17) i pneumatyki

(rys. 18 do 20).

Hydraulics Order and Variance January-March 2007/2006 in %
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Rys.14. Dynamika sprzedazy i dynamika zamowien produktow hydrauliki styczen-
marzec 2007 do 2006 na rynkach krajowych w % [7]
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Rys.15. Dynamika sprzedazy i dynamika zamoéwien produktéw hydrauliki styczen-
grudzien 2008 do 2007 na rynkach krajowych w % [7]
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Hydraulics Order and Development 2009/2008 in %
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Rys.16. Rozwoj dynamiki sprzedazy i zamowien produktow hydrauliki 2009 do 2008
w % [7]

Hydraulics Order and Sales Forecast 2010/2009
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Rys.17. Prognoza dynamiki sprzedazy i zaméwien produktow hydrauliki rok 2010 do
2009 w % [7]
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Rys.18. Dynamika sprzedazy produktow pneumatyki rok 2008 do 2007 na rynkach
krajowych w % [7]
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Rys.19. Rozwdj dynamiki sprzedazy i zamoéwien produktow pneumatyki 2009 do 2008
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Rys.20. Prognoza dynamiki sprzedazy na rynku pneumatyki rok 2010 do 2009 w % [7]

4. Podsumowanie

4.1. Jako truizm mozna uzna¢ stwierdzenie, ze posiadanie mozliwie szerokiej,
aktualnej i wiarygodnej informacji o rynku hydrauliki i pneumatyki jest wa-
runkiem koniecznym, ale nie wystarczajacym, dla prawidlowego funkcjono-
wania 1 rozwoju firm dzialajacych w obszarze techniki ptynowej. Jest to
szczegblnie istotne w okresie burzliwych zmian na rynku wyrobow finalnych —
maszyn i urzadzen.

4.2. Pierwotnym i jedynym zrodtem tych informacji sg firmy zajmujace si¢ pro-
dukcja, serwisem, handlem, projektowaniem i sfera B+R szeroko rozumianego
sektora hydrauliki i pneumatyki. Instytucje naukowe i organizacje samorzadu
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gospodarczego oraz stowarzyszenia naukowo-techniczne mogg jedynie zbieraé
I przetwarzac¢ takie zrodtowe informacje.

4.3. Przeszto pigcioletnie dos§wiadczenia Korporacji zwigzane ze zbieraniem
stosownych informacji rynkowych przez Korporacje dla potrzeb i wedlug 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, tlumaczenia i przekonywania kolejnych przedstawicieli danej
firmy. Wszyscy zgodnie twierdzg, ze sa bardzo zainteresowani takimi infor-
macjami. Korporacja jest natomiast zasypywana prosbami o dane rynkowe, pro-
ducentow, a szczegdlnie odbiorcow cylindrow, pomp, zawordw itp. Powyzsze
uwagi nie dotycza rzecz jasna wszystkich firm i instytucji. Ze znakomita
wigkszo$cig firm cztonkowskich, i nie tylko, wspotpraca uktada si¢ dobrze, co
nalezy tu podkreslic.

4.4. Dane statystyczne zbierane i przekazywane przez CETOP i FPISC sa
bardzo ciekawe i uzyteczne, nie obejmuja jednak takich poteg jak Indie, krajow
Ameryki Potudniowej — np. Brazylii a w Europie m.in. Danii, Austrii, Ukrainy.
Wydaje sie, ze sytuacja ta bedzie si¢ powoli zmienia¢, a to za sprawg wymie-
nionych wyzej organizacji oraz ponadnarodowych koncernow.

4.5. Przedstawiane dane statystyczne dotycza sprzedazy na rynku krajowym, to
znaczy: wilasna produkcja na rynek krajowy plus import produktow. Nie
uwzgledniaja 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).

4.6. Reasumujac: bedziemy mogli przetrwa¢ burzliwy okres, a moze nawet
dobrze funkcjonowaé na rynku hydrauliki i pneumatyki tylko wowczas, gdy
bedziemy znali wlasng pozycje i mozliwosci innych uczestnikéw tego rynku.
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Straty energetyczne w silniku hydraulicznym obrotowym — definicje
i zalezno$ci sluzace ocenie sprawnosci silnika i napedu hydrostaty-
cznego

Zygmunt Paszota — Politechnika Gdanska

Streszczenie. Stosowane dotychczas w badaniach naukowych i w praktyce przemysto-
wej metody oceny strat i sprawnosci energetycznej obrotowych silnikow hydraulicz-
nych stosowanych w napgdach hydrostatycznych daja bledne rezultaty, poniewaz obar-
czone s3 wplywem samych strat na parametry, w funkcji ktorych straty i sprawnosci sa
oceniane. Celem pracy byto zdefiniowanie w silniku parametrow pracy, rozwijanych
mocy, wystepujacych strat i sprawnosci energetycznej, a takze pokazanie ich zalez-
nosci. W oparciu o analizg przedstawionych definicji i zalezno$ci, wyciggnieto wnioski
dotyczace badan energetycznych silnikow.

1. Wprowadzenie

Ocena zachowania energetycznego silnika hydraulicznego to ocena jego
sprawnosci catkowitej 7m = f (Nw, Mwm, V), a wige ocena sprawnosci catkowitej
nv w funkcji predkosci nwm 1 obcigzenia My watu silnika oraz w funkcji lepkos$ci
v cieczy roboczej. Jest to rbwnoczesnie ocena wielkos$ci i proporcji strat me-
chanicznych, objetosciowych i cisnieniowych wystepujacych w silniku, czyli
strat decydujacych o sprawno$ci mechanicznej 7mm, objetosciowej 7wy 1 cisnie-
niowej nwp silnika, ktorych iloczyn 7w = nvm 7wmv 7mp decyduje o sprawnosci
catkowitej nw silnika. Straty energetyczne i odpowiadajace im sprawno$ci 77mm,
nwv | mwp powinny by¢ okre$lane w funkcji parametrow decydujacych bez-
posrednio o poszczegolnych stratach i o poszczegolnych sprawnosciach.

Projektanci i producenci silnikow hydraulicznych obrotowych oraz hydro-

statycznych uktadéw napedowych nie dysponujg jednakze dotychczas narzgdziem
wiasciwego okre$lania ich zachowania energetycznego w polu (0 <@,,{(®,,, . .

0<M, (M
hydraulicznego oraz w zakresie v
zastosowanej w ukladzie.

) zmiany wspotczynnikow predkosci i obcigzenia watu silnika

M max

<v<v, .zmiany lepkosci cieczy roboczej

min

Producenci silnikow hydraulicznych obrotowych powszechnie btednie
oceniajg ich sprawnosci energetyczne 1 parametry pracy:

— sprawno$¢ calkowitg 7w silnika w funkcji predkosci obrotowej nu watu
i spadku Apwm ci$nienia w silniku (np. [11+14]),

— sprawno$¢ catkowita 7w silnika jako iloczyn sprawnosci objetosciowe]j 7wy
i tzw. ,,sprawno$ci mechaniczno-hydraulicznej” nwmn Silnika, wszystkich
trzech okre$lanych w funkcji tych samych parametrow (np. [11, 12]),

— predkos¢ obrotowa nw watu silnika w funkcji chtonnosci Qu silnika i spraw-
nosci objetosciowej 7wy silnika okreslanej, z kolei, w funkcji spadku Apwm
ci$nienia w silniku (np. [11, 13]),
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— moment My na wale silnika w funkcji spadku Apwm ci$nienia w silniku i tzw.
»Sprawno$ci mechaniczno-hydraulicznej” 7wmn silnika (np. [11+14]),

— chlonnos$¢ Qum silnika w funkcji predkosci obrotowej nm watu i sprawnosci
objetosciowej nwv okreslonej, z kolei, w funkcji spadku Apwm cisnienia w sil-
niku (np. [11+ 13]),

— moc uzyteczng Pmy watu silnika w funkcji chtonnosci Qu silnika i spadku
Apwm ci$nienia w silniku oraz w funkcji sprawnosci catkowitej mm Silnika
okreslonej, z kolei, w funkcji predkosci obrotowej nw watu 1 spadku Apwm
ci$nienia w silniku (np. [11+13]).

Badacze silnikow hydraulicznych btgdnie oceniajg straty powstajace w sil-
niku:
— moment Mun strat mechanicznych w silniku w funkcji spadku Apw ci$nienia
w silniku i predkosci nm watu silnika,

— sume¢ momentu Mmm strat mechanicznych i tzw. ,,momentu strat ci$nie-
niowych” (wynikajacego ze strat Apwp ci$nieniowych w silniku) — w funkcji
spadku Apwm cisnienia w silniku i predkosci obrotowej nu watu silnika,

— natezenie Qwy strat objetosciowych w silniku w funkcji spadku Apwm cisnie-
nia w silniku (lub w funkcji momentu My na wale silnika) i w funkcji
predkosci obrotowej nv watu silnika.

Metody oceny strat i sprawnosci energetycznej obrotowych silnikow
hydraulicznych, stosowane dotychczas w badaniach naukowych i w praktyce
przemyslowej, dajq bledne rezultaty, poniewaz obarczone sq wplywem samych
strat na parametry, w funkcji ktorych straty i sprawnosci sq oceniane.

Nieliczne s informacje producentéw wlasciwie przedstawiajace zaleznos¢
sprawnosci catkowitej v = f (nm, Mw) silnika, czyli w funkcji predkosci nw
i momentu My watu silnika przy okreslonej lepkosci v cieczy oraz przed-
stawiajagce wplyw lepkosci v na sprawnos¢ catkowitg nw (np. [10]).

Powszechny jest brak informacji o zaleznosci strat mechanicznych, obje-
tosciowych i ci$nieniowych w silniku od lepko$ci kinematycznej v cieczy
roboczej zastosowanej w hydrostatycznym uktadzie napedowym.

Podstawowa przyczyna blednych ocen sa utarte poglady na sposéb pro-
wadzenia badan oraz na sposob okreslania strat energetycznych w pompach
i w silnikach hydraulicznych. Sposob ten wynika, miedzy innymi, z perspek-
tywy tradycyjnego odczytywania przez badajacych bilansu energetycznego
hydrostatycznego uktadu napedowego ilustrowanego wykresem Sankey’a
[1+9]. Dotychczasowy niezadowalajacy stan jest rowniez efektem stosowania
uproszczonych ocen co do istoty zaleznoSci poszczegdlnych strat od para-
metrow pracy silnika lub pompy i od lepkosci cieczy robocze;j.

Celem niniejszego opracowania jest wiec zdefiniowanie w silniku hydrau-
licznym obrotowym parametréw pracy, rozwijanych mocy, wystepujacych strat
1 sprawnosci energetycznej, a takze pokazanie ich ztozonych zaleznosci.
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W oparciu o analize przedstawionych definicji i zalezno$ci, wyciagnigte zostang
wnioski dotyczace badan charakterystyk energetycznych silnikow.

2. Silnik hydrauliczny obrotowy — parametry pracy, moce, straty energe-
tyczne, sprawnos¢ energetyczna — definicje i zaleznosci

— Predko$é obrotowa (katowa) nu (a@wv) walu silnika zmienia si¢ w polu

(0L, (@, ., 0 <M, (M ) pracy uktadu napgdu hydrostatycznego.

Chwilowa warto$¢ nu (ww) jest wymagana przez napedzang silnikiem ma-
szyne (urzadzenie). Chwilowa warto$¢ predkosci Nnm (@w) jest niezalezna od
chwilowej wartosci momentu My obcigzajacego wal silnika, a takze nie-
zalezna od strat energetycznych wystepujacych w silniku hydraulicznym
i W hydrostatycznym uktadzie napedowym.

M max

— Moment Mw obciazajacy wal silnika zmienia si¢ w polu (0 <@, (@, . .

0<M (M,

tos¢ Mw jest wymagana przez napedzang silnikiem maszyng (urzadzenie).
Chwilowa warto§¢ momentu Mwm jest niezalezna od chwilowej wartosci
wymaganej predkosci N (m) watu silnika, a takze jest niezalezna od strat
energetycznych wystgpujacych w silniku hydraulicznym i w hydrosta-
tycznym uktadzie napgdowym.

) pracy uktadu napedu hydrostatycznego. Chwilowa war-

— Lepkos¢ kinematyczna v cieczy roboczej (oleju hydraulicznego, emulsji
olejowo-wodnej) doptywajacej do silnika hydraulicznego zmienia si¢ w za-
kresie vmin < v < vnax. Chwilowa warto$¢ lepkosci v cieczy w strumieniu

doptywajacym do silnika jest niezalezna od silnika i od strat energetycznych
wystepujacych w silniku.

— Moc uzyteczna Py Silnika, wymagana na jego wale przez napedzang sil-
nikiem maszyne (urzadzenie), jest iloczynem wymaganego momentu My
obcigzajacego wat silnika i wymaganej predkosci katowej ww watu:

Pwu = Mwm oom = 277Mmn (1)

Moc uzyteczna Pwmu silnika jest niezalezna od strat energetycznych wy-
stepujacych w silniku hydraulicznym i w hydrostatycznym uktadzie nape-

dowym.

— Moment Mum strat mechanicznych w silniku, wystepujacych w zespole
konstrukcyjnym ,,wal-komory robocze”, jest funkcja wymaganego momentu
Mwm obcigzajacego wat silnika i wymaganej predkosci obrotowej nu watu.
Predkos¢ nu wplywa bowiem na sity bezwtadnosci elementow zespotu ,,wat
—komory robocze” a w efekcie — na straty tarcia migdzy tymi elementami
w silnikach tlokowych, satelitowych i topatkowych. Moment Mum Strat jest
tez, w pewnym stopniu, funkcja lepkosci v cieczy roboczej. Wplyw lepkosci
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cieczy na straty mechaniczne w zespole ,,wal—komory robocze” ma miejsce
gtéwnie w silnikach tlokowych z cieczg znajdujaca si¢ w obudowie (kar-
terze) silnika:

Mwuim = f (Mwm, N, V) (2

— Moc 4Pum strat mechanicznych w silniku, wystepujacych w zespole kon-
strukcyjnym ,,wal-komory robocze”, jest iloczynem momentu Mwm Strat
mechanicznych i predkosci katowej wm watu:

APmm = Mum om = 277 Mym N (3)

— Moment Mwi indykowany w komorach roboczych silnika (w miejscu
konwersji (zmiany) energii ci$nienia cieczy roboczej w energi¢ mechaniczna
zespotu konstrukcyjnego ,,wal—komory robocze”), wymagany przez silnik
od napedzajacej go cieczy roboczej, musi by¢ wigkszy od momentu Mw
obciazajacego wat silnika (wymaganego przez napedzang silnikiem maszyne
(urzadzenie)) w wyniku koniecznosci zrownowazenia nim takze momentu
Mwmm Strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wal—komory robo-
cze”. Moment My; jest wige rowny sumie momentu My na wale i momentu
Mwm strat mechanicznych. Moment indykowany My wymaga odpowiednigj
wartosci iloczynu spadku Apwmi ci$nienia indykowanego w komorach robo-
czych i teoretycznej chtonnosci qm: Silnika na obrét watu (teoretycznej obje-
tosci roboczej Ve silnika)) zgodnie z zalezno$cia:

v Gy
=M =M, +M 4
217 Mi M Mm ( )
Moment Mwi indykowany w komorach roboczych silnika nie jest funkcja
spadku Apwmi cisnienia indykowanego w komorach i teoretycznej chtonnosci
gwmt silnika na obrét watu.

Do oceny momentu Mwi indykowanego w komorach roboczych silnika
mozna uzy¢ wzoru wyrazajacego stosunek momentu Mwm obcigzajacego wat
silnika do znanej sprawnosci mechanicznej 7mm silnika (wzor (11)):

AP vsi Qo -M My

2 M ©)
z vm = f (Myim, M) = f (Mw, N, V)

tzn. wzoru, w ktorym sprawno$¢ mechaniczna 7vm jest okreslona w funkcji
parametréw wplywajacych na moment Mwmm Strat mechanicznych wyste-
pujacych w zespole konstrukcyjnym ,,wat—komory robocze” i w funkcji
momentu Mw obcigzajacego wat silnika.

— Spadek Apwi ci$nienia indykowany w komorach roboczych silnika jest
funkcja wymaganego momentu My; indykowanego w komorach i teoretycz-
nej chlonnos$ci gwt na obrét watu:
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20 My, _211(My +M,,)

Ay = (6)

9 9 v

Spadek Apwi ci$nienia indykowany w komorach roboczych silnika (o okre-
$lonej teoretycznej chlonnos$ci gm: na obrét watu) jest wiec funkcja wyma-
ganego momentu My obciazajacego wal silnika i momentu Mmm Strat
mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat—komory robocze”. Spadek
Apwi jest posrednio funkcjg predkosci obrotowej nm watu oraz funkcja lep-
kosci v cieczy roboczej, ktore wpltywaja (obok Mm) na moment Mwm Strat
mechanicznych:

Apmi = f( M, Mum) = f(Mw, nw, v) (7

Do oceny spadku Apwi ci$nienia indykowanego w komorach roboczych
silnika (o okres$lonej teoretycznej chtonno$ci gt na obrét walu) mozna uzy¢
wzoru ujmujacego moment My obcigzajacy wat silnika i znang sprawno$¢
mechaniczng 7wm silnika (wzor (11)):

211M,,

Apy; = (8)

91 him

z vm = f (Mym, Mm) = f (M, N, V)

tzn. wzoru, w ktérym sprawno$¢ mechaniczna 7um jest okreslona w funkcji
parametréw wptywajacych na moment Mwum strat mechanicznych wystepu-
jacych w zespole konstrukcyjnym ,,wat—komory robocze” i w funkcji mo-
mentu My obciazajacego wat silnika.

Moc Pwmi indykowana w komorach roboczych silnika jest wymagana przez
silnik od napedzajacej go cieczy w miejscu konwersji (zmiany) energii cis-
nienia cieczy roboczej] w energi¢ mechaniczng zespolu konstrukcyjnego
,wat—komory robocze”. Moc Pwmi jest rowna iloczynowi momentu My
indykowanego w komorach i predkosci katowej am watu. Moc P indyko-
wana w komorach roboczych jest sumg mocy uzytecznej Pmy (Wymaganej na
wale silnika przez napedzang silnikiem maszyn¢ (urzadzenie)) i mocy APwm
strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wal—komory robocze™:

AW vi D
= S = A . n = .= .
bY7: Dy Do Guse "as = By = My @y 9)

:(MM +MMm)a)M = Py, + 4By,

Moc Pwmi indykowana w komorach roboczych silnika nie jest funkcja spadku
Apwi ci$nienia indykowanego w komorach i teoretycznej chionnosci Qqmt
silnika na obrot watu.

Do oceny mocy Pwi indykowanej w komorach roboczych silnika mozna
uzy¢ wzoru wyrazajacego stosunek mocy uzytecznej Pwmy na wale silnika do
znanej sprawnosci mechanicznej 7vm silnika (wzor (11)):
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p, =t (10)
an
v4 vm = T (Mum, Ma) =T (Mw, N, V),

tzn. wzoru, w ktérym sprawno$¢ mechaniczna 7uvm jest okreslona w funkcji
parametréw wplywajacych na moment Mum strat mechanicznych wystepu-
jacych w zespole konstrukcyjnym ,,wat—komory robocze” i w funkcji mo-
mentu Mw obciazajacego wat silnika.

— Sprawnos$¢ mechaniczna 7vn Silnika jest stosunkiem mocy uzytecznej Pwy
na wale (wymaganej przez napedzang silnikiem maszyng (urzadzenie)) do
mocy Pwmi indykowanej w komorach roboczych silnika (wymaganej przez
silnik od napedzajacej go cieczy w miejscu konwersji (zmiany) energii cis-
nienia cieczy roboczej w energi¢ mechaniczng zespolu konstrukcyjnego
,wat—komory robocze”). Sprawno$¢ 7mm mozna rowniez okresli¢ stosun-
kiem momentu My na wale silnika do momentu Mw; indykowanego w ko-
morach roboczych:

_ P _ Piu M,y oy _ M, My

Py By t+A4By, (My+My,)o, M,+M,, M,, )

77M m

Sprawno$¢ mechaniczna 7wm silnika jest funkcjag momentu Mwum Strat mecha-
nicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wal—komory robocze” i momentu Mwm
obcigzajacego wal. Sprawno$¢ mmm jest wige funkcja momentu Mw i funkcja
predkosci obrotowej Nm watu oraz funkcja lepkosci v cieczy roboczej, ktore
wplywaja (obok Mwm) na moment Mmm Strat mechanicznych w zespole
konstrukcyjnym ,,wal-komory robocze™:

vm = f (Mym, Mm) = f (Mm, N, V) (12)
poniewaz Mwum = f (Mm, Nu, V)
Do oceny sprawnos$ci mechanicznej 7mm silnika mozna rowniez uzy¢ wzoru:
21T M,,

= (13)
A1 Gone

77Mm

Sprawno$¢ mechaniczna 7wvm nie jest jednak funkcja spadku Apwmi ci$nienia
indykowanego w komorach roboczych silnika i teoretycznej chtonno$ci Qe
silnika na obrot watu.

— Natezenie Qwy strat objetosciowych w silniku, w jego komorach robo-
czych, uwzglednia straty objetosciowe wewnetrzne (wystepujace migdzy
kanatem doptywowym do komor a kanatem odptywowym od komor) i straty
objetosciowe zewnetrzne (wystgpujace miedzy komorami a obudowa (karte-
rem) i nastgpnie odprowadzane na zewnatrz obudowy). Natezenie Qumy Strat
objetosciowych w silniku (o okreslonej teoretycznej chtonnosci gm: na obrot
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watu) jest funkcja spadku Apwi ci$nienia indykowanego w komorach i, w pew-
nym stopniu, predkosci obrotowej nm watu oraz funkcjg lepkosci v cieczy
roboczej:

Qv = f(4pwi, N, V) (14)
Nate¢zenie Qmv Strat objetosciowych w komorach roboczych silnika jest
ztozona funkcja momentu My i predkosci nw watu silnika oraz lepkosci v
cieczy roboczej tzn. parametrow niezaleznych od silnika i od wystepujacych
w nim strat. Wplywajacy bezposrednio na Qmy (wzor (14)) spadek Apwmi
cisnienia indykowany w komorach roboczych jest bowiem funkcja (wzor
(6)) momentu My watu i momentu Mwum Strat mechanicznych w zespole ,,wat
—komory robocze”, za§ moment Mum strat (wzor (2)) jest z kolei funkcja
momentu Mw i predkosci nu watu silnika oraz lepkosci v cieczy roboczej.
Jednoczesénie, wptyw predkosci nm watu i lepkosci v cieczy roboczej na na-
tezenie Qwy strat objetosciowych w komorach roboczych rozni si¢ od wpty-
WU Ny i vna moment Mwm Strat mechanicznych w zespole ,,wat—komory ro-
bocze”. Bezposrednia ocena zalezno$ci natezenia Qmy strat objetosciowych
w komorach roboczych silnika od momentu Mw i predkosci nm watu silnika
oraz od lepko$ci v cieczy bytaby wigc bezpodstawna i bledna, poniewaz
bytaby obarczona ztozonym wptywem momentu M Strat mechanicznych.

Moc APwy strat objetosciowych w silniku, w jego komorach roboczych,
jest (przy zatozeniu, ze straty objetosciowe zewnetrzne sg mate i pomijalne
z energetycznego punktu widzenia) iloczynem spadku Apwi ci$nienia indy-
kowanego w komorach i nat¢zenia Qumy strat objetosciowych w komorach:

APwmy = Apmi Qmy (15)

Chlonnos$é¢ Qwm silnika, wymagana przez silnik od napedzajacej go cieczy,
musi by¢ wieksza od natezenia réwnego iloczynowi gm: hm (wynikajgcego
Z teoretycznej chtonnosci gmt na obrét watu i z predkosci obrotowej Ny watu
silnika wymaganej przez napedzana silnikiem maszyne (urzadzenie)) w wy-
niku koniecznos$ci zrdwnowazenia nig takze nat¢zenia Qmy strat objetoscio-
wych w komorach roboczych silnika. Chtonno$¢ Qwm jest wiec rowna sumie
natg¢zenia (it Nw oraz nat¢zenia Qmy:

Qm = gmt v + Qwmy (16)
Do oceny chtonnosci Qu silnika (o okreslonej teoretycznej chtonnosci gwt na
obrét watlu) mozna uzy¢ wzoru ujmujacego predko$é obrotowa nm watu
silnika wymagana przez napedzang silnikiem maszyne i znang sprawno$¢
objetosciowa nwy silnika (wzor (23)):

0, =Ll (17)
77Mv
z v = T (Qmv, Nm) = ( Apwmi, Nm, V)
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tzn. wzoru, w ktorym sprawno$¢ objetosciowa mwy jest okreslona w funkcji
parametréw wptywajacych na nat¢zenie Qwmy strat objetosciowych wystepu-
jacych w komorach roboczych i w funkcji predkosci obrotowej nwu Silnika.

— Moc Pwq cieczy roboczej konsumowana przez silnik w komorach robo-
czych jest wymagana przez silnik od napedzajacej go cieczy jako rdznica
miedzy moca pmii Qm cieczy doptywajacej do komor roboczych z kanatu
doptywowego a moca pmai Qm cieczy odptywajacej z komor do kanatu do-
ptywowego. Przy zalozeniu, ze straty objeto$ciowe zewnetrzne sa mate i po-
mijalne z energetycznego punktu widzenia, mozna bowiem przyjac, ze na-
tezenie strumienia odptywajacego od komor jest rowne natgzeniu Qm Stru-
mienia doptywajacego do komor. Moc Pwei mozna wige okresli¢ jako iloczyn
spadku Apwmi cisnienia indykowanego w komorach roboczych i chtonnos$ci
Qu silnika. Moc Pwmc musi by¢ wigksza od mocy Pwi indykowanej w ko-
morach (wymaganej przez silnik od napedzajacej go cieczy w miejscu
konwersji (zmiany) energii ciSnienia cieczy roboczej w energi¢ mechaniczng
zespohlu konstrukcyjnego ,,wal-komory robocze”) w wyniku konieczno$ci
zrownowazenia nig takze mocy APwy strat objetosciowych w komorach. Moc
Pwmci jest wigc rowna sumie mocy Pwi | mocy APwy:

Pmci = pmii Qm — pPmzi Qm = Apwmi Qm = Apmi (vt v + Q)
= Apwi vt Nm + Apmi Qmv = Pmi + APwy (18)
Moc Pwci cieczy roboczej konsumowana przez silnik w komorach roboczych
jest suma mocy uzytecznej Pmy (Wymaganej na wale silnika przez nape¢dzana
nim maszyn¢ (urzadzenie)), mocy APwm Strat mechanicznych w zespole

konstrukcyjnym ,,watl—komory robocze” i mocy APwmy strat objetosciowych
w komorach roboczych silnika:

Pmci = Pmu + APwm + APwy (19)

Po zastgpieniu, w rownaniu (19), mocy uzytecznej Pwy 0raz mocy APwm Strat
mechanicznych i mocy APwmy strat objetosciowych ich zaleznosciami od
parametréw i strat, ktére o nich decyduja, uzyskujemy obraz wpltywu tych
parametréw i strat na moc Pmci konsumowang w komorach roboczych:

Buei =My oy + My, 0y + A9y Oy,
2i1(M,, +M,,,)

=M, 0y +M,,, @ + O,
9
=201(M,, +M,,,, )(nM + —QMVJ (20)
Mt

Do oceny mocy Phci cieczy roboczej konsumowanej przez silnik w komo-
rach roboczych mozna uzy¢ wzoru wyrazajqcego stosunek mocy P indy-
kowanej w komorach roboczych do znanej sprawno$ci objgtoSciowej 7wy
silnika (wzor (23)):
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Py =20 (21)

My

z v = T (Qmv, Nv) = T (4pmi, N, V)

tzn. wzoru, w ktorym sprawno$¢ objetosciowa nwuy jest okreslona w funkcji
parametréw wplywajacych na nat¢zenie Qmy strat objetosciowych wystepu-
jacych w komorach roboczych i w funkcji predkosci obrotowej nu silnika.
Moc Pwci cieczy roboczej konsumowana przez silnik w komorach roboczych
moze by¢ oceniona réwniez w oparciu o0 znajomos¢ mocy uzytecznej Pwu na
wale silnika oraz o znang sprawno$¢ mechaniczng 7vm (wWzor (11)) i o znang
sprawnos¢ objetosciowa 7wy silnika (wzor (23)):

P =—1 (22)
77Mm 77Mv
z vm = T (Mym, Mm) = (Mwm, N, V)

i v = T (Qmv, Nm) = T (Apwmi, Nm, V)

tzn. wzorem, w ktérym sprawnos$¢ mechaniczna 7vm jest okreslona w funkcji
parametréw wplywajacych na moment Mwm strat mechanicznych wystepu-
jacych w zespole konstrukcyjnym ,,wat—komory robocze” i w funkcji mo-
mentu Mw obcigzajacego wat silnika, za$ sprawno$¢ objetosciowa 7wy jest
okreslona w funkcji parametréw wptywajacych na natgzenie Qmy strat obje-
tosciowych wystepujacych w komorach roboczych i w funkcji predkosci
obrotowej ny silnika.

Sprawnos¢ objetosciowa 7wy Silnika jest stosunkiem mocy Pwi indyko-
wanej w komorach roboczych silnika do mocy P cieczy roboczej konsu-
mowanej przez silnik w komorach:

Nagy = Pui _ Pui _ A vii Goae "
Puei Pt APy Wpi G My + W0ii Ou (23)
i _ 9w

9ot Mar + Oy Oy

Sprawno$¢ objetosciowa mwmy silnika (o okreslonej teoretycznej chlonnos$ci
gmt na obrot watu) jest funkcja natgzenia Qumy strat objgtosciowych w silniku
i predkosci obrotowej nu walu silnika. Sprawnos¢ mwmy jest wiec funkcja
spadku Apwi ci$nienia indykowanego w komorach roboczych i funkcjg pred-
kosci obrotowej nu oraz funkcja lepkosci v cieczy roboczej (ktore wptywaja
na natezenie Qv strat objetosciowych) oraz bezposrednio funkcja predkosci
obrotowej nu:

v = T (Qmv, M) = T (Apwmi, Nm, V) (24)
poniewaz Qmv = f (4pwmi, N, V)
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— Straty Apwmp ciSnienia cieczy roboczej w kanalach silnika sg sumg dwu
strat ci$nienia to znaczy straty Apwmp: ci$nienia w kanale doptywowym (mig-
dzy punktem doplywu cieczy do silnika a komorami roboczymi) oraz straty
Apwmp2 cisnienia w kanale odplywowym (miedzy komorami roboczymi
a punktem odptywu cieczy od silnika). Straty Apwmp sa funkcja chtonnosci Qum
silnika oraz funkcjg lepkosci v cieczy roboczej:

Apmp =APpmpr +Apmpz = f (Qm, V) (25)

Straty Apwp ci$nienia cieczy roboczej w kanatach silnika sg ztozona funkcja
predkosci nm i momentu My watu silnika oraz lepkosci v cieczy roboczej,
tzn. parametrow niezaleznych od silnika 1 od wystepujacych w nim strat.
Wplywajgca bezposrednio na Apwmp (wzor (14)) chtonnosé (natezenie) Qwm sil-
nika jest bowiem funkcjg (wzér (16)) predkosci obrotowej Ny watu i nate-
zenia Qv strat objetosciowych w komorach roboczych. Z kolei, wptywajacy
bezposrednio na Qmv (wzor (14)) spadek Apwmi cisnienia indykowany w ko-
morach roboczych jest funkcja (wzor (6)) momentu My walu i momentu
Mwmm Strat mechanicznych w zespole ,,wat—komory robocze”, za§ moment
Mwm strat mechanicznych (wzor (2)) jest z kolei funkcja momentu Mw i pred-
ko$ci nv walu silnika oraz lepkosci v cieczy roboczej. Jednoczes$nie, wptyw
lepkosci v cieczy roboczej na straty Apwp ci$nienia cieczy w kanatach rozni
si¢ od wplywu lepkosci vna natezenie Qwmy strat objgtosciowych w komorach
roboczych i od wpltywu v na moment M Strat mechanicznych w zespole
,wat—komory robocze”. Takze wplyw predkosci nm watu na natezenie Qmy
strat objetosciowych w komorach roboczych rozni si¢ od wptywu nu na
moment Mwm Strat mechanicznych w zespole ,,wal—-komory robocze”. Bez-
podstawna i btedna bylaby bezposrednia ocena zalezno$ci strat Apmp ci$nie-
nia cieczy roboczej w kanatach silnika od predkosci ny i momentu My watu
silnika oraz od lepkosci v cieczy roboczej, poniewaz bytaby ona obarczona
ztozonym wpltywem natezenia Qwmy strat objetosciowych w komorach robo-
czych oraz momentu Mmm Strat mechanicznych w zespole ,,wat—komory
robocze” silnika.

— Moc APwp strat ciSnieniowych w silniku, w kanatach silnika, przy zato-
zeniu, ze straty objgtosciowe zewngtrzne sg mate i pomijalne z energetycz-
nego punktu widzenia, jest iloczynem strat Apmp ciSnienia w kanatach
i chtonnosci Qwm silnika:

APmp = Apwmp Qm (26)

— Spadek Apwm ci$nienia w silniku (o okreslonej teoretycznej chtonno$ci Qe
na obrot watu), wymagany przez silnik od napedzajacej go cieczy robocze;j,
musi by¢ wiekszy od spadku Apwmi ci$nienia indykowanego w komorach
roboczych (wymaganego przez moment Mwi indykowany w komorach)
w wyniku koniecznosci zrownowazenia nim takze strat Apmp ci$nienia w ka-
natach silnika. Spadek Apwm jest wigc rowny sumie indykowanego spadku
Apwi 1 strat Apmp:

Apm = Apwi + Apwp (27)
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Zastepujac, w rownaniu (27), spadek Apwmi ci$nienia indykowany w komo-
rach roboczych réwnaniem (6), otrzymujemy zalezno$¢ spadku Apwm ci$nie-
nia w silniku od wymaganego momentu Mw obcigzajacego wat silnika i od
momentu Mwm Strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat—komo-
ry robocze” oraz od strat Apwp ciS$nienia w kanatach silnika:

211 M, + M
— ( M Mm)+ApMp (28)
e
Do oceny spadku Apwm cis$nienia w silniku mozna uzy¢ wzoru wyrazajacego

stosunek spadku Apwmi ci$nienia indykowanego w komorach roboczych do
znanej sprawnosci cisnieniowej 7wy silnika (wzor (37)):

Apy,

Ay = D (29)
77Mp
z mvp = T (Apmp, 4pmi) = (Qm, Apwmi, V)

tzn. wzoru, w ktorym sprawno$¢ ci$nieniowa 7mp silnika jest okreslona
W funkcji parametréw wptywajacych na straty Apwmp ci$nienia cieczy robo-
czej w kanatach i w funkcji spadku Apwi ci$nienia indykowanego w komo-
rach roboczych.

Spadek Apwm cisnienia w silniku moze byé oceniony rowniez w oparciu
0 znajomo$¢ momentu Mwy obciazajacego wat silnika oraz o znang spraw-
no$¢ mechaniczng nwm (Wzor (11)) i o znana sprawno$¢ cisnieniowa 7mp
silnika (wzor (37)):

2[TM
Apy = —— 21— (30)
Dt Tvim Ty
z vm = T (Mym, Mu) = £ (Mm, N, V)

i mvp = T (Apmp, Apwi) = £ (Qw, Apwi, V)

tzn. wzorem, w ktorym sprawnos$¢ mechaniczna 7wm jest okreslona w funkcji
parametréw wptywajacych na moment Mwum strat mechanicznych wystepu-
jacych w zespole konstrukcyjnym ,,wat—komory robocze” i w funkcji mo-
mentu Mwm obcigzajacego wat silnika, za$ sprawno$¢ ci$nieniowa nmmp jest
okreslona w funkcji parametréw wptywajacych na straty Apwmp ci$nienia
cieczy roboczej w kanatach i w funkcji spadku Apwmi ci$nienia indykowanego
w komorach roboczych silnika.

Moc Pwc cieczy roboczej konsumowana przez silnik musi by¢ wieksza od
mocy Pwme (konsumowanej przez silnik w komorach roboczych silnika)
w wyniku konieczno$ci zrownowazenia nig takze mocy APwmp strat ci$nie-
niowych w kanatach silnika. Moc Pwmc jest wigc roéwna sumie mocy Pwmci
i mocy APwp strat. Moc Pwc wynika z iloczynu spadku Apw ci$nienia w sil-
niku i chtonnosci Qw silnika:
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Pme = Apm Qu= (Apmi + ApMp) Qu = Apwmi Qu+ Apmp Qm = Pwmei + APMP (31)
Moc Pwe cieczy roboczej konsumowana przez silnik jest sumg mocy uzy-
tecznej Pwu (wymaganej na wale silnika przez napedzang nim maszyne
(urzadzenie)), mocy APwmm Strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym
»,wat—komory robocze”, mocy APwmy strat objetosciowych w komorach ro-
boczych i mocy APy strat ci$nieniowych w kanatach silnika:
Pmec = Pwu + APym + APwy + APMp (32)
Po zastgpieniu, w rownaniu (32), mocy uzytecznej Pwy 0raz mocy APwm Strat
mechanicznych, mocy APwy strat objg¢tosciowych i mocy APwmp strat cis-
nieniowych ich zalezno$ciami od parametréw i strat, ktore 0 tych mocach
decyduja, uzyskujemy obraz wplywu parametrow i strat na moc konsu-
mowang Pc:
Py =My 0y + My, 0y + APy Opp, + APy, O
L 2(My +M,,,)

=M, oy +M,,, ©y Oy + ApMp(thnM + QMV)

9 e

= 2H(MM +MMm)[nM + QMVJ"‘APM,](‘]M Ny +QMV) (33)

9

Wyrazenie opisujace moc Pwmc cieczy roboczej konsumowang przez silnik
mozna réowniez uzyska¢ z iloczynu spadku Apm cisnienia w silniku (wzor
(28)) 1 chtonnosci Qwm silnika (wzor (16)):

217(]\4M +MMm)

Py =9y Oy = { + APMP} (th Ny + QMV) (34)

9
Wyrazenia (33) i (34) sa rownowazne.

Do oceny mocy Pwc cieczy roboczej konsumowanej przez silnik mozna uzy¢
Wzoru wyrazajacego stosunek mocy Pwmci cieczy roboczej konsumowanej
przez silnik w komorach roboczych do sprawnosci cisnieniowej 7mp Silnika
(wzor (37)):

By, = Dtei (35)
77Mp
z mvp = T (Apwp, Apmi) = f(Qwm, 4pwmi, V)

tzn. wzoru, w ktérym sprawno$¢ cisnieniowa 7wp jest okreslona w funkcji
parametréw wplywajacych na straty Apwmp ci$nienia cieczy roboczej w kana-
tach i w funkcji spadku Apwmi ci$nienia indykowanego w komorach robo-
czych silnika.

Moc Pwe cieczy roboczej konsumowana przez silnik moze by¢ oceniona
réwniez w oparciu o znajomo$¢ mocy uzytecznej Pwy na wale silnika oraz
0 znang sprawno$¢ mechaniczng 7vm (wzor (11)), o znang sprawnos$¢ obje-
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tosciowa mmv (Wzor (23)) 1 o znang sprawnos¢ cisnieniowa 7wp silnika (wzor
(37)):

Pyo=— (36)

77Mm 77Mv 77Mp

z vm = F (Mmm, Mum)= f (Mwm, N, V)

nw = T (Qmv, Nm)= T (4pmi, N, V)
[ Mp = f (ApMP’ ApMi)vz f (QM’ ApMiv V)
We wzorze (36), sprawno$¢ mechaniczna 7vm jest okre§lona w funkcji
parametréw wptywajacych na moment Mwum strat mechanicznych wystepu-
jacych w zespole konstrukcyjnym ,,wat—komory robocze” i w funkcji mo-
mentu Mm obcigzajacego wat silnika. Z kolei sprawno$¢ objetosciowa 7wy
jest okre§lona w funkcji parametrow wpltywajacych na natezenie Qmy Strat
objetosciowych wystepujacych w komorach roboczych i w funkcji predkosci
obrotowej ny watu silnika. Natomiast sprawno$¢ ci§nieniowa 7wy jest okre-
slona w funkcji parametrow wpltywajacych na straty Apwmp cis$nienia cieczy
roboczej wystepujace w kanatach i w funkcji spadku Apwmi cisnienia indy-
kowanego w komorach roboczych silnika.

Sprawno$¢ ciSnieniowa nvp Silnika jest stosunkiem mocy Pwci cieczy

roboczej konsumowanej przez silnik w komorach roboczych do mocy Pwmc
konsumowanej przez silnik:

— Buei _ Puei _ Ay Ovr i Ay (37)

Py DBueit APy, - (APMi+4PMp)QM - A+ Ay B Ay

Sprawnos$¢ ci$nieniowa 7mp moze wigc by¢ przedstawiona jako stosunek
spadku Apwi cisnienia indykowanego w komorach roboczych do spadku Apwm
ci$nienia w silniku.

nMp

Sprawno$¢ cisnieniowa 7vp silnika jest funkcja strat Apwmp ci$nienia cieczy
roboczej w kanatach silnika i spadku Apwi ci$nienia indykowanego w komo-
rach roboczych silnika. Sprawno$¢ 7wy jest wiec funkcjg chtonnosci Qwm
silnika i funkcjg lepkosci v cieczy roboczej (ktore wplywaja na straty Apwmp
ci$nienia cieczy roboczej w kanatach) oraz funkcja spadku Apwi ci$nienia
w komorach roboczych silnika:

My =1 (APMP: ApMi) =f (QM , ApMi’V) (38)
poniewaz: Apmp =T (Qm, V).

Sprawnos¢ calkowita nv silnika jest stosunkiem mocy uzytecznej Pwu Na
wale silnika, wymaganej przez napedzang silnikiem maszyne (urzadzenie),
do mocy Pumc konsumowanej przez silnik:

_@_MMa)M_2HMMnM (39)
Py Ay Oy Apy Oy

My
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Zastepujac, we wzorze (39), moc Puc konsumowang przez silnik réwnaniami
opisujacymi jej zalezno$¢ od mocy uzytecznej Pwmuy Oraz od mocy APwm,
APwmy 1 APwp strat energetycznych w silniku (o okreslonej teoretycznej
chlonno$ci gme na obrét watu), otrzymujemy wyrazenia opisujace sprawnosé
catkowitg 7w silnika jako funkcje strat:

w nawigzaniu do rownania (32):
_ B _ Dot

Tt PMc_PMu+APMm+APMv+APMp “0)
w nawigzaniu do rownania (33):
Mot = 2 My 2y (41)
2H(MM + MMm)(nM + QA]ZVJ +4py, (th ny + QMV)
t
w nawiazaniu do rownania (34):
21T M, ny, (42)

]7 =
. {217 (M, +M,,,
9

) + ApMpi| (th Ny + QMV)

Wyrazenia (41) i (42) sa rownowazne.

Sprawnos$¢ catkowita 7w silnika jest wiec funkcja momentu Mwum Strat me-
chanicznych wystepujacych w zespole konstrukcyjnym ,,wal—komory robo-
cze”, natezenia Qwmy strat objetosciowych wystepujacych w komorach robo-
czych oraz strat Apwmp cisnienia wystepujacych w kanatach silnika. Spraw-
no$¢ nw jest jednoczesnie funkcjg momentu My na wale 1 predkosci nm watu
silnika (wymaganych przez napedzana silnikiem maszyne (urzadzenie)):

v =T (Mmm, Qmv, 4pmp, Mm, Nm) (43)

Moment Mym = f (Mm, N, V) strat mechanicznych tarcia elementow w ze-
spole ,,wal—komory robocze” silnika jest funkcja wymaganego momentu My
obcigzajacego wat silnika. W silnikach tlokowych, satelitowych i topatko-
wych, moment Mum strat jest rowniez funkcja wymaganej predkosci Nwm
wplywajacej na sily bezwladnosci elementow zespotu ,,wat—komory robo-
cze” a w efekcie — na sily tarcia migdzy tymi elementami. W szczegdlnos$ci
w silnikach ttokowych, z ciecza robocza znajdujaca si¢ w obudowie (kar-
terze), moment Mwn strat jest takze funkcja lepkosci v cieczy, ktora wptywa
na tarcie miedzy elementami zespotu ,,wal—komory robocze” a cieczg.

Natezenie Qmy = f (Apmi, Nm, V) strat objetosciowych w komorach roboczych
silnika jest funkcja spadku Apwmi ci$nienia indykowanego w komorach i,
w pewnym stopniu, funkcjg predkosci obrotowej nm watu silnika oraz
funkcjg lepkosci v cieczy roboczej.

Straty Apmp = f (Qwm, V) cisnienia cieczy roboczej w kanalach silnika sa
funkcja chtonnosci Qu silnika oraz funkcja lepkosci v cieczy roboczej.
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Chcac oceni¢ zalezno$¢ sprawnosci catkowitej nm silnika (o okres§lonej teo-
retycznej chtonnos$ci gm: na obrot watu) od parametréw niezaleznych od strat
w silniku, czyli oceni¢ 7m jako funkcje wymaganego momentu Mwm i wy-
maganej predkosci Ny watu silnika oraz jako funkcj¢ lepkosci v cieczy robo-
czej, mozna poshuzy¢ sie iloczynem sprawnos$ci mechanicznej 7mm, Spraw-
nosci objetosciowej 7wy i sprawnosci cisnieniowej nwp Silnika:

nm = f (MM, N, V) = Mm TMv TMp (44)

z num = f (Mym, Mn) = f (Mwm, Nu, V), poniewaz: Mym = f (Mm, Nu, V)
(rownanie (12)),

v = F (Qmv, Nv) = T (4pmi, Nm, V),  poniewaz: Qwv = T (4pmi, Nm, V)
(réwnanie (24))

i nvp = T (4pmp, Apmi) = T (Qm, 4pwmi, V), poniewaz Apwp = f (Qm, V)

(rownanie (38)).
W réwnaniu powyzszym, opisujagcym sprawno$¢ catkowita 7w, sprawnos¢
mechaniczna 7wm jest okreslona w funkcji parametrow wplywajacych na
moment Mwm Strat mechanicznych wystepujacych w zespole konstrukcyj-
nym ,,wat—komory robocze” oraz w funkcji momentu My obciazajacego wat
silnika. Sprawnos$¢ objetosciowa nwy jest okreslona w funkcji parametréw
wplywajacych na natgzenie Qmy strat objetosciowych wystepujacych w ko-
morach roboczych oraz w funkcji predkosci obrotowej nu watu silnika.
Sprawnos$¢ ci§nieniowa 7wvp jest okreslona w funkcji parametréw wptywaja-
cych na straty Apwp ci$nienia cieczy roboczej w kanatach oraz w funkcji
spadku Apwi ci$nienia indykowanego w komorach roboczych silnika.

Po zastgpieniu, w rownaniu (44), nvm zaleznoscig (13), nwv zaleznoscig (23)
i nwp zalezno$cig (37), uzyskujemy wyrazenie opisujace sprawno$¢ 7im
silnika jako stosunek mocy Pwmy Uzytecznej silnika do mocy Pmc konsumo-
wanej przez silnik, a wigc wyrazenie potwierdzajace prawidtowo$¢ wyrazen
opisujacych 7mm, 7wy i 7mp:

Ny = f(MM»”M»V): Myt vy =

2[IMy quuny Py 20Myny By, (45)

Wvidve Ou  u Oy Aoy Py

W réwnaniu (45), wymagana przez silnik chtonno$é Qum (réwnanie (17)) jest
funkcja:

0, = D"y
My
z v = (Qmv, Nm) = (Apmi, Nm, V), poniewaz: Qumy = T (Apwmi, v, V),
za$ wymagany przez silnik spadek Apwm ci$nienia (réwnanie (30)) jest
funkcja:
Ap,, = 21TM,,

A rte "yt Maap
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y4 vm = (Mym, Mu) = (Mm, Nw, v),  poniewaz: Mym = f (Mwm, Nm, V),
i nvp = T (Apmp, 4pmi) = T (Qm, Apmi, V),  poniewaz: Apmp = f (Qm, V).
Po zastgpieniu, w rownaniu (44), rmm zaleznoscig (11), nw zaleznoscig (23)
i nvp zalezno$cig (37), otrzymujemy wyrazenie opisujace sprawno$¢ 7im
silnika jako iloczyn poszczegdlnych sprawnosci opisanych decydujacymi
0 nich stratami oraz parametrami, wérod ktorych Apwmi i Qm sg jednocze$nie
funkcjami strat:

Ny = f(MM sy :V): My vy =

M,y 9o "y Ay (46)
My + My, Gy + Oure Dus + Py

gdzie:

Mwum = f (Mm, Nu, V) (rownanie (2)),

Qmv = f (4pwmi, N, V) (réwnanie (14)),

Apmp =T (Qwm, V) (rownanie (25)),

p,, =211 (M + M) (townanie (6))
Am

[ Qu=0gwnNm + Qw  (rownanie (16)).

Spadek Apwi ci$nienia indykowany w komorach roboczych (réwnanie (6))
jest funkcjg momentu Mwm obcigzajacego wal i momentu Mwm Strat mecha-
nicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wal-komory robocze”. Chtonnos¢ Qm
w kanatach silnika (rownanie (16)) jest funkcja predkosci nm watu silnika
i natgzenia Qwy strat obj¢tosciowych w komorach roboczych.

Wzor (46) pokazuje bezposrednig zalezno$¢ momentu Mwum Strat mechanicz-
nych w zespole konstrukcyjnym ,,wal-komory robocze” od momentu Mw
i od predkosci obrotowej hm watu silnika oraz od lepkosci v cieczy roboczej.

Wzér (46) pokazuje ztozong zalezno$¢ natgzenia Qmy strat objetosciowych
w komorach roboczych od momentu Mwm obcigzajacego wat i od momentu
Mwm strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wal—komory robocze”
(spadek Apwmi cisnienia indykowany w komorach roboczych zalezy od Mwm
i 0d Mum a wplywa bezposrednio na Qwmy) a takze od predkosci nm watu
(wplywajacej w zroznicowany sposob na moment Mvm Strat mechanicznych
i na natezenie Qwmy strat objetosciowych). Natgzenie Qumy strat objetosciowych
jest zalezne od zréznicowanego wplywu lepkosci v cieczy roboczej: po-
$rednio — poprzez wplyw v na moment M Strat mechanicznych w zespole
konstrukcyjnym ,,wal-komory robocze” i bezposrednio — poprzez wptyw v
na natezenie Qwy Strat w komorach.

Wzér (46) pokazuje takze ztozong zalezno$¢ strat Apmp cis$nienia cieczy
roboczej w kanatach od predkosci obrotowej nv watu i od natgzenia Qmy
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strat objetosciowych w komorach roboczych. Natezenie Qwmyv strat wptywa
bowiem na chtonno$¢ Qu silnika (rownanie (16)), a jednocze$nie Qmy W zto-
zony sposob zalezy od momentu My obciazajacego wat i od momentu Mmm
strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wal-komory robocze” sil-
nika. Straty Apwmp ciSnienia w kanatach sg rowniez zalezne od zréznicowa-
nego wplywu lepkosci v cieczy roboczej: posrednio — poprzez wptyw v na
moment Mwum Strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat—komory
robocze” i poprzez wpltyw v na nat¢zenie Qmy strat objetosciowych w ko-
morach roboczych oraz bezposrednio — poprzez wptyw v na straty Apwmp
ci$nienia w kanatach.

3. Analiza przedstawionych definicji i zaleznosci

1. Moc Pme konsumowana przez silnik jest sumg mocy Pwu uzytecznej watu
silnika i mocy trzech odmian strat energetycznych wystepujacych w silniku.
Straty wystepuja szeregowo powigkszajac strumien mocy w kierunku prze-
ciwnym do kierunku przeptywu mocy. W efekcie, strumien mocy w silniku
rosnie od mocy Pwmy uzytecznej watu do mocy Pwmc cieczy roboczej konsu-
mowanej przez silnik:

Pme = Pmu + APum + APwy + APMp

Straty mechaniczne (i moc APwm) wystepuja w zespole konstrukcyjnym
»wal—komory robocze”, straty objetosciowe (i moc APwmy) wystepuja
W komorach roboczych, straty ci$nieniowe (i moc APwmp) wystepuja
W kanatach silnika.

2. Rysunek 1 przedstawia wykres kierunku wzrostu strumienia mocy w silniku
hydraulicznym. Kierunek wzrostu strumienia mocy jest przeciwny do kie-
runku przeptywu mocy w silniku. Wykres zastepuje wykres Sankey’a
podziatu mocy plyngcej w uktadzie napgdowym. Stosowanie wykresu
Sankey’a do opisu strumienia mocy ptynacej w uktadach napedowych jest
podstawowg przyczynag blednej oceny zaleznosci strat wystepujacych przy
przeptywie mocy od decydujacych o nich parametrow. Wykres Sankey’a
sugeruje okreslanie strat w zespole w funkcji parametréw wejsciowych
zespotu. Sugestie t¢ mozna zauwazy¢, miedzy innymi, w dotychczasowym
sposobie przeprowadzania badan silnikow hydraulicznych oraz w sporza-
dzanych, na ich podstawie, ocenach strat i sprawnoS$ci energetyczne;j silnika.
Jednakze parametry wejsciowe zespotu zalezg od strat w zespole.

3. Moment Mwmm strat mechanicznych wystepujacych w zespole konstruk-
cyjnym ,,wal—komory robocze” silnika nalezy ocenia¢ jako funkcj¢ Mym = f
(Mwm, Nm, V), czyli jako funkcje momentu Mwm obcigzajgcego wat silnika
i predkos$ci obrotowej N watu oraz jako funkcje lepkosci v cieczy roboczej.
Przedstawiany w literaturze i w praktyce przemystowej, obraz momentu
Mwmm strat mechanicznych w silniku jako funkcji Mym = f (4pm, nv, V) czyli,
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miedzy innymi, jako bezpos$redniej zaleznosci od spadku Apm ci$nienia
w silniku jest btedny, poniewaz jest on obarczony wplywem samych strat
mechanicznych, a ponadto wplywem strat objetosciowych wystepujacych
W komorach roboczych oraz wptywem strat ci§nieniowych wystgpujacych
w kanatach silnika.

4. Natgzenie Qwy strat objetosciowych wystepujacych w komorach roboczych
silnika nalezy ocenia¢ jako funkcj¢ Qw = f (4pmi, Nm, V), czyli jako funkcje
spadku Apwmi cisnienia indykowanego w komorach roboczych i predkosci
obrotowej nu watu silnika oraz jako funkcj¢ lepkosci v cieczy roboczej.
Przedstawiany w literaturze i w praktyce przemystowej, obraz natgzenia
Qwmv strat objgtosciowych, jako funkcji Qmv = f (4pm, Nm, V), czyli, miedzy
innymi, jako bezposredniej zaleznosci od spadku Apm ci$nienia w silniku
jest bledny, poniewaz jest obarczony wplywem strat ci$nieniowych wy-
stepujacych w kanatach silnika.

Ri=puiQu;  lepkosé v cieczy roboczej

kierunek przeplywu mocy

kanal doptywowy (ApMp1)

Rie= Ri—PRiz =(Pur—Pu2) Qu=2Py Q= Ry +AR,,

1“ >
855 Bpy Qy | N\

:(ApMpr_ApMpZ)QM ’ |

zespdl "wat -
komory robocze”
Rici=Apyi Qu =Ri+ARy,
/ v — — —
/
AR =Ap Q
" FQ)MI " PMTZAPWQMWM:RAU+AEM< PI‘Au:'\Abvi‘r"Jw\ |::>
\ kierunek przeptywu mocy
\.komory robocze,”" AR =My / predkose ny (cy) walu
T\ —_ " moment My walu
| AN
| H \
| | g
kanat odptywowy (Apy,,) ~ QMVEX,*OW

kierunek przeptywu mocy
R=puQys  cisnienie odptywu py,=~0

Rys.1.Wykres kierunku wzrostu strumienia mocy w silniku hydraulicznym obrotowym;
kierunek wzrostu strumienia mocy jest przeciwny do kierunku przeptywu mocy w sil-
niku
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Z kolei, obraz natgzenia Qwy strat objetosciowych jako funkcji Qmv = f (M,
Nm, V), czyli, miedzy innymi, jako bezposredniej zalezno$ci od momentu
Mwm obciazajacego wat silnika jest rowniez bledny, poniewaz jest obarczony
wpltywem strat mechanicznych wystepujacych w zespole konstrukcyjnym
,»wal—komory robocze” silnika.

Straty Apwmp cis$nienia w kanatach silnika nalezy oceniaé¢ jako funkcje
Apmp = T (Qwm, V), czyli jako funkcje¢ chtonnosci Qu silnika oraz jako funkcje
lepkos$ci v cieczy roboczej.

Moc strumienia ro$nie od mocy uzytecznej Pwmy Silnika, wymaganej na jego
wale przez napedzang silnikiem maszyng¢ (urzadzenie), do mocy Pmc konsu-
mowanej i wymaganej przez silnik od napedzajacej go cieczy roboczej.

Wazrost strumienia mocy jest efektem wystepowania mocy strat wystepuja-
cych w silniku: mocy APwm strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym
,»wal—komory robocze”, mocy APwy strat objetosciowych w komorach robo-
czych i mocy APwp strat ci$nieniowych w kanatach silnika.

Moce APmm, APwy i APwmp strat sg funkcjami parametrow wyjsciowych
zespotu silnika, w ktorym straty te wystepuja oraz zréznicowanymi funk-
cjami lepkosci v cieczy roboczej: moc APwm Strat mechanicznych jest
funkcjag momentu Mw i predkosci nm (wv) watu wymaganych od silnika
przez napgdzang silnikiem maszyne (urzadzenie) oraz funkcja lepkosci v
cieczy roboczej, moc APwy strat objetosciowych jest funkcja spadku Apwi
cisnienia indykowanego w komorach roboczych (momentu My indykowa-
nego w komorach) i predkosci obrotowej nu watu oraz funkcja lepkosci v
cieczy roboczej, moc APy strat cisSnieniowych jest funkcjg chtonnosci Qwm
silnika oraz funkcja lepkosci v cieczy roboczej.

Moc Pwi indykowana w komorach roboczych: Pvi = Py + APmm, MOC P
cieczy roboczej konsumowana w komorach roboczych: Puc = Pmuy + APmm
+ APwmy, moc Pwc cieczy roboczej konsumowana przez silnik: Pyc = Pwy +
APym + APwy + APMp.

Wykres zastgpuje wykres Sankey’a podzialu mocy w uktadach napedo-
wych, bedacy przyczyna btednej oceny strat, migdzy innymi, w trakcie
badan energetycznych silnika hydraulicznego.

Przedstawiany niekiedy w literaturze i w praktyce przemystowej, obraz strat
Apmp cisnienia jako funkcji Apmp = f (Nm, V), czyli, migdzy innymi, jako
bezposredniej zaleznosci od predkosci obrotowej Nw watu silnika jest bted-
ny, poniewaz obarczony jest wptywem strat mechanicznych wystepujacych
w zespole konstrukcyjnym ,,wal—komory robocze” oraz wplywem strat
objetosciowych wystepujacych w komorach roboczych silnika.

Nie mozna tworzy¢ ,,sumy” momentu Mwm Strat mechanicznych w zespole
konstrukcyjnym ,,wal—-komory robocze” Oraz tzw. ,,momentu” strat Apmp
cisnienia w kanatach silnika, a takze nie mozna ocenia¢ takiej ,,sumy”, jako
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bezposredniej zaleznosci od tych samych wybranych parametrow (co jest
przyjete w literaturze i praktyce przemystowej), poniewaz straty te majg
roézny charakter i sg zalezne od réznych parametrow (Mum = f (Mwm, Nm, V),
Apwvp = £ (Qu, V).

7. Wplyw lepkos$ci v cieczy roboczej na:
— moment Mwmm Strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat—

komory robocze” silnika,

— natgzenie Qwmy strat obj¢tosciowych w komorach roboczych silnika,
— straty Apwmp ci$nienia w kanatach silnika
jest zroznicowany.

Zalezno$¢ poszczegdlnych odmian strat od lepkosci v cieczy roboczej
nalezy przedstawia¢ w wyrazeniach opisujacych zaleznos$¢ tych strat od
innych parametrow, ktore bezposrednio na nie wptywaja (Mym = f (Mm, Nw,
V)v QMV =f (ApMiv N, V)’ ApMp =f (QM’ V))

8. Sprawno$¢ catkowita mm silnika (o okreslonej teoretycznej chtonnosci Qumt

na obrot wahu), w polu (0<w, (@, .0 <M, (M ) zmiany wspot-

M max
czynnikow predkosci i obcigzenia watu silnika hydraulicznego oraz w za-
kresie v,,, <v <v,, . zmiany lepkosci cieczy roboczej zastosowanej w ukta-
dzie, musi by¢ oceniana jedynie jako funkcja nm = f (Mwm, v, V), czyli jako
funkcja wymaganego momentu Mw obcigzajacego wat silnika, wymaganej
predkosci obrotowej nw watu oraz jako funkcja lepkosSci v cieczy robocze;j.
Moment Mw 1 predko$¢ nw sa bowiem parametrami wymaganymi przez
napg¢dzang silnikiem maszyne (urzadzenie), niezaleznymi od silnika i1 od
strat wystepujacych w silniku. Lepkos¢ v cieczy roboczej doptywajacej do
silnika jest rowniez niezalezna od silnika i od strat w silniku. Jednoczesnie
parametry te (Mw, Nm, V) w zréznicowany, bezposredni lub posredni, sposob
wptywaja na straty mechaniczne, objetosciowe i ci$nieniowe wystepujace
wsilniku, a takze na parametry wewnetrzne decydujace bezposrednio
o stratach: na spadek Apwi ci$nienia indykowany w komorach roboczych
i decydujacy bezposrednio o natezeniu Qwmy strat objetosciowych w komo-
rach roboczych oraz na chtonno$¢ (natezenie) Qwm silnika decydujaca bez-
posrednio o stratach Apwmp cisnienia w kanatach silnika.

9. Sprawnos¢ catkowita 7w silnika, jako funkcja momentu My i predkosci nw
watu silnika oraz jako funkcja lepkosci v cieczy roboczej, jest iloczynem
sprawno$ci mechanicznej 7mm, sprawnosci objetosciowej 7wy 1 sprawnosci
cisnieniowej 7mp Silnika:

PMu

v = f(Mwm, Nw, v) = = IMm TIMv TIMp-
Mc
Kazda z trzech sprawnosci, jako czynnik w iloczynie opisujacym sprawnosc

catkowita, jest oceniana jako funkcja parametréw wplywajacych bezpo-
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10.

11.

12.

srednio na odpowiednie straty oraz jako funkcja parametru, do ktérego te
straty sa ,,dodawane”.
. P M

Sprawno$¢ mechaniczng 77,,,, = PA: :MM+—A]4WM,,, = f(M,,,n,,,v) nalezy
ocenia¢ jako funkcje parametrow, ktore wptywaja bezposrednio na moment
Mwmm = f (Mwm, Nm, V) Strat mechanicznych w zespole ,,wat—komory robocze”,
czyli jako funkcje wymaganego momentu My obcigzajacego wat silnika
i funkcje wymaganej predkosci obrotowej nv watu oraz jako funkcje lepko-
§ci v cieczy roboczej. Jednoczesnie sprawnos¢ mechaniczna mwm jest bez-
posrednio funkcja momentu Mwm obciazajacego wal, poniewaz moment My
strat mechanicznych jest ,,dodawany” do momentu Mw, powodujac obniza-
nie sprawnosci przekazywania mocy w zespole.

Sprawno$¢ objetosciows 77,,, = B _ Gl = f(4p,,1y, v ) Nale-
Puei Qs + Oy

zy ocenia¢ jako funkcj¢ parametrow, ktore wptywaja bezposrednio na natg-
zenie Qwy strat objetosciowych w komorach roboczych, czyli jako funkcje
spadku Apwi cisnienia indykowanego w komorach i funkcje wymagane;j
predkosci obrotowej nu watu silnika oraz jako funkcje¢ lepkosci v cieczy
roboczej. Jednoczesnie sprawno$¢ objetosciowa 7wy jest bezposrednio funk-
cjg predkosci obrotowej nm watu, poniewaz natgzenie Qmy strat objetoscio-
wych jest ,,dodawane” do iloczynu chlonnosci teoretycznej Qw: na obrot
watu i predkosci nw, powodujac obnizanie sprawnosci przekazywania mocy
w komorach.

Chcac przedstawic¢ sprawnos¢ objetosciowa mwy Silnika, jako czynnik w ilo-
czynie nmm Iwv Hvp opisujacym sprawnos$¢ catkowita nm silnika, czyli
przedstawi¢ 7wy, jako ztozong zalezno$¢ od parametréw (Mwm, Nw, V) Opi-
sujacych sprawno$¢ catkowita 7w oraz zalezno$¢ od strat mechanicznych
w silniku, nalezy okre$li¢ natezenie Qmv = f (4pmi, Nm, V) strat objetos-
211 (M, +M,,,)

e
strat mechanicznych w zespole ,,wal—komory robocze”, jako funkcja Mum =
f (MM, N, V).

oraz z momentem Mwmm

ciowych w komorach z 4p,, =

B _ A i

Pue Ayt Apy,
ocenia¢ jako funkcj¢ parametrow, ktore wptywaja bezposrednio na straty
Apwmp ci$nienia w kanatach silnika, czyli jako funkcj¢ chtonnosci Qu silnika
oraz jako funkcje lepkosci v cieczy roboczej. Jednoczesnie sprawnosc cis-
nieniowa 7w jest bezposrednio funkcjg spadku Apwmi ci$nienia indyko-
wanego w komorach roboczych silnika, poniewaz straty Apwmp ci$nienia

= f(4p,;:. 0y .v) nalezy

Sprawnos¢ ciSnieniowa 177,,, =
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13.

W kanatach silnika sg ,,dodawane” do spadku Apwmi powodujac obnizanie
sprawnosci przekazywania mocy w kanatach.

Chcac przedstawi¢ sprawnos¢ cisnieniowa nwmp Silnika, jako czynnik w ilo-
czynie 7mm Mwv Hvp opisujacym sprawnos¢ catkowita nm silnika, czyli
przedstawi¢ nwp jako zlozong zalezno$¢ od parametrow (Mm, Nm, V)
opisujacych sprawnos$¢ catkowitg 7w oraz zalezno$¢ od strat mechanicznych
i objetosciowych w silniku, nalezy okresli¢ straty Apwp = f (Qm, V) ci$nienia
w kanatach z Qu = qwt Nm + Qwmy, natezenie Qmv = f (Apmi, Nm, V) strat
21 (M, +M,,,)

e
strat mechanicznych w zespole ,,wal—komory robocze” jako funkcje Mym =
f (M|\/|, N, V).

Ztozony jest wigc obraz charakterystyki sprawnosci catkowitej 7w = f (M,
nv, V) silnika, jako iloczynu mwmm mwmv mmp trzech sprawnosci poprawnie
opisanych charakterystykami sprawno$ci mechanicznej 7vm = f (Mw, N, V),
objetosciowej my = T (Apwmi, Nm, V) 1 cisnieniowe]j nmp = T (Apmi, Qm, V).

objetosciowych w komorach z 4p,,; = , za$ moment Mum

4. \Wnioski

1.

Stosowane w badaniach naukowych i w praktyce przemystowej, metody
badan strat i sprawnosci energetycznej obrotowego silnika hydraulicznego
daja btedne oceny, poniewaz:

— straty i sprawnosci sg oceniane w funkcji parametrow, ktore jedno-
czesnie od tych strat zaleza badz w funkcji parametrow, ktore nie maja
bezposredniego wptywu na straty,

— straty mechaniczne, objetosciowe i ciSnieniowe oraz odpowiadajace im
sprawnos$ci sg przedstawiane jako bezposrednie zaleznosci od tych
samych parametrow, chociaz kazde z tych strat sa funkcja réznych
parametréw oraz sg roznymi funkcjami lepkosci v cieczy roboczej.

W badaniach strat i sprawnosci energetycznej silnika hydraulicznego (pom-
py 1 hydrostatycznego uktadu napgdowego) nalezy kierowaé si¢ wykresem
kierunku wzrostu strumienia mocy od watu silnika hydraulicznego do watu

pompy.

Ztozong metode oceny charakterystyki sprawnos$ci catkowitej nw = f (Mw,
nv, V) silnika, jako iloczynu 7nwm mmv Hmp trzech sprawno$ci poprawnie
opisanych charakterystykami sprawnosci mechanicznej 7um = f (Mwm, v, V),
objetosciowej nmv = T (4pwmi, Nm, V) 1 ci$nieniowej nvp = T (4pmi, Qm, V)
silnika nalezy zastgpi¢ metoda oceny sprawnosci energetycznej silnika
oparta na zdefiniowanych wspotczynnikach ki strat energetycznych wyste-
pujacych w silniku i w napgdzajacym silnik uktadzie. Proponowana ocena
sprawnosci silnika dokonywana jest w ramach oceny sprawno$ci energe-
tycznej hydrostatycznego uktadu napgdowego, w ktorym silnik jest zasto-
sowany.
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4. Metoda oceny charakterystyki sprawnosci energetycznej silnika hydraulicz-
nego (a takze pompy i hydrostatycznego uktadu napedowego) oparta jest na
modelach matematycznych strat, w ktorych kazdy rodzaj strat jest funkcja
parametréw bezposrednio na straty wptywajacych i od tych strat niezalez-
nych. Oceniane sg wielkosci wspotczynnikow Ki strat odnoszace straty me-
chaniczne, obj¢tosciowe i cisnieniowe w silniku hydraulicznym (w pompie
i w uktadzie) do wielkosci odniesienia: ci$nienia nominalnego pn uktadu
napgdowego, teoretycznej wydajnosci Qpt pompy napedzajacej uktad, teore-
tycznej predkosci obrotowej nw i teoretycznego momentu My watu silnika.
Wspotczynniki ki strat okreslane sa przy lepkosci w, odniesienia cieczy ro-
boczej. Jednoczesnie okreslany jest wplyw stosunku 1/ v, lepkosci (Iepkosci
zmieniajacej si¢ w zakresie v,,, <v <v, ) na warto$ci wspolczynnikow ki

strat. Metoda umozliwia ocen¢ wielkosci i proporcji strat mechanicznych,

objetosciowych i cisnieniowych w silniku (w pompie i w uktadzie) oraz ich
zalezno$¢ od lepkosci v cieczy. Znajomos$¢ wspotezynnikow ki strat mecha-
nicznych, objetosciowych i cisSnieniowych daje mozliwo$¢ uzyskania, dzieki
zastosowaniu metody numerycznej, obrazu charakterystyki sprawnosci cat-

kowitej 7,, = / (@,,,M,, ) silnika (pompy i uktadu) w polu (0 <@, (@, .,

0<M, (M

cieczy. Jednoczesnie okreslane jest pole (0 <wy (@, .. 0 <M, (M M)

) pracy silnika i przy wybranym stosunku v/, lepkosci

M max

pracy silnika (pompy i ukladu) przy wybranym stosunku /v, lepkosci
cieczy roboczej do lepkosci odniesienia. Metoda jest doktadna w zatozeniu
i prosta w zastosowaniu. Upraszcza obszerne badania laboratoryjne pomp
i silnikow hydraulicznych. Pozwala na poszukiwanie energooszczednych
konstrukcji maszyn wyporowych. Umozliwia jednocze$nie oceng spraw-
no$ci energetycznej napedu oraz poszukiwanie energooszczednych struktur
hydrostatycznych uktadéw napedowych.
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Mozliwosci poprawy wlasciwosci dynamicznych przetwornikow
elektrohydraulicznych

Andrzej Lawniczak — Politechnika Poznanska

Streszczenie. W pracy przedstawiono mozliwosci poprawy wlasciwosci dynamicznych
serwozaworu poprzez wprowadzenie zmian konstrukcyjnych we wzmacniaczu hydrau-
licznym typu dysza — przystona, stanowigcym wzmacniacz wstepny wielu odmian
przetwornikow elektrohydraulicznych.

1. Wprowadzenie

Serwozawory hydrauliczne pojawily si¢ okoto 60 lat temu i poczatkowo
stosowano je wylagcznie w technice wojskowej do sterowania napedow rakiet
i obrotowych platform radarowych. Po II wojnie §wiatowej nastgpito bardzo
dynamiczne poszerzenie zakresu ich praktycznych zastosowan i dzisiaj sa one
stosowane szeroko od obrabiarek, samolotdow, maszyn zmeczeniowych, do sy-
mulatoréw lotu, maszyn do przerobki plastycznej oraz urzadzen mobilnych.

W ciagu wielu lat konstrukcje serwozaworow byly systematycznie roz-
wijane i udoskonalane. Jakkolwiek ich ogélna struktura konstrukcyjna nie
ulegta zmianie do dnia dzisiejszego, to jednak postgp w zakresie technologii
wytwarzania i1 stosowania nowych materiatdéw spowodowat znaczne polepsze-
nie ich wilasciwosci statycznych, dynamicznych, jak i uzyskiwanych parame-
trow eksploatacyjnych. Analiza stanu wiedzy na temat rozwoju konstrukcji tych
elementéw pozwala stwierdzié, ze najwicksze zmiany nastapity w zakresie sil-
nika momentowego oraz wzmacniacza suwakowego, natomiast stosunkowo
najmniej jest zmian dotyczacych wzmacniacza wstgpnego typu dysza — przy-
stona. Rownoczes$nie daje si¢ zauwazyC rosnace zainteresowanie tego typu
wzmacniaczem, tworzacym wraz z silnikiem momentowym tzw. serwozawory
jednostopniowe, bez wzmacniacza suwakowego. Uzasadnia to podejmowanie
prac badawczych w tym kierunku, ktorych wstepnym etapem jest niniejsze
opracowanie. Ma ono da¢ odpowiedz, najpierw przez analiz¢ teoretyczng, na
pytanie jakie sg mozliwosci poprawy wilasciwosci dynamicznych tych wzmac-
niaczy, ktore do tej pory nie zostaty wykorzystane.

2. Budowa serwozaworu

Na rysunku 1 przedstawiono konstrukcje typowego przedstawiciela ro-
dziny serwozaworow, produkowanego przez firm¢ Rexroth i ztozonego z trzech
podstawowych zespotow, tj. silnika m momentowego 1, wzmacniacza wstegp-
nego typu dysza — przystona 2 oraz suwakowego wzmacniacza gtéwnego 3.

Przeptyw pradu przez cewki 4 silnika momentowego powoduje powstanie
momentu wyginajgcego rurke sprezysta 6, w wyniku czego wytwarza si¢
roéznica cisnien w komorach czotowych suwaka i1 nastgpuje jego przesuw
otwierajacy szczeliny przeptywowe, poprzez ktore zasilane sa komory robocze
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odbiornika. Suwak w swej srodkowej czgsci jest potaczony mechanicznie za
pomoca elementu sprezystego 9 z przystong 7, co powoduje powr6t przystony
do pierwotnego potozenia, wyrownanie ci$nien w obu komorach czotowych
suwaka i w konsekwencji jego zatrzymanie. W ten sposob uzyskuje si¢ pro-
porcjonalnie do wielkosci pradu zasilajacego cewki odpowiadajace mu prze-
mieszczenie suwaka, a tym samym przeptyw powodujacy ruch roboczy za-
silanego odbiornika.

1

Rys.1. Serwozawor dwustopniowy z mechanicznym sprzgzeniem zwrotnym firmy
Rexroth

1 — magnes trwaly, 2 — wzmacniacz wstgpny, 3 — suwak gltowny, 4 — cewki silnika mo-
mentowego, 5—zwora, 6 — rurka sprezysta, T — przystona, 8 —dysza, 9 — sprezyna
sprzezenia zwrotnego

3. Analiza dynamiki serwozaworu

Przeptyw sygnatow w serwozaworze mozna przedstawi¢ za pomocg sche-
matu blokowego pokazanego na rysunku 2.
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Silnik + M x | Wzmacniacz Q v . Q
s wl oo | Wzmacniacz =
momentowy Przystona |—tgm| wstepny Suwak .L, ‘,t =
. o glowny
K, - K, -
Sprezyna
K

Rys.2. Uproszczony schemat blokowy serwozaworu z mechanicznym sprzezeniem
zwrotnym

Calkowite wzmocnienie serwozaworu w torze otwartym czeéci objetej
sprzezeniem zwrotnym wyraza si¢ zaleznoscia:
K, K
K, A4

K= (1)

Poprawe wlasciwosci dynamicznych serwozaworu mozna uzyskaé przez
oddzialywanie na kazdy ze wspotczynnikéw wystepujacych we wzorze (1).
Jednakze zwigkszanie np. wspotczynnika Ko poprzez zwigkszenie $rednicy dy-
szy lub zwiekszenie ci$nienia zasilania prowadzi do pogorszenia sprawnosci
energetycznej serwozaworu. Podobnie poprawa dynamiki przez zmniejszenie
powierzchni czotowej suwaka As lub zwigkszenie sztywnos$ci Ks sprezyny sprze-
zenia zwrotnego rowniez nie jest korzystne poniewaz prowadzi do zmniejszenia
przepustowosci serwozaworu. Tak wiec jedynym racjonalnym sposobem po-
prawy dynamiki serwozaworu pozostaje oddziatywanie na wspotczynnik Ky i ko
wzmacniacza wstepnego w taki sposob, aby uzyska¢ mozliwie duzy przeptyw
sterujacy Q we wzmacniaczu wstegpnym przy mozliwie jak najmniejszym mo-
mencie wywieranym przez silnik momentowy, co z kolei pozytywnie wpltywa
rowniez na czesto$¢ drgan wlasnych wzmacniacza wstepnego.

Taka koncepcje poprawy dynamiki serwozaworu przedstawiono w pogla-
dowy sposob na rysunku 3.

Po - const.

Rys.3. Pogladowe przedstawienie nowe;j
wersji wzmacniacza dysza — przystona
0 wysokiej dynamice
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Analizujac przeptyw przez wzmacniacz, mozna przedstawi¢ w zlinearyzo-
wanej formie zalezno$¢ przyrostu ci$nienia sterujacego Dpi, jako funkcji prze-
mieszczenia przystony DX w nastgpujacej postaci operatorowej:

1
ap,(s) =L . Ax(s) )
X TP gy g
E()'Qm

W zalezno$ci tej wspotczynnik n przyjmuje wartos¢ n = 1 dla rozwigzania
klasycznego, natomiast dla proponowanej nowej wersji jego wartos¢ jest dwu-

krotnie wicksza: n = 2. Daje to bardzo powazne mozliwosci poprawy dynamiki
Serwozaworu.

Przyktadowe wyniki w postaci odpowiedzi serwozaworu na skokowe wy-
muszenie pragdowe silnika momentowego przedstawia rysunek 4.

3,5 0,35
3 L = a==oo ‘k 0,3
»
.
2 / .
2,5 4 { \ 0,25
AR 1)
1 [ ]
2 ] " 0,2
= '} 1
3 [N ] 2 3 =)
= 1,5 1 (R 0,15 g
| =
"l | \ >
1 44 Y 0,1
K \
! \ ('
14 'Y
05 ¥ N 0,05
] \ ‘\‘
oW = R —. ()
0 10 20 30 40 50 60 70

t [ms]
Rys.4. Odpowiedz dynamiczna wzmacniacza dysza — przystona na skokowe wymu-
szenie silnika momentowego
1 — wersja klasyczna, 2 — wersja proponowana

Proponowana wersja umozliwia dwukrotne skrocenie stalej czasowej ser-
wozaworu w pordwnaniu z wersja klasyczng.

Rowniez pod wzgledem charakterystyk czestotliwosciowych proponowane
rozwigzanie jest znacznie korzystniejsze od klasycznego.
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Rys.5. Charakterystyki amplitudowo i fazowo czestotliwosciowe analizowanych wersji
serwozaworu

1 — wersja klasyczna, 2 — wersja proponowana

4. Podsumowanie

Uzyskane do tej pory wyniki na drodze teoretycznej sg na tyle zacheca-
jace, ze uzasadniaja podjecie dalszych prac w tym kierunku, majacych na celu
opracowanie przydatnych dla zastosowan praktycznych rozwigzan konstruk-
cyjnych, a nastepnie zbudowanie prototypu i jego doswiadczalng weryfikacje.

Proponowany kierunek modernizacji serwozaworu moze w znaczacy spo-
sob poprawi¢ jego wlasciwosci dynamiczne bez zmniejszania przepustowosci,
lub tez zwigkszy¢ te przepustowos¢ nie pogarszajac dynamiki. Obydwie mo-
zliwosci maja duze znaczenie dla wielu zastosowan praktycznych, co uzasadnia
prowadzenie prac badawczych w tym kierunku.
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Zintegrowane uklady elektrohydrauliczne

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

Streszczenie. W opracowaniu poréwnano uktady elektrohydrauliczne z zewnetrzng
i zintegrowang regulacja cyfrowa. Przedstawiono uktady elektrohydrauliczne z zewne-
trzng regulacja elektroniczng, zawory zintegrowane z elektronika typu OBE (On-Board
Electronic) oraz sitowniki hydrauliczne zintegrowane z regulatorami osi typu IAC
(Integrated Axis Controller). Na podstawie interaktywnego systemu katalogowego ICS
(Interactive Catalog System) firmy Bosch-Rexroth dobrano i kupiono zintegrowane osie
elektrohydrauliczne. Pojedyncza o$ elektrohydrauliczna sktada si¢ z sitownika typu CS
zintegrowanego wewngetrznie z magnetostrykcyjnym systemem pomiaru polozenia
Novostrictive® oraz zintegrowanego zewngtrznie z 4/3 zaworem rozdzielajacym regu-
lacyjnym sterowanym bezposrednio typu 4WRSE. Takie zintegrowane osie elektrohy-
drauliczne zostana wykorzystane do budowy rownolegtych struktur kinematycznych —
hydraulicznych manipulatoréw roéwnoleglych.

1. Wprowadzenie

Napedy hydrauliczne maja szerokie zastosowanie w roéznych dziedzi-
nach techniki, gldwnie do napgdu maszyn, urzadzen, manipulatoréw i robo-
tow. Napedy te wykorzystuje si¢ wtedy, gdy wymagane jest pokonanie duzych
obcigzen z duzg sprawnoscig dziatania. Wymagania stawiane napedom hydrauli-
cznym to dobre wiasciwosci dynamiczne (duza predkos¢ dziatania, krotki czas
przesterowania, duzy wspodtczynnik wzmocnienia predkosci i sity, mata masa rucho-
mych elementdéw), duza doktadno$¢ pozycjonowania, szeroki zakres regulacji
z kompensacjg czynnikow zaktocajacych, proste sterowanie i komfortowa obstuga
(panel sterujacy, konsola sterujgca, komputer, magistrala sieci komunikacyjnej).

Od potowy XX wieku do napedoéw hydraulicznych zaczeto wprowadzaé
elementy elektryczne i elektroniczne. Sterowanie zawordéw hydraulicznych roz-
wijalo si¢ od pojedynczych kart wejScie/wyjscie, poprzez bardziej zaawanso-
wane regulatory PD i PID do obecnie powszechnie stosowanych sterownikow
programowalnych PLC sprzg¢zonych z komputerami.

Dalszy szybki rozwoj techniki serwonapedéw elektrohydraulicznych na-
stapit wraz z pojawieniem si¢ na rynku zaworow proporcjonalnych sterujacych
kierunkiem i natezeniem przeptywu oraz cisnieniem czynnika roboczego.
Woprowadzenie techniki proporcjonalnej do sterowania elektrohydraulicznego
umozliwito uzyskanie parametrow silnikow linowych i obrotowych lepiej do-
stosowanych do warunkéw eksploatacyjnych maszyn i urzadzen. W latach dzie-
wiecdziesiagtych minionego stulecia nastapit szybki rozwdj uktadow elektrohy-
draulicznych zintegrowanych z komponentami elektronicznymi i sterowaniem
cyfrowym. Sterowanie mikroprocesorowe daje wieksze mozliwo$ci w regulacji
napedéw hydraulicznych poprzez wprowadzenie bardziej zaawansowanych
metod regulacji nieliniowej, inteligentnej, adaptacyjnej.
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Wysoko wydajne mikroprocesory rozszerzajg strukturg regulacji napedow
hydraulicznych. W regulatorach cyfrowych nowej generacji, wykorzystuje si¢
mikroprocesory duzej mocy obliczeniowej, z mozliwoscig komunikacji on-line
z urzadzeniami peryferyjnymi poprzez magistrale sieci komunikacyjnych, np.
CANopen, Profibus. Sie¢ komunikacji w strukturze systemoéw sterowania elek-
trohydraulicznego i elektromechanicznego przedstawiono na rysunku 1.

Sieci CANopen firmy Bosch majg zastosowanie w wielu dziedzinach,
a W szczegblnosci w systemach obstugi maszyn i urzadzen pracujgcych jako
systemy wbudowane. System CANopen zapewnia wspotprace wielu urzadzen,
sterowanie urzadzen w czasie rzeczywistym, tatwe dotaczanie urzadzen, przy-
jazng obstuge systemu. Sie¢ Profibus zostata opracowana przez firme¢ SIEMENS
i jest przeznaczona do wykorzystania w rozproszonych systemach sterowania
i nadzoru. Jej elastyczno$¢ pozwala na potaczenie odmiennych pod wzgledem
funkcjonalnosci i architektury urzadzen réznych producentéw. Weztami sieci
moga by¢ zaréwno proste urzadzenia wejscia/wyjscia analogowe i cyfrowe,
czujniki lub elementy wykonawcze, jak i komputery, sterowniki swobodnie
programowalne, falowniki, czy tez terminale operatorskie.

Wyzszy poziom sterowania = —1 Ethernet-TCP/IP
(wydzial, zaktad, fabryka) Rednltl
Sredni poziom sterowania I Ethernet-TCP/IP

(maszyna, linia produkcyjna)

PLC, IPC, CNC)

Podstawowy poziom
sterowania I.

P

(silniki, osie,
Sensory, zZawory)

Rys.1. Sie¢ komunikacji w systemie sterowania [7]

W napedach elektrohydraulicznych stosuje sie rozne systemy sterowania:
modutowe, rozproszone, z zewnetrzng regulacja elektroniczng oraz zintegro-
wang regulacja elektroniczng. Integracja napedu elektrohydraulicznego ze ste-
rowaniem elektronicznym jest charakterystyczna cecha rozwoju systemow hy-
drotronicznych [2].

Na rysunku 2 poréwnano dwa serwonapedy elektrohydrauliczne z ze-
wnetrzng regulacjg elektroniczng i zintegrowang regulacjg elektroniczng.

62



CYLINDER 2010

Zewnetrzna regulacja
elektroniczna

Feldbus
l

Zintegrowana regulacja
elektroniczna

— =

Rys.2. Porownanie zewngtrznej regulacji i zintegrowanej regulacji elektronicznej
serwonapedow elektrohydraulicznych [6]

Firma Bosch Rexroth oferuje nowy poziom inteligentnych sterownikow
z rodziny Motion Control do serwonapedow elektrohydraulicznych. Program
produkcji obejmuje sterowniki HACD dla jednej osi elektrohydraulicznej z re-
gulacja zewngtrzna, sterowniki IAC-P i IAC-R dla jednej z zintegrowanych osi
elektrohydraulicznych oraz najwyzszej jakosci sterowniki HNC100® i MAC-8
do sterowania w czasie rzeczywistym wieloma osiami elektrohydraulicznymi —
trzydziestoma dwoma, a nawet prawie nieograniczong liczba osi elektrohy-
draulicznych [4]. Na rysunku 3 przedstawiono uklad zewnetrznej regulacji
serwonapedu hydraulicznego, ktory sktada si¢ ze sterownika, zaworu propor-
cjonalnego i sitownika z pomiarem przemieszczenia (potozenia), ci$nienia
i sity. Na schemacie tego rysunku wyszczegdlniono sterowniki stosowane w hy-
draulice Bosch Rexroth:
o Karty regulatora (HACD)
Karta regulatora umozliwia wybor i parametryzacje regulatora; nie wymagana
jest znajomo$¢ oprogramowania; wykorzystuje si¢ panel do wyswietlania
i zmiany warto$ci parametrow regulatora; stosowane sg narzedzia operatora:
BODACHACD.
o Regulator NC pojedynczej lub Kkilku osi (HNC 100):
Regulator osi zawiera algorytm regulacji potozenia, predkosci i ci$nienia; umo-
zliwia regulacje synchroniczng 0si; stosowane jest elastyczne programowanie
NC, przetwarzanie zmiennych i charakterystyk; interfejs sterowania SERCOS;
narzedziem operatora jest program WIN-PED.

e Regulator NC kilku osi (MX 4)

Wysoko wydajny regulator NC dla 32 osi z kompleksowga aplikacja; wysokiej
jakosci system multiprocesorowy; synchronizacja i interpolacja kilku osi.
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Rozdzielacz proporcjonalny

Ve

FIACD  FNCI00
A A A

Sitownik

Pomiar sity
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A

Pomiar cisnienia

. v
» § ?

Pomiar przemieszczenia

Rys.3. Schemat zewnetrznej regulacji elektronicznej serwonapedu elektro-
hydraulicznego

2. Zintegrowane uklady elektrohydrauliczne

Postgp w rozwoju sterowania elektrohydraulicznego jest mozliwy dzigki
integracji regulatorow elektronicznych z zaworami oraz integracji zaworow
z sitownikami. Zintegrowane uktady elektrohydrauliczne charakteryzuja si¢ zto-
zong strukturg regulacji, duzym stopniem integracji elementéw hydraulicz-
nych, mechanicznych, elektronicznych, komunikacyjnych i informatycz-
nych. Wysoko wydajne mikroregulatory rozszerzaja funkcjonalno$¢ struktury
regulacji, np. o diagnostyke parametryczng, ktora w konwencjonalnych nape-
dach hydraulicznych jest mozliwa tylko w wyjatkowych przypadkach.

Producenci wychodzac naprzeciw temu trendowi wprowadzili na rynek
zintegrowane i w petni funkcjonalne elektrohydrauliczne jednostki napedowe.
Oferowane sa zintegrowane osie elektrohydrauliczne sktadajace si¢ z zaworu,
regulatora, sitownika, czujnikéw pomiarowych. Doktadno$¢ i powtarzalno$é
pozycjonowania zintegrowanej osi elektrohydraulicznej 0,01 mm zwigzana jest
z duza jakoscia wykonania, zapewniajaca zmniejszenie sity tarcia w uszczel-
nieniach sitownika oraz optymalizacj¢ charakterystyki tarcia stick-slip. Firma
Hénchen Hydraulik (Niemcy) wytwarza napgdy Ratio—Drive, a firma Bibus
Hydraulik AG (Szwajcaria) oferuje zintegrowane osie elektrohydrauliczne ze
sterowaniem CNC (Computer Numerical Control). Natomiast firma Bosch
Rexroth oferuje zawory zintegrowane z elektronika oraz zintegrowane regula-
tory osi elektrohydraulicznych [1, 4].
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2.1. Zawory zintegrowane z elektronika

Uktad regulacji rozdzielacza proporcjonalnego, sktadajacy si¢ z regulatora
cyfrowego i wzmacniacza zaworu, pordéwnano na rysunku 4 z rozdzielaczem
regulacyjnym zintegrowanym z elektronika.

Regulator Wzmacniacz Rozdzielacz
cyfrowy zaworu proporcjonalny

+ B

Zintegrowany rozdzielacz regulacyjny

Rys.4. Uktad regulacji rozdzielacza proporcjonalnego oraz rodzielacz regulacyjny
zintegrowany z elektronika [1]

Zintegrowana inteligentna elektronika OBE (On-Board-Electronic) stoso-
wana jest do rozdzielaczy regulacyjnych o sterowaniu ciggtym. Przekrdj roz-
dzielacza regulacyjnego zintegrowanego z elektronikg (wzmacniaczem induk-
cyjnego przetwornika potozenia) przedstawiono na rysunku 5. Optymalny wy-
bor rozdzielaczy z elektronika typu OBE zalezy od wymaganych funkcji ma-
szyn hydraulicznych. Wybor zintegrowanych zawordéw daje korzy$¢ zmniej-
szenia miejsca do zabudowy systemu sterowania.

System OBE pracuje niezawodnie w trudnych warunkach otoczenia, dlate-
go jest stosowany w hydraulice mobilnej i stacjonarnej. Zintegrowana elek-
tronika umozliwia optymalizacje dziatania uktadu zawor—regulator, ogranicze-
nie btedow wynikajacych z zewnetrznych zaklocen, zmniejszenie kosztow
okablowania, uproszczenie napraw serwisowych lub wymiany. Elektronika
OBE stosowana jest w rozdzielaczach regulacyjnych typu WRS. Rozdzielacze
regulacyjne typu WRSE maja elektryczne sprzgzenie zwrotne, a rozdzielacze
regulacyjne typu WRSH maja hydrauliczne sprz¢zenie zwrotne. Zawory roz-
dzielajace regulacyjne typu WRS maja zwarta kompaktowa budoweg, charak-
teryzuja si¢ wysoka dynamika i szybkoscia dziatania oraz duza doktadno$cia
regulacji. Maja mozliwo$¢ zarowno inkrementalnego (1Vss), jak i absolutnego
(SSI) pomiaru przemieszczenia. Zawory regulacyjne sterowane bezposrednio
typu WRSE majg nastepujgce parametry: wielkos¢ hominalna 6 i 10, ci$nienie
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pracy Pmax = 315 bar, nominalne natgzenie przeptywu Qv =10, 20, 35 I/min,
histereza maksymalna 0,05%, czgstotliwos¢ pracy 100 Hz przy przesunigciu
fazowym -90° napigcie zasilania VDC 24V, napigciowa warto$¢ zadana
U =+10 V lub natezeniowa warto$¢ zadana | = 4-20 mA.

Rys.5. Rozdzielacz regulacyjny zintegrowany ze wzmacniaczem potozenia [5]

1 —rozdzielacz 4/3, 2 — cewka elektromagnetyczna b, 3 — cewka elektromagnetyczna
Z indukcyjnym przetwornikiem potozenia, 4 — wzmacniacz przetwornika polozenia
zaworu

2.2. Zintegrowane serwonapedy elektrohydrauliczne

Schemat zintegrowanego serwonapedu elektrohydraulicznego przedsta-
wiono na rysunku 6. W tym uktadzie regulacji sitownik jest zintegrowany we-
wnetrznie z czujnikami (sensorami) przemieszczenia ttoka i cisnienia w komo-
rach sitownika oraz zintegrowany zewng¢trznie z serwozaworem, ktory jest zin-
tegrowany z regulatorem osi potaczonym z siecia CANopen lub Profibus-DP.

Zalety inteligentnej regulacji napedow hydraulicznych spelnia oferta firmy
Bosch Rexroth, dotyczaca zintegrowanych regulatoréw osi typu IAC (Integra-
ted Axis Controller). Silownik hydrauliczny jest zintegrowany z serwozawo-
rem, ktory z kolei jest zintegrowany z regulatorem cyfrowym wyposazonym
w algorytm regulacji osi elektrohydraulicznej. Zintegrowany serwonaped elek-
trohydrauliczny moze by¢ wyposazony w czujniki ci$nienia, nat¢zenia prze-
plywu i przemieszczenia. Zintegrowany regulator osi odpowiada standardom
komunikacji PFPT (Profile for Fluid Power Technology).

Za pomocg sieci komunikacyjnej CANopen lub Profibus-DP przepro-
wadza si¢ parametryzacj¢ regulatora zaworu, dostosowanie regulatora do sys-
temu oraz przetwarzanie danych regulatora osi. Sterownik non-stop sprawdza
stan wej$¢/wyjs¢ cyfrowych i analogowych. Stan zaworu dostosowuje si¢ za
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pomocg algorytméw regulacji w czasie rzeczywistym do przebiegu procesu
regulacji albo stanu obcigzenia osi elektrohydrauliczne;j.

NC Program

CANopon/
Profibus-DP

ot

_>u

‘ V—\ Y
J M Przetwornik
Przetwornik poloZenia

feal] GOf G4 GOi ci$nienia

Rys.6. Zintegrowany serwonaped elektrohydrauliczny [1]

Dzigki zintegrowanej regulacji mozna zredukowa¢ dodatkowe moduty sys-
temu sterowania oraz okablowanie. Parametry sterowania i parametry diagno-
styczne moga by¢ przekazywane za posrednictwem sieci komunikacyjnej Feldbus,
z wykorzystaniem narzedzi oprogramowania PC. Dostepne sag dwa rodzaje sys-
temow regulacji IAC: IAC-P z proporcjonalnym zaworem rozdzielajacym oraz
IAC-R z rozdzielaczem regulacyjnym zintegrowanym z regulatorem osi. System
IAC-P spetnia funkcj¢ regulacji z uwzglednieniem charakterystyki p-Q, silty
i natezenia przeptywu. System IAC-R spehia funkcje regulacji z uwzglednie-
niem charakterystyki p-Q, potozenia, sity, a takze ma ograniczone funkcje NC
(Numerical Control). Systemy IAC-P spetniajac funkcje regulacji osi sa w petni
dostosowane do specyfiki dziatania napedéw elektrohydraulicznych. System
IAC-R spetlnia role elastycznego regulatora osi elektrohydraulicznej wyposa-
zonej w czujniki cyfrowe i analogowe (ci$nienia, potozenia i przemieszczenia),
wspotpracuje z systemem komunikacji CANopen lub Profibus-DP.

3. Dobér zintegrowanej osi elektrohydraulicznej

W programach projektu badawczego PO 1G 2.1-2, realizowanego w Labo-
ratorium Mechatroniki (Zaktad Mechatroniki PSk.), przyje¢te zostatlo zadanie
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badawcze pt.. ,,Wdrozenie zintegrowanych systeméw mechatronicznych w ser-
wonapedach ptynowych” [3]. Celem tego zadania jest wdrozenie zintegrowa-
nych mechatronicznych systemow ptynowych (hydrotronicznych i pneumatro-
nicznych) do maszyn i urzadzen. Zintegrowane osie elektrohydrauliczne moga
stuzy¢ jako autonomiczne osie napgedowe do budowy jedno- dwu- i wielo-
osiowych maszyn manipulacyjnych (manipulatoréw kartezjanskich i réwnole-
ghych) oraz symulatoroéw, platform i innych.

Do realizacji przyjetego zadania badawczego zakupiono zintegrowane osie
elektrohydrauliczne firmy Bosch Rexroth. Pojedyncza zintegrowana o$ elektro-
hydrauliczna sktada si¢ z sitownika typu CS zintegrowanego wewnetrznie z ma-
gnetostrykcyjnym systemem pomiaru potozenia Novostrictive® oraz zintegro-
wanego zewnetrznie Z 4/3 rozdzielaczem regulacyjnym sterowanym bezposred-
nio typu 4WRSE. Schemat takiej zintegrowanej osi elektrohydraulicznej za-
mieszczono na rysunku 7, a jej widok przedstawia rysunek 8.

T| [P 8
4 ¢ ¢ 4 G
bl&_ w [IC Ol >< X Q a
) B| |A

|
Rys.7. Schemat zintegrowanej osi elektrohydraulicznej

1 — sitownik, 2 — przetwornik pofozenia, 3 — rozdzielacz regulacyjny, 4 — regulator

o i 4

Rys.8. Widok zintegrowanej osi elektrohydraulicznej firmy Bosch Rexroth

1 — sitownik typu CS, 2 — magnetostrykcyjny przetwornik potozenia typu TMI,
3 —rozdzielacz regulacyjny typu 4WRSE, 4 — regulator zaworu typu 4WRSE
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Dobér elementéow zintegrowanej osi elektrohydraulicznej przeprowadzono
na podstawie interaktywnego systemu katalogowego ICS (Interactive Catalog
System) firmy Bosch-Rexroth. W tabeli 1 zamieszczono parametry sitownika
typu CS z przetwornikiem pomiaru przemieszczenia tloka, w tabeli 2 zamiesz-
czono parametry magnetostrykcyjnego przetwornika potozenia typu TMI firmy
Novotechnik, a w tabeli 3 zamieszczono parametry rozdzielacza regulacyjnego
typu 4WRSE.

Parametry silownika typu CS z przetwornikiem pomiaru przemieszczenia tloka

Tabela 1
Typ CSM1MT4/40/28/250A2X/BLCFUTTF160
Ozn?- Okreslenie Widok
czenie
Cylinder z jednostronnym
cS tloczyskiem z przetworni-
kiem pomiaru przemiesz-
czenia
Typoszereg — odmiana
M1 | konstrukcyjna wedtug ISO
6020/1
MT4 | Mocowanie obejma
Srednica tloka
40 D =40 mm
28 Srednica tloczyska
d=28mm
Dtugosc¢ skoku
250 L =250 mm
Glowica i dno tgczone
A .
kohierzowo
20 do 29 niezmienione wy-
2X | miary montazowe i przy-

faczeniowe
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Przytacza przewodow — 0524 0.5
gwint rurowy wedtug ISO
B |228/1
EE=G 1/2
D4 =34 mm

Przytacza przewodoéw na
glowicy od gory

Ttoczysko chromowane
twardo

Mocowanie gltowica
przegubowa:

F |KK=M16x1,5
CH=52mm

CN =20mm

Bez hamownia w skraj-
nych potozeniach

Magnetostrykcyjny pomiar i
T |przemieszczenia tloka
NOVOSTRICTIVE®

Duza jako$¢ wykonania
uszczelnienia ze zmniej-
T |szeniem tarcia dla oleju
mineralnego HL, HLP
(wedtug DIN) :

Wyjscie analogowe VDC
0-10V

Nominalne ci$nienie

160 p = 160 bar

3.1. Czujnik magnetostrykcyjny polozenia typu TMI

Czujniki magnetostrykcyjne typy TMI produkowane sa w wersjach do
umieszczenia w sitownikach hydraulicznych. Czujniki magnetostrykcyjne stuza
do pomiaru przemieszczen liniowych z doktadnoscia do 1 mikrometra. Za-
ktocenie pola magnetycznego wytwarzanego w rdzeniu czujnika poprzez ru-
chomy magnes inicjuje moment skretu rdzenia i powstanie impulsu ultra-
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dzwickowego wykrywanego przez specjalng cewke. Czas od przytozenia napie-
cia impulsu pradowego az do rejestracji fali skretnej przez przetwornik piezo-
elektryczny jest proporcjonalny do odleglosci migdzy magnesem (umieszczo-
nym w tloku sitownika) i koncem preta. Pomiar drogi nastgpuje w oparciu o po-
miar czasu. Czujniki magnetostrykcyjne typu TMI pozwalaja na pomiar prze-
mieszczenia liniowego w zakresie 25-10000 mm przy predkosci liniowej do
10 m/s. Dostgpne sa wersje tych czujnikow z wyjsciami analogowymi, cyfro-
wymi oraz sieciowymi (Profibus-DP, DeviceNet, Interbus-S).

Specjalne cechy przetwornika TMI to: zintegrowanie z ttoczyskiem sitow-
nika; bezstykowy magnetostrykcyjny system pomiaru NOVOSTRICTIVE®);
duza dynamika pofaczenia szeregowego ,,DyMoS” z monitorowaniem tran-
smisji danych; pomiar bezstykowy; nieograniczony czas uzytkowania; bez
ograniczenia predkosci; liniowos¢ 30 um; rozdzielczos¢ 0,001 mm niezaleznie
od skoku; niski wspotczynnik temperatury < 20 ppm/K (ppm oznacza w j.ang.
part per million); odporny na wstrzasy i wibracje; opcjonalnie kabel lub pota-
czenie wtykowe; cisnienie robocze do 350 bar; analogowy interfejs do progra-
mowania przez uzytkownika.

Parametry magnetostrykcyjnego przetwornika potozenia typu TMI
firmy Novotechnik

Tabela 2
Typ TMI 0250 002 111 102

Parametry Wartosci
Zakres pomiaru 0-250 mm
Sygnat wyjsciowy VvDC =0-10 V
Czgstotliwos$¢ aktualizacji sygnatu wyjsciowego <16 kHz
Liniowos$¢ absolutna +0,02%
Rozdzielczos¢ <0,01%
Powtarzalnos¢ <0,02%
Histereza <0,01%
Napiecie zasilania VDC = 24V
Temperatura pracy -40...+85
Wilgotno$§¢ wzgledna 0-100 RH
Ci$nienie pracy < 350 bar

3.2. Rozdzielacz regulacyjny typu 4WRSE

Zawory rozdzielajace regulacyjne sterowane bezposrednio typu 4WRSE
maja zwartg kompaktowg budowe, charakteryzujg sie duzg dynamika i szybko-
Scig dziatania oraz doktadnoscig regulacji. Widok rodzielacza regulacyjnego
typu 4WRSE przedstawiono na rysunku 8. Zawory typu 4WRSE charakteryzuja
si¢ nastepujacymi cechami:

— sterowanie kierunkiem i nat¢zeniem przeplywu,
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— uruchamianie elektromagnesem regulacyjnym,
— centrowanie suwaka sterujagcego za pomoca sprezyn,

— pomiar przemieszczenia suwaka sterujacego za pomocg prztwornika induk-
cyjnego,

— zinegrowane sterowanie elektroniczne OBE.

Rys.9. Widok rozdzielacza regulacyjnego
sterowanego bezposrednio typu 4WRSE

Parametry rozdzielacza regulacyjnego bezposredniego dzialania typu 4AWRSE

Tabela 3
Typ 4WRSE6V1 35-31/G24KO/A1V
Oznaczenie Okreslenie
4W Czterodrogowy
RS Rozdzielacz regulacyjny
E (OBE) Zintegrowana elektronika OBE
6 Wielko$¢ nominalna d =6 mm
Przeptyw na drodze: P—>A:qv B—T: q/2P—B:q/2 A —-T:qv
Symbol
A B
Vi >< JOTF
C | v
P i
Zawor z indukcyjnym pomiarem potozenia
Symbol
= A B
- G| WW NC HI¢ A
> e X i3] L
a X ¢ v b
A 7
P T
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35 Przeptyw nominalny Qv = 35 I/min przy Ap = 10 bar
31 Rodzaj konstrukeji i wielko$ci przytaczy
G24 Napigcie zasilania DC 24 V
KO Rodzaj przylacza elektrycznego
Al Sygnal wejsciowy £10 V
v Rodzaj uszczelnienia — dla oleju mineralnego HLP46
(v =46 mm?, t = 40°C)

Zintegrowane osie elektrohydrauliczne wykorzystane zostang do budowy
hydraulicznych rownolegtych struktur kinematycznych — hydraulicznych mani-
pulatoréw réwnoleglych typu tripod, hexapod, tricept. Podjeto juz badania
projektowe nad opracowaniem i zbudowaniem hydraulicznego manipulatora
rownoleglego typu tricept [8].

4. Podsumowanie

Integracja w uktadach sterowania moze by¢ rozwazana na wielu ptasz-
czyznach: integracja w uktadach sterowania jako integracja urzadzen automa-
tyki i oprogramowania sterujgcego, integracja wymiany informacji pomiedzy
systemami sterowania a innymi systemami informatycznymi, integracja opro-
gramowania sterujacego z oprogramowaniem wspomagajacym projektowanie,
integracja operatora procesu z systemem automatyki, integracja regulatora
cyfrowego z zaworami i elementami wykonawczymi (aktutorami).

Nowoczesne napedy elektrohydrauliczne wymagaja optymalizacji kon-
strukcji i dziatania, poprzez integracje elementéw hydraulicznych i elektro-
mechanicznych, elektronicznych, regulacyjnych i pomiarowych. Zintegrowane
uktady elektrohydrauliczne dajg korzys$ci zwigzane ze zmniejszeniem roz-
miarow elementéw sterujacych, instalacji elektrycznej i hydraulicznej, co wiaze
si¢ z ograniczeniem strat ci$nienia i przeciekéw. Integracja elementow steruja-
cych i wykonawczych wigze si¢ takze z miniaturyzacja napgdow elektro-
hydraulicznych.

Postep w rozwoju sterowania napedow elektrohydraulicznych jest mo-
zliwy dzieki ich integracji z regulatorami cyfrowymi. Regulatory cyfrowe no-
wej generacji sg: elastyczne, inteligentne, programowalne, o duzym stopniu
miniaturyzacji. Zintegrowane uklady elektrohydrauliczne sg nowoczesnymi,
innowacyjnymi i hydrotronicznymi rozwigzaniami, zastepujacymi tradycyjne
uktady sterowania napedoéw hydraulicznych.
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Pojecie rownowaznosci elementow hydrauliki sterujacej zmechanizo-
wanych obudéw Scianowych

Jan Gil, Krzysztof Raba, Lukasz Skutela — Kompania Weglowa S.A. - Zaktad
Remontowo-Produkcyjny, Kazimierz Stoinski — Gtoéwny Instytut Gornictwa

Streszczenie. Pojecie réwnowaznos$ci (substytutu) elementéw hydrauliki sterujacej
zmechanizowanych obudéw §cianowych zostalo wprowadzone na potrzeby dokony-
wania zakupow wedtug procedur ,,przetargu publicznego”. Ocena taka jest dokonywana
zwykle przez jednostke notyfikowana wylacznie na podstawie parametrow technicz-
nych wyrobu handlowego podobnego typu, do typu wyrobu ujetego w dokumentacji
technicznej producenta. Praktyka taka nie uwzglgdnia badan dodatkowych prowa-
dzonych przez producentéw hydrauliki sterujacej, ktorzy wspotdziataja z konstruktorem
i producentem w procesie tworzenia konstrukcji zmechanizowanej obudowy $cianowe;.
Dodatkowe badania umozliwiajg optymalizacj¢ konstrukcji w kierunku zwigkszenia
odpornosci na obcigzenia dynamiczne, jako pochodne wstrzaséw goérotworu, CO ma
wplyw na poprawe bezpieczenstwa pracy.

1. Wprowadzenie

Pojecie ,,rownowaznosci” (substytutu) elementow hydrauliki sterujgcej zme-
chanizowanych obudéw §cianowych zostalo wprowadzone na potrzeby dokony-
wania zakupow wedtug procedur ,,przetargu publicznego”. Ocene¢ taka doko-
nuje zwykle jednostka certyfikujaca wyroby na podstawie parametrow tech-
nicznych handlowego wyrobu podobnego typu, do typu wyrobu ujetego w do-
kumentacji technicznej producenta. Wystepowanie na rynku wielu wyrobow
podobnego typu skutkuje zwykle prawnym wprowadzeniem parametrow tech-
nicznych podanych przez producenta wyrobu i posiadajacego certyfikat wyrobu
wedtug polskiej normy PN-EN 1804-3+A1:2010 [5].

W przeprowadzonej analizie porownawczej najczesciej pomijany jest fakt,
ze normy z serii PN-EN 1804 [3, 4, 5] wyltaczaja przypadek ich obowigzywania
dla warunkow zagrozenia wstrzagsami gorotworu (aktualnie ponad 50% wydo-
bycia uzyskuje si¢ z poktadow zagrozonych wstrzasami goérotworu) oraz pro-
wadzonych badan dodatkowych elementéw sktadowych sekcji, w tym réwniez
z catym uktadem hydrauliki sterujace;.

Praktyka taka prowadzi do obnizania bezpieczenstwa pracy obudowy
z uwagi na wprowadzenie do obudowy elementéw, co do ktérych brak jest
podstaw stwierdzajacych ich pelng przydatnos¢. Pewnos¢ takg mozna dopiero
uzyska¢ przeprowadzajac badania dodatkowe, identyczne jakie zostaly prze-
prowadzone przez producentéw poszczegdlnych elementéw hydraulicznych, jak
réowniez producenta obudowy, w ktorej te elementy zostaly zastosowane. Jest to
istotne z uwagi, ze stanowig one elementy uktadu podpornosciowego zme-
chanizowanej obudowy $cianowej wymienione w normach z serii PN EN 1804
[3, 4, 5].
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Podstawg wprowadzania na rynek zmechanizowanej obudowy $cianowej
jest deklaracja zgodnosci wystawiona przez producenta lub prawnego jego
przedstawiciela, najczgsciej w oparciu o odpowiedni certyfikat wyrobu wydany
przez jednostke notyfikowana. Certyfikat obejmuje catg maszyng. W przypadku
zmechanizowanej obudowy $cianowej certyfikat obejmuje wszystkie pod-
stawowe elementy sktadowe, tzn. konstrukcje, hydraulike sitowa, uktady stero-
wania oraz istotne dla bezpieczenstwa wyposazenie dodatkowe.

Wprowadzenie na rynek zmechanizowanej obudowy $cianowej nie jest
rownowazne z jej dopuszczeniem do eksploatacji. W przypadku jej stosowania
w warunkach zagrozenia wstrzagsami goérotworu powinna ona speliaé wy-
magania dodatkowe wynikajace z koniecznosci ,,upodatnienia” obudowy, okre-
$lone w rozporzadzeniu Ministra Gospodarki w sprawie BHP § 440 ust. 2 [6].
Spelnienie wymagan dodatkowych wynikajacych z ,,upodatnienia” prowadzi do
przystosowania zmechanizowanej obudowy $cianowej do przejmowania dodat-
kowych obcigzen dynamicznych wynikajacych z wstrzasu goérotworu. Nalezy
zatem konstrukcje sekcji, jak rowniez jej elementy sktadowe przystosowac do
tych zwiekszonych wymagan dodatkowych w odniesieniu do norm serii PN EN
1804 [3, 4, 5]. Przewidujgc stosowanie zmechanizowanej obudowy Scianowej
w warunkach zagrozenia wstrzasami gorotworu przytoczona obudowa, jak row-
niez elementy hydrauliki na etapie projektowania, badan i certyfikacji, uwzgle-
dnia¢ powinny wymagania dodatkowe, unikajac w przysztosci ograniczen przy
wprowadzaniu do eksploatacji wyrobow.

Niniejsza praca przedstawia doswiadczenia i stosowane procedury przez
Zaktad Remontowo-Produkcyjny Kompanii Weglowej S.A. w Bieruniu w za-
kresie wymagan i badan dodatkowych dla uktadéw sterowania stojakiem zme-
chanizowanej obudowy $cianowej przeznaczonej do pracy w warunkach zagro-
zenia wstrzasami gorotworu. Uznanie przez producenta zmechanizowanej obu-
dowy $cianowej przeznaczonej do warunkow zagrozenia wstrzgsami gorotworu
elementu hydrauliki sterujacej za rownowazny (substytut) w poréwnaniu z ele-
mentem ujetym w DTR, w S$wietle dotychczasowych doswiadczen ZRP
powinno nastgpi¢ w oparciu o wyniki badan dodatkowych. Wyniki tych badan
powinny by¢ zblizone z uzyskanymi w procesie badania typu obudowy, prze-
prowadzone wedtug identycznych procedur i o zmianie tych elementéw po-
wiadomiona powinna zosta¢ jednostka notyfikowana, ktora wydata certyfikat na
zmechanizowang obudowe §cianowa.

2. Réwnowaznos¢ elementéw hydrauliki sterujacej zmechanizowanej
obudowy $cianowej

Pod pojeciem rownowazno$ci elementu i hydrauliki sterujgcej zme-
chanizowanej obudowy §cianowej, dla warunkéw zagrozenia wstrzgsami goro-
tworu w oparciu o do$wiadczenia wlasne przyjeto, ze powinny by¢ spetnione
nastepujace warunki:
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— posiadanie certyfikatu wydanego w oparciu o badania petne wedlug PN EN
1804-3+A1:2010,

— zgodnos$¢ wymiarow geometrycznych,

—  zgodnos¢ funkcjonalnosci,

— uzyskanie poréwnywalnych wynikow w badaniach dodatkowych przepro-
wadzonych przez producenta elementéw hydrauliki sterujgcej i producenta
zmechanizowanej obudowy $cianowe;.

Dla hydrauliki sterujacej stojakiem hydraulicznym zmechanizowanej obu-
dowy $cianowej pojecie rownowazno$ci dotyczy w szczegdlnoscei:
— zaworu sterowanego (blok stojakowy),
— zaworu ograniczajacego ci$nienie w przestrzeni roboczej stojaka,
— calego uktadu.

Wymienione elementy decyduja o podpornosci obudowy, a zatem o bez-
pieczenstwie w $cianie. Badania dodatkowe dla zaworéw ograniczajacych
cisnienie w przestrzeniach roboczych (wedtug PN EN 1804-3+A1:2010 grupa
A) obejmuja:

— probe przecigzeniowg x2 dla nominalnego cisnienia roboczego i przy
zablokowanym mechanicznie uszczelnieniu,

— probg wspotpracy zaworu ze stojakiem, z ktorym bedzie wspotpracowat dla
predkosci zaciskania stojaka 2,10,100 mm/min. Cisnienie powinno by¢
utrzymywane w granicach £5% w odniesieniu do warto$ci nastawy,

— okreslenie wydajnosci objgtosciowej zaworu w zaleznosci od ci$nienia
zasilania Q = f(P) w zakresie ci$nienia 25 MPa do x2 ci$nienie nominalne
nastawy zaworu,

— probe udaru stojaka z uktadem sterujacym (zawor, zawoér sterowany, cis-
nieniomierz) do ci$nienia maksymalnego proby (x2 ci$nienie nominalne
stojaka).

Badanie dodatkowe dla zaworéw sterowanych, tj. blok stojakowy (wedtug
PN EN 1804-3+A1:2010 grupa D) obejmuje:

— probg przecigzeniowa x2 dla nominalnego cisnienia roboczego przestrzeni
PT; wymienione badanie przeprowadza producent elementu hydraulicz-
nego.

Caty uktad hydrauliczny w sekcji bada producent obudowy. Badanie obej-
muje:

— okreslenie wydajnosci objetosciowej catego uktadu hydraulicznego zabez-
pieczajagcego przestrzen robocza stojaka w zalezno$ci od cisnienia PT
(charakterystyka Q = f(P)) w zakresie co najmniej 25 MPa do X2 ci$nienia
roboczego stojaka; charakterystyka przydatna do okreslenia ,,upodatnienia”
obudowy wedtug Rozporzadzenia Ministra Gospodarki w sprawie BHP
§ 440 ust. 2 [6],
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— sprawdzenie efektu wzbudzenia si¢ uktadu sterowania podczas rabowania
obudowy rozpartej na stanowisku z podporno$cia robocza; probe prze-
prowadza si¢ mierzgc ci$nienie w bloku stojakowym podczas rabowania;
przyrost ci$nienia PT nie powinien przekroczy¢ 20% potowy cisnienia
zasilania.

3. Wybrane przyklady badan dodatkowych

Badania dodatkowe zostaly przeprowadzone zgodnie z procedurg opisang
w punkcie 2 niniejszej pracy dla zmechanizowanej obudowy $cianowej KW-
12/31 — PozZW2/ZRP [1].

Uklad sterowania stojakiem, w ktéry zostala wyposazona obudowa pre-
zentuje rysunek 1.

m NTII
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Rys.1. Schemat sterowania stojakiem obudowy KW 12/31 POzW2/ZRP

1 — stojak hydrauliczny, 2 — zawor ograniczajqcy cisnienie, 3 — zawor sterowany (blok
stojakowy), 4 — cisnieniomierz

Badania dodatkowe dla zaworow ograniczajacych ci$nienie (grupa A we-
dhug PN EN 1804-3+A1:2010) obejmuja:
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— Na rysunku 2 oraz 3 przedstawiono rézne wykonania elementow posia-
dajacych tzw. funkcjonalno$¢, wymienno$¢ oraz parametry techniczne.
Niestety w wielu przypadkach nie mozna zamiennie ich stosowac. Szcze-
golng uwagge nalezy zwrdci¢ na bloki stOJakowe roéznigce si¢ miedzy soba
wyprowadzeniem przylgczy oraz umiejscowieniem otworéw mocujacych.
Skutkuje to tym, ze bez dodatkowego przyrzadowego nie mozna zamienne
ich stosowac.

A B

Rys.2. Ztaczka DN10 wykonanie: a) Kuta,
b) toczona, c) frezowana

Rys.3. Zawor sterowany (blok stojakowy): a) wykonanie ze spawanymi przylaczami,
b) wykonanie z litego materiatu

— Na rysunku 4 przedstawiono charakterystyke wydajnosci uktadu ograni-
czajacego ciSnienie w stojaku. Charakterystyka Q = f(P) zostala wymu-
szona dla uktadu sterowania przedstawionego na rysunku 1 i zaworu robo-
czego typu SP-10 z wykorzystaniem programu ANSSYS CFX [2].
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Rys.4. Wymuszona analitycznie charakterystyka wydajnosci uktadu sterowania (wedtug

rysunku 1), z zaworem SP-10: a) rozktad predkosci cieczy w zaworze, b) rozktad pred-

kosci cieczy w przytaczu zaworu, €) rozktad ci$nienia cieczy, d) charakterystyka wydaj-
nosci objetosciowej uktadu sterowania

— Na rysunku 5 przedstawiono przykladowe wyniki badan udarem masy
stojaka z uktadem sterowania wedtug rysunku 1 dla przypadku z zaworem
SP-10 oraz dla przypadku bez zaworu [8].

Stojak bez zaworu a Stojak z zaworem SP-10 b
20 80
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Rys.5. Przyktadowe wyniki badan stojaka z uktadem sterowania wedtug rysunku 1
udarem masy: a) bez zaworu, b) z zaworem typu SP-10
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— Na rysunku 6 przedstawiono przebiegi cisnienia jako funkcj¢ czasu podczas
rabowania obudowy rozpartej na stanowisku badawczym [7]. Warto zwro-
ci¢ uwage na rdznice wartosci i przebieg w czasie ci$nienia dla réznych
uktadoéw sterowania.

Cisnienie robocze

Cisnienie rabowania

Rys.6. Przebieg cisnienia podczas rabo- ..__._V,l ) ]
wania obudowy w stanowisku badaw- w7 S
czym: a) uktad sterowania wedlug rysun- - |
ku 1, b) inny uklad sterowania 2w 2y e e wm B un e me e W
— Pas —_— —

4. Podsumowanie

Przedstawiona problematyka jest w chwili obecnej aktualna z uwagi na
dokonywanie wickszosci zakupow elementéw hydrauliki sterujagcej w formie
,przetargu publicznego” i wprowadzenie na potrzeby procedur przetargowych
pojecia ,,rownowaznosci” (substytutu) w odniesieniu do elementow ujetych
w DTR producenta.

Na podstawie doswiadczen wiasnych, aby nie obniza¢ poziomu bezpie-
czenstwa obudowy nalezy przyja¢, ze element hydrauliki sterujacej ,,rowno-
wazny” w odniesieniu do ujetego w DTR producenta, jest to wyrdb dopusz-
czony na rynek w oparciu o certyfikat i charakteryzujacy si¢ dodatkowymi
parametrami technicznymi identycznymi z ujetymi w DTR producenta. Ponadto
parametry techniczne powinny by¢ potwierdzone wynikami badan, ktore beda
zbiezne z badaniami przeprowadzonymi przez producenta.

Wprowadzenie elementu ,,réwnowaznego” (substytutu) do zmechanizo-
wanej obudowy $cianowej powinno by¢ zgloszone do jednostki notyfikujace;j,
ktora wystawita certyfikat na obudowe.

Przedstawiony sposob postgpowania jest zgodny z zapisami norm zhar-
monizowanych z serii PN EN 1804 [3, 4, 5] oraz Rozporzadzenia Ministra
Gospodarki w sprawie BHP § 440 ust. 2 dotyczacy ,,upodatnienia” zmecha-
nizowanej obudowy do warunkdéw zagrozenia wstrzgsu gorotworu.
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Whioski

Wprowadzane do obudowy elementy Iub uktady hydrauliczne inne niz ujete
w Instrukcji Obstugi DTR producenta powinny by¢ poprzedzone badaniami
rownowaznymi. Stanowi to istotny element w przypadku roszczen uzyt-
kownika do producenta w ramach gwarancji czy rekojmi i powinno by¢
rowniez uwzglednione w procesie przetargéw publicznych.

Dokonywane zmiany w uktadach i elementach hydrauliki sterowniczej nie
powinny powodowaé pogorszenia parametréw technicznych sekcji obudo-
wy zmechanizowanej, a przede wszystkim stopnia bezpieczenstwa pracy
zatogi.

Podstawa w kazdym przypadku do wprowadzenia do eksploatowanej obu-
dowy zamiennikow (substytutow) powinien by¢ stosowny wpis do In-
strukcji (DTR) oparty o wyniki badan poréwnywalnych do tych jakie
uzyskat producent. O zmianach w DTR powinna zosta¢ powiadomiona
jednostka notyfikujaca, ktora wydata certyfikat obudowy.
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Innowacyjne rozwigzania eliminujace polaczenia spawane i gwinto-
wane w silownikach hydraulicznych stosowanych w obudowach zme-
chanizowanych

Jan Gil, Marian Labuzek — Kompania We¢glowa S.A. - Zaklad Remontowo-
Produkcyjny Bierun, Henryk Wencel — konsultant

Streszczenie. Przedstawiono innowacyjne rozwigzania, ktore eliminujg trudne do wy-
konania potaczenia spawane w sitownikach hydraulicznych stosowanych w obudowach
zmechanizowanych. Wyeliminowanie potaczenia spawanego pozwoli na wytwarzanie
sitownikow hydraulicznych z materialow o wyzszych parametrach wytrzymatos-
ciowych, a ktore sg niespawalne.

1. Wprowadzenie

Zmechanizowana obudowa $cianowa jest odpowiedzialna w $cianie eks-
ploatacyjnej za utrzymanie stropu. O wartosci sily podpierajacej strop decyduje
stojak hydrauliczny, rozparty pomiedzy stropnicg a spagnica obudowy. Jest to
sitownik dwustronnego dziatania, jedno lub dwuteleskopowy, wykonany zwy-
kle w technice spawanej lub gwintowej [1].

Trudno$¢ w wykonaniu polaczen spawanych i gwintowanych w sitow-
nikach spowodowata potrzeb¢ poszukiwania innych rozwigzan — szybszych
i tatwiejszych w wykonaniu. Po analizie r6znego rodzaju konstrukcji sitownikow
postanowiono zastosowac rozwigzanie w postaci tzw. ,,pierscienia Wencla” [2].

2. Nowe rozwigzania wezlow polaczeniowych w sitownikach

Ponizej przedstawiono metody wyeliminowania tradycyjnych potaczen
(spawanych oraz gwintowych) za pomoca nowego rozwigzania wykorzystuja-
cego do potaczen poszczegdlnych elementow sitownika tzw. ,,pierscienie Wencla”.

34 2 1 a) Wezet dlawica-ttoczysko w sto-
jaku dwuteleskopowym:

AN

S ,\\%"’ - W wiekszo$ci produkowanych
/‘5/ : aktualnie sitownikow polaczenie
i pomiedzy dtawicg (poz. 1), a cy-
e N lindrem pierwszego stopnia (poz.
— 2) oraz cylindrem drugiego stop-
§ nia (poz. 3) jest realizowane po-
< przez zastosowanie potaczenia

e gwintowego (poz. 4).

W celu wyeliminowania potacze-

nia gwintowego pomiedzy dia-

wicg (poz. 1), a poszczegdlnymi

Rys.1. Wezet dlawica - rdzennik — roz- cylindrami (poz. 2, poz. 3) ist-
wigzanie tradycyjne

83



CYLINDER 2010

Rys.2. Wezet dtawica - rdzennik —
rozwigzanie z pierscieniami Wencla

b)

nieje mozliwos¢ zastosowania
czterech ,pierScieni Wencla”
(poz. 5), (rys.2). Uszczelnienie
pomiedzy dtawicg, acylindrem
realizowane jest za pomocg stan-
dardowego zestawu uszczelnien.

Wezet stopa - rura cylindra:

W  produkowanych aktualnie
sitownikach hydraulicznych po-
laczenie pomigdzy stopa sitow-
nika hydraulicznego (poz. 1),
arurg cylindra (poz. 2) realizo-
wane jest za pomoca potaczenia
spawanego (poz. 3), (rys. 3.).

W celu wyeliminowania pota-
czenia spawanego pomigdzy stopa
sitownika hydraulicznego (poz. 1),
arurg cylindra (poz. 2) istnieje mo-
zliwos¢ zastosowania ,,pier§cienia
Wencla” (poz. 4) (rys. 4.).

Z ponizszego rysunku wynika
roOwniez, iz istnieje mozliwosé
wyeliminowania potaczenia spa-
wanego pomigdzy tlokiem, a cy-
lindrem drugiego stopnia poprzez

zastosowanie przegrody polaczonej gwintem z stopa sitlownika oraz do-

datkowego ,,pierscienia Wencla”.

Rys.3. Wezet stopa - rura cylindra — rozwigzanie tradycyjne
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\r \r % 7
o

Rys.4. Wezet stopa - rura cylindra — rozwigzanie z pierScieniem Wencla
c) Nowatorskie rozwigzanie wezta uszczelniajacego cylinder-ttoczysko:

Rozwigzanie to polega na catkowitym wyeliminowaniu dtawicy z kon-
strukcji sitownika hydraulicznego. Po zdemontowaniu stopy sitownika (poz.
1) wraz z ,,pierScieniem Wencla” (poz. 2), (rys. 5.), uzyskujemy wolna
przestrzen, dzigki ktorej istnieje mozliwos¢ zamontowania cylindra
drugiego stopnia oraz kompletnego ttoczyska. Uszczelnienia mocowane sa
bezposrednio w rowkach nacigtych w $ciankach cylindra.

I T
1 3]

Rys.5. Nowatorskie rozwigzanie wezta uszczelniajgcego cylinder-ttoczysko

3. Pierscienie Wencla
Do wykonania wyzej opisanych nowatorskich rozwiazan nalezy zasto-
sowac¢ dwa typy pierscieni:
— pier§cien zewngtrzny (rys. 6),
— pierScien wewngtrzny (rys. 7).
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Rys.7. Pierscien Wencla wewnetrzny
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4. Poréwnanie typowych rozwiazan silownikow z rozwiazaniami wyko-
rzystujacymi ,,pierscienie Wencla”

Poréwnanie rozwigzan typowych stosowanych dotychczas w budowie
sitownikow hydraulicznych w odniesieniu do rozwigzan wykorzystujacych

,»pierscienie Wencla” przedstawiono w tabelach (tabele 1, 2, 3).

Porownanie dwoch rozwigzan pod wzgledem mozliwosci diagnozy uszkodzen oraz

ich naprawy

Tabela 1

Ocena uszkodzen wewnetrznych
sitownika

Naprawa uszkodzen
W miejscu uzytkowania

silownika

Polaczenia spawane lub

gwintowane

Utrudniona ze wzgledu na zamknieta
przestrzen (skomplikowane pomiary)

Brak takiej mozliwosci

Polaczenia z wykorzysta-
niem pierscieni Wencla

Po zdemontowaniu stopy uzyskujemy
otwartg przestrzen ulatwiajaca pomiary

Istnieje taka mozliwosé

Poréwnanie polaczen spawanych z polaczeniami wykonanymi za pomoca
»pierscieni Wencla”

Tabela 2
Czas Mozliwosé Latwos$¢ wymiany
wyko- Prostota laczenia réz- Mozliwosé uszkodzonych ele-
nania wykonania nych gatunkow regeneracji mentow stojaka,
materialéw np. stopy
Skomplikowa- | Utrudniona ze Przy honowaniu cy- | Wymiana polega
o 2 |nysposébwy- |wzgledunaréz- |lindranie moznaza- |na odcigciu starej
g § § konania, wyma- | ng spawalno$é¢ pewni¢ wlasciwej ja- | stopy, wykonaniu
33 %‘ ga utrzymania | stali kosci obrobki w kon- | odpowiednich faz
E =1 5 | odpowiednich cowym odcinku cylin- | oraz przyspawaniu
£ | parametrow dra ze wzgledu na zam- | nowej — trudniej-
spawania knigta przestrzen sze wykonanie
> | Latwiejsze wy- |Brak ograniczen |Po zdemontowaniu |Wymiana polega
£ = |konanie zapo- |w doborze ma- |stopy, pilniki honow- | na zdemontowaniu
e] g E mocg operacji | teriatow przy nicy majg wybieg po- | piercienia i zato-
8 g £ |toczenia zachowaniu za cylinder co pozwa- | Zeniu nowej stopy
o ‘g trwatosci pota- | la uzyska¢ odpowie- |— tatwiejsze wyko-
o czenia dnig jako$¢ obrobki | nanie

Porownanie polaczen gwintowych z polaczeniami wykonanymi za pomoca
»pierscieni Wencla”

Tabela 3
Czas Narzedzia m(\)ll\lltp;iyl:v na
niezbedne do Prostota Prostota R Mozliwosé
wyko- konania konania montazu mozliwos¢ regeneracji
nania | Y - Wy uszkodzenia J
polaczenia .
uszczelnien
° Bardziej skom- | Wykonanie | Montaz po- Wigksze Skompliko-
'E g £ | plikowany ndz | potaczenia taczenia gwin- | ryzyko $cigcia | wana
N g g ksztattowy do | gwintowego - | towego wyma- | uszczelnien | (napawanie +
%’“ 2 > | nacigeia gwintu | bardziej skom- | ga uzycia ma- | przy nacinanie
a @ plikowane szyny wkrecaniu gwintu)
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Prosty n6z do | Nacigcie row- | Latwy montaz | Mate ryzyko |Prosta —mo-
€ < |nacigcia rowka |kapod pier- | za pomoca uszkodzenia | zliwo$¢ na-
2e £ $cien jest recznych uszczelki typu | ciecia rowka
8 % S prostsze niz | szczypiec oring przy w innym
o ! gwintu wsuwaniu miejscu

dlawicy
5. Whnioski

Po analizie powyzszych rozwigzan mozna wyciggng¢ wniosek, ze pro-
ponowany jako nowatorskie rozwigzanie ,,pierscien Wencla” ma szereg zalet,
migdzy innymi prostote wykonania i montazu oraz co najwazniejsze umozliwia
wyeliminowanie potaczen spawanych materialéw trudno spawalnych. Dodat-
kowym atutem moze by¢ mozliwos¢ catkowitego wyeliminowania dtawic
w sitownikach hydraulicznych.

Potaczenia wykorzystujace tzw. ,pierScien Wencla” znajduja si¢ ciagle
w fazie prob i koncowa ocena ich przydatnosci, skutecznos$ci oraz nieza-
wodno$ci moze nastapi¢ dopiero po ich zakonczeniu.

Literatura

1. Trresberger H., Grawe F., Migenda P.: Zmechanizowane obudowy Scia-
nowe. Tiefenbach, Katowice 2008.

2. Zgloszenie w Urzedzie Patentowym RP: P.390204 ,,Pierscien rozprezny™.
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Identyfikacja uszkodzen uszczelnien hydrauliki sitowej zmechanizo-
wanych obudéw Scianowych

Tomasz Karczewski, Sambor Pawelek, Ryszard Kubiesa — Kompania Weglowa
S.A. — Zaktad Remontowo-Produkcyjny Bierun

Streszczenie. W monografii przedstawiono problemy zwiazane z uszkodzeniami uszczel-
nien sitownikéw hydraulicznych zmechanizowanych obudéw $cianowych wystepuja-
cych w kopalniach Kompanii Weglowej S.A. Podjeto probe identyfikacji tych uszko-
dzen w oparciu o doswiadczenia wlasne oraz celem minimalizacji ich skutkow.

1. Wprowadzenie

Hydraulika sitowa stanowi podstawowy element zmechanizowanej obu-
dowy $cianowej odpowiedzialny za jej podpornos¢ i bezpieczenstwo [2, 3, 5].
Jakiekolwiek nieprawidtowe jej dzialanie skutkuje powazng awarig i zwykle
znacznymi utrudnieniami w eksploatacji oraz zagrozeniem bezpieczenstwa.
Hydraulika sitowa obejmuje stojaki hydrauliczne, podpory stropnicy i inne sito-
whniki pomocnicze. Dowolne ich uszkodzenia sa usuwane na drodze wymiany
uszkodzonego sitownika, konieczne jest w takim wypadku zatrzymanie pracy
$ciany. Na wystepowanie uszkodzenia hydrauliki sitowej ma wpltyw wiele
czynnikoéw. Najwazniejsze z nich to uszkodzenie gladzi cylindrow, ttoczysk
oraz uszczelnien.

Stojak hydrauliczny, podpora stropnicy czy inne elementy wykonawcze
hydrauliki sitowej oparte sg o sitownik hydrauliczny, ktéry w prostej postaci
jest przedstawiony na rysunku 1. Podstawowymi elementami sitownika jest
cylinder, tlok, dtawica, uszczelnienia.

PP UT+PO PP

/.

/ / Z g
o A TP 717
Dno cylindra o \ \ /
Ucho nakrecane

Cylinder Tiok Dlawica

Rys.1. Sitownik hydrauliczny stosowany w obudowach zmechanizowanych

Problematyke uszczelnien opisuje obszernie literatura [6], natomiast w pra-
cy przedmiotem badan byty elementy weztow uszczelniajacych, a mianowicie:

PP — pierscienie prowadzace,

UT — uszczelnienia ttoka,

PO — pierscienie oporowe,
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PZ — pierscienie zgarniajace,

UD — uszczelnienie dtawicy,

O — uszczelnienie statyczne dwoch nieruchomych powierzchni (najcze-

$ciej typ O-ring).

Sitowniki wystepujace w zmechanizowanych obudowach $cianowych sa
sitownikami dwustronnego dziatania (tzn. suwy robocze odbywaja si¢ w oby-
dwu kierunkach). Ma to istotny wptyw na pracg uszczelnien i wymaga dobrego
stanu powierzchni cylindra i ttoczyska. Czynnikiem roboczym stosowanym do
zasilania sitownikow sg zwykle ciecze hydrauliczne trudno palne typu:

— HFAE — jest emulsja koncentratu spreparowanego z olejow mineralnych
i dodatkoéw majacych na celu poprawi¢ zdolno$¢ tworzenia si¢ emuls;ji,
wlasno$ci smarne, odpornos$¢ na utlenianie i tworzenie si¢ piany [7],

— HFAS — jest to mikroemulsja o dyspersji koloidalnej koncentratu spre-
parowanego ze zwigzkow syntetycznych, zawierajacego w swym sktadzie
tylko 10% dodatkéw w postaci olejow mineralnych dla poprawy wiasnosci
przeciwzuzyciowych [7].

Wplyw na prawidlowa pracg uszczelnien ma czystos¢ cieczy (brak zanie-
czyszczen W postaci elementow statych). Ciecz hydrauliczng nalezy filtrowac
na poziomie 20-150 um w zaleznosci od rodzaju sterowania. Ci$nienia robocze
sitownikow stosowanych w zmechanizowanych obudowach $cianowych miesz-
czg si¢ W przedziale 25-48 MPa.

Przedmiotem niniejszej pracy jest identyfikacja uszkodzen uszczelnien
hydrauliki sitowej zmechanizowanej obudowy S$cianowej. ldentyfikacje prze-
prowadzono w oparciu 0 losowo wybrany zbiér 100 sitownikéw z posrod 3000
remontowanych sitownikow w 2010 r. przez Zaktad Remontowo-Produkcyjny,
Kompani Weglowej S.A. w Bieruniu. Identyfikacja uszkodzen uszczelnien
pozwoli w przysztosci wdrozy¢ procedury dla potrzeb eksploatacyjnych, re-
montow i usprawnienia konstrukcji, celem minimalizacji liczby awarii.

2. Kilasyfikacja i wyniki przeprowadzonej identyfikacji uszczelnien

Identyfikacja uszkodzen uszczelnien stosowanych w hydraulice sitowej
obudéw zmechanizowanych polega na ocenie wizualnej zdemontowanych
sitownikow oraz probe szczelno$ci przeprowadzanej na sitownikach dostar-
czonych do remontu. Wyniki pomiaréw zapisywane sg w specjalnie opraco-
wanej w tym celu tabeli w oparciu o do$wiadczenia Zaktadu Remontowo-
Produkcyjnego Kompani Weglowej S.A. w Bieruniu. Uszkodzenia odniesiono
do podstawowych elementéw uszczelnien, a mianowicie:

— pierScienia zgarniajagcego — rozumianego, jako znieksztatcenie krawedzi
zgarniajacej,

— pier$cienia prowadzgcego — rozumiana, jako zmiana ksztaltu,

— uszczelnienia dtawicy — objawiajaca si¢ wyciekami podczas proby ci$nie-
niowej,
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— uszczelnienia ttoka — powodujace przecieki wewnetrzne i nieutrzymywanie
ciesnienia w przestrzeni podttokowej,

— uszczelnienia statycznego dwoch nieruchomych powierzchni — objawiajace
si¢ wyciekiem cieczy hydraulicznej miedzy dtawica a cylindrem,
oraz uszkodzen pozostatych elementow sitownika:

— gladzi cylindra i ttoczyska — rozumiane, jako nieciggtosci powierzchni
chromowanej i wystepowanie korozji,

— uszkodzenia mechaniczne podzespotow sitownika np. skrzywienie tto-

czyska.

W kazdym z sitownikéw moze wystapi¢ wiecej niz jeden rodzaj uszko-
dzenia. Zbiorcze wyniki identyfikacji zebrano w tabeli 1.

Wyniki identyfikacji uszkodzen uszczelnien i prawdopodobne przyczyny ich
powstawania

Tabela 1

Uszkodzenia mechaniczne

Uszkodzenie

Uszkodzenie

Zabrudzona
ciecz

Oddziatywanie

Rodzaj_ Liczba g1adin (u’szko- el'emenF(')w hydrauliczna piasku, py%u

uszkodzenia | sztuk |dzenie ciggto-| sitownika (czynnik (czynnik
$ci warstwy | (skrzywienie zewnetrzny)
chromu) | tiokaitp) | EVPEr#nY)

Uszkodzenie
pierscienia 82 20 4 0 58
zgarniajacego
Uszkodzenia
pier§cienia pro- | 45 0 35 5 5
wadzacego
Uszkodzenie
uszczelnienia 30 14 0 8 8
dlawicy
Uszkodzenia
uszczelnienia 25 16 0 9 0
tloka
Uszkodzenia
uszczelnienia
statycznego 12 0 12 0 0
dwoch nieru-
chomych po-
wierzchni

Suma 194 50 51 22 71

3. Przykladowe uszkodzenia uszczelnien Sitownikéw hydraulicznych

Rysy wystepujace na obwodzie piericienia (rys. 2) mogly powsta¢ w sku-
tek zanieczyszczenia cieczy hydraulicznej elementami stalymi, jak réwniez
wskutek uszkodzenia powierzchni gtadzi cylindra hydraulicznego.
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Rys.2. Pierécien uszczelniajacy tlok sitownika

Rys.3. Pierécien uszczelniajacy ttok

Rozwarstwienie powierzchni pierscienia (rys. 3) powstalo prawdopo-
dobnie na skutek wady wewnetrznej materiatu.

Rys.4. Uszkodzony pierscien zgarniajacy

Zabrudzenie ttoczyska bylo najprawdopodobniej powodem uszkodzenia
zgarniacza (patrz wewngtrzna krawedz — rys. 4), co doprowadza zwykle do
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utraty funkcjonalno$ci pierscienia i przedostanie si¢ zanieczyszczen do we-
wngtrznych uszczelnien.

Rys.5. Pierscien prowadzacy

Porysowanie pier§cienia prowadzacego (rys. 5) na skutek nieodpowiedniej
cieczy hydraulicznej oraz uszkodzenia gtadzi cylindra.

4. Prezentacje przykladowych uszkodzen elementow sitownikow

Uszkodzenia warstwy chromu na ttoczyskach i cylindrach oraz skrzy-
wienia tloczysk, powoduja najczesciej uszkodzenia uszczelnien. Uszkodzenie
warstwy chromu prowadzi do powstania nieréwnosci, ktéra przyczynia si¢ do
uszkodzenia mechanicznego uszczelnien oraz tworzy kanat do przecieku
wewngtrznego.

Chromowanie tloczysk i cylindrow ma na celu zapewnienie odpornosci na
korozje. Obecnie na ttoczyska stosuje si¢ podwojng warstwe chromu (pola-
czenie warstwy miekkiej i twardej). Polaczenie takie ma na celu zwigkszenie
odpornosci na uszkodzenia mechaniczne. Warstwa twarda (zewnetrzna) za-
pewnia wigksza wytrzymalo$¢ na $cieranie. Natomiast warstwa migkka (we-
wnetrzna) zapewnia lepsza odporno$¢ na udarno$¢ w przypadku np. uderzenia.

W warunkach goérniczych warstwa chromu jest narazona na szybkie uszko-
dzenie poprzez np. bezposrednie uderzenie odtamkami skalnymi. Uszkodzenia
takie najczes$ciej wystepuja w postaci odprysku, w obrebie ktdrego powstaje
ognisko korozji pomimo chromowej powtoki anodowej. Analizujac to zjawisko
korozji mozna przypuszczac, iz jest ona wynikiem nieodpowiedniego doboru
warstwy ochronne;j.

W wigkszo$ci podzespoty sitownikow stosowanych w zmechanizowanych
obudowach $cianowych sg wykonane ze stali o duzej zawartos$ci wegla [1, 4],
odpowiednio:

— cylindry — ze stali 0 gatunku 32HA o zawarto$ci wegla 0,28-0,35%,
— tloczyska — ze stali 0 gatunku 41Cr4 o zawartosci wegla 0,38-0,48%.
Majac na uwadze wigksze powinowactwo chromu wzgledem wegla niz

wzgledem tlenu, mozna przypuszczac, iz w miejscu odprysku zamiast nie-
przepuszczalnej warstwy tlenkéw prawdopodobnie dochodzi do powstania
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warstwy weglikow (rys. 6). Warstwa weglikow jest warstwa przepuszczalng
(porowatg) przez co tlen jest w stanie przenika¢ do materiatu chronionego,
wskutek czego powstaja obszary korozji wzerowej. Obszar taki charakteryzuje
si¢ ostrymi i twardymi krawedziami powloki ochronnej. Krawedzie te w trakcie
pracy sitownika skrawaja uszczelnienia, co w koncu prowadzi do utraty funk-
cjonalnosci uszczelnienia.

powstajaca warstwa pasywujaca

CrO O,  tlenck czy weglik?
| \M o (
C

41Cr4 = 32HA

Rys.6. Odprysk warstwy chromu

Skrzywienie tloczyska powoduje nieprawidlowe doleganie uszczelnienia
do gtadzi i wyciek z dtawicy.

Na ponizszych rysunkach (rys. 7 i 8) przedstawiono przyktadowe uszko-
dzenia gladzi cylindra oraz skrzywienia ttoczysk.

Rys.7. Uszkodzenie gtadzi cylindra przesuwnika sekcji
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Rys.8. Skrzywione ttoczysko oraz uszkodzona gtadz sitownika przesuwnika

sekcji

5. Analiza uszkodzen uszczelnien hydrauliki silowej

Na podstawie wynikéw identyfikacji ujetych w tabeli 1 mozemy przyjac
nastgpujace wnioski:

90

80 1
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Typowe uszkodzenia uszezelnien

O Uszkodzenia piercienia zgarniajacego
B Uszkodzenia pierscienia prowadzacego
O Uszkodzenie uszezelnienia dlawicy

O Uszkodzenie uszezelnienia tloka

B Uszkodzenie uszezelnienia statyeznego
dwach nieruchomych powierzehni

Rys.9. Typowe uszkodzenia uszczelnien
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— uszkodzenia statyczne (0-ring) nast¢puja wytacznie w wyniku uszkodzen
mechanicznych dtawicy.

Rysunek 9 przedstawia czgsto$¢ wystgpowania typowych uszkodzen
uszczelnien natomiast na rysunku 10 ujgto przyczyny ich wystepowania.

80 7

70 1

60 1

50 -/

40 v

30 -/_
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Rys.10. Przyczyny uszkodzen uszczelnien

6. Podsumowanie

Przeprowadzona analiza uszkodzen wykazala, ze decydujacy wpltyw na
powstanie uszkodzen uszczelnien ma stan powierzchni ttoczyska w mniejszym
stopniu cylindra. Nalezy zatem dazy¢ w kierunku ochrony tych powierzchni
przed uszkodzeniami mechanicznymi, zabrudzeniem oraz korozja.

Warto rozwazy¢ celowos¢ wprowadzenia oston elastycznych na sitowniki

szczegoblnie istotne dla zmechanizowanej obudowy Scianowe;.

Majac na uwadze, ze aktualnie okoto 80% sitownikow stosowanych

W zmechanizowanych obudowach S§cianowych jest zabezpieczona powloka
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chromowa, nalezy rozwazy¢ zastosowanie warstw buforowych pomigdzy
chromem, a materialem wysokoweglowym lub zastosowanie innego materiatu

na powtoke ochronna.

Nalezy réwniez rozwazy¢ mozliwo$¢ stosowania innych materiatow na
podzespoty sitownika o ulepszonych wlasciwos$ciach.
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Wybrane problemy regulacji i eksploatacji pneumatyczno-hydrau-
licznych ukladow sterowania skoku okretowych $rub nastawnych

Czestaw Dymarski — Politechnika Gdanska

Streszczenie. W pracy przedstawiono wybrane problemy regulacji pneumatyczno-hy-
draulicznych uktadéw sterowania okretowych §rub nastawnych. Postuzono si¢ przy tym
opisem wypadku uderzenia specjalistycznego statku pozarniczego w pirs paliwowy
w Por-cie Polnocnym w Gdansku. Podjete przez autora czynno$ci, w tym analizy i
komisyjnie przeprowadzony eksperyment, pozwolilty wyjasni¢ przyczyny tego
zdarzenia. Nalezy sadzi¢, ze zaprezentowanie przeprowadzonych prac wyjasniajacych i
ich wynikéw sta- nowi¢ moze dobry material poznawczy dla projektantow i
uzytkownikow uktadow ste- rowania.

1. Wprowadzenie

Kilka lat temu na terenie Portu Potnocnego w Gdansku statek pozarniczy
podczas koncowego etapu podchodzenia do nabrzeza, nagle ruszyt do przodu
z gwaltownie wzrastajaca predkoscig i po chwili uderzyt w betonowa estakade
pirsu paliwowego. Wedtug relacji kapitana i zatogi statku, po przesterowaniu na
mostku skoku $ruby nastawnej na wstecz, W celu ostatecznego zatrzymania
statku, nastgpito samoczynne przesterowanie skoku na petng naprzod, a w kon-
sekwencji gwaltowny wzrost obcigzenia silnika i predkosci statku. Poniewaz
proby zmiany skoku nie skutkowaty, a statek zblizat si¢ do estakady kapitan
wcisngt przycisk zdalnego wytaczania silnika gtéwnego, krzyknat ,rzué¢ ko-
twice” 1 wycofatl si¢ z mostka. W chwile pdzniej statek uderzyt nadbudéwka
w estakade, co ze wzgledu na jej wigksza elastycznos$¢, niz dziobowej czgsci
kadtuba, spowodowato znaczne jej deformacje, ale ztagodzito dynamike ude-
rzenia i zmniejszylo uszkodzenia urzadzen wyposazenia statku oraz infra-
struktury na estakadzie.

Na szczeg$cie nie bylo ofiar w ludziach a jedynie niegrozne kontuzje. Nie
doszto tez do niebezpiecznych uszkodzen systemoéw i instalacji sitownianych
statku, np. paliwowego lub zezowego. Podobnie na estakadzie znacznie uszko-
dzony zostal tylko rurociag wody biegnacy obok paliwowego po jego ze-
wngtrznej stronie.

Po odholowaniu statku w bezpieczne miejsce dokonano szczegotowego
przegladu uktadu napedowego, w tym gtéwnie $ruby nastawnej oraz wykonano

inne czynno$ci, przedstawione w dalszej czgéci pracy, majace na celu wyjas-
nienie przyczyn zaistniatego zdarzenia.

2. Opis analizowanego ukladu sterowania Sruby nastawnej

Zastosowana na statku $ruba nastawna o srednicy D = 2100 mm zostata
wykonana w Zaktadach Mechanicznych ZAMECH w Elblagu. Napedzana jest
srednioobrotowym silnikiem z zaptonem samoczynnym poprzez przekladnie¢
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redukcyjng. System sterowania skoku $ruby jest pneumatyczno-hydrauliczny,
w ktorym zdalne sterowanie z mostka oraz z centrali manewrowo-kontrolnej
odbywa si¢ za pomocg uktadu pneumatycznego, za$ bezposrednie sterowanie —
za pomoca uktadu hydraulicznego. Uproszczony rysunek zespotu sruby nastaw-
nej wraz ze schematem uktadu hydraulicznego przestawiono na rysunku 1.
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Rys.1. Uproszczony rysunek zespotu sruby nastawnej wraz z uktadem jej sterowania
hydraulicznego

Sruba nastawna 1 zamocowana jest na kotnierzu watu $rubowego 2
utozyskowanego w tylnicy statku. Wat §rubowy posiada osiowo usytuowany
otwor, w ktorym umieszczony jest przesuwnie drag nastawczy taczacy, umiesz-
czony w piascie Sruby, mechanizm obrotu skrzydet z tlokiem sitownika hy-
draulicznego 4. Cylinder sitownika 4 jest jednocze$nie odcinkiem watu napedo-
wego potagczonym kotnierzowo ze sprzeglem 3 walu Srubowego 2 z jednej
strony i z watem wyj$ciowym przektadni redukcyjnej 5 — z drugiej strony. Do
przedniej $ciany przektadni w osi watu wyjsciowego zamocowana jest, przed-
stawiona na rysunku 2, skrzynia rozrzadu oleju 6 zawierajaca rozdzielacz oleju
oraz zespot mechanicznego sprzezenia zwrotnego i nadajnik 22 wskaznika rze-
czywistego skoku $ruby. Na bocznej $cianie skrzyni rozrzadu oleju znajduje sie
dzwignia 8 recznego zadawania skoku $Sruby. Dzwignia ta potgczona jest po-
przez tacznik pneumatyczny z sitownikiem pneumatycznym 7, ktdry zostanie
omowiony w dalszej czesci pracy.
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Zespot zasilania hydraulicznego sktada ze zbiornika glownego 10 i dwoch
jednakowych, pracujacych zamiennie poduktadow, z ktorych kazdy zawiera filtr
ssawny 12, Srubowg pompe 13 napedzana asynchronicznym silnikiem elek-
trycznym oraz zawor odcinajacy 18 i przekaznik cisnienia 21. Oba poduklady
polaczone sa poprzez zawdr logiczny 15 1 zawor zwrotny z gldownym przewo-
dem zasilajacym rozdzielacz suwakowy umieszczony w skrzyni rozrzadu oleju
6, przedstawionej doktadniej na rysunku 2. W przypadku zaniku cisnienia
w przewodzie zasilajacym rozdzielacz, nastepuje automatyczne zalaczenie dru-
giej pompy z jednoczesnym uruchomieniem sygnatu ostrzegawczego. Olej po-
wracajacy z rozdzielacza przeptywa przez rozdzielacz termostatyczny 16, ktory
zaleznie od temperatury oleju kieruje olej albo bezposrednio, albo przez chtod-
nice¢ 14 do zbiornika 10. Zawory przelewowe 17 zabezpieczajg przewdd zasila-
jacy i splywowy przed nadmiernym wzrostem ci$nienia. Przekaznik 22 pozio-
mu oleju w zbiorniku uruchamia sygnat w przypadku spadku poziomu do do-
puszczalnej warto$ci minimalne;j.

Rys.2. Uproszczony rysunek skrzyni rozrzadu oleju z widocznym rozdzielaczem i
zespotem sprzezenia zwrotnego

W ukladzie olejowym S$ruby nastawnej jest jeszcze oddzielny zespot
smarowania lozysk pochwy watu srubowego oraz mechanizmu obrotu skrzydet
w piascie $ruby nastawnej. W sktad tego zespotu wchodza dwa zbiorniki oleju,
a mianowicie: zbiornik grawitacyjny 9 i zbiornik spustowy 11, a takze zawor
trojdrogowy 19, zawor odcinajacy 18 i rurociagi. Zbiornik grawitacyjny zasila
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olejem, poprzez trojdrogowy zawor 19, tozyska pochwy watu Srubowego
I wngtrze piasty $ruby nastawnej. W celu zabezpieczenia uktadu przed dosta-
niem si¢ wody morskiej zbiornik 9 umieszczony jest na wysokosci 3-4 m nad
poziomem morza tak, by zapewni¢ odpowiednig nadwyzke cisnienia hydro-
statycznego oleju piascie Sruby w stosunku do cisnienia wody wokoét $ruby. Na
czas przegladow i remontéw olej z wymienionego obiegu grawitacyjnego
spuszczany jest do zbiornika spustowego 11. Ewentualne ubytki oleju w obiegu
grawitacyjnym uzupelniane sg za pomoca dodatkowego przewodu z zaworem
odcinajacym (nie pokazanym na rysunku) podtaczonego do gtownego przewodu
zasilajacego rozdzielacz. Umieszczony pod zbiornikiem grawitacyjnym zawor
odcinajacy 18 umozliwia okresowa kontrole szczelnos$ci i czysto$ci obiegu gra-
witacyjnego poprzez spuszczanie niewielkiej ilosci oleju z dna zbiornika
i sprawdzanie czy nie zawiera on wody lub innych zanieczyszczen.

Korpus 1, przedstawionej na rysunku 2 skrzyni rozrzadu oleju, zamoco-
wany jest za pomoca kolnierza do przedniej Sciany przektadni (poz. 5 narys. 1).
W dolnej czesci korpusu znajduje si¢ rozdzielacz suwakowy z przykryciami
ujemnymi. Zastosowanie przykry¢ ujemnych umozliwia odcigzenie pompy
podczas utrzymywania zadanego skoku $ruby na ,,petna naprzod”, kiedy wy-
magana do tego celu wartos¢ ci$nienia oleju jest znacznie nizsza od wymaganej
warto$ci maksymalnej. Nalezy bowiem zaznaczy¢, ze we wspotczesnych typo-
wych $rubach nastawnych najwigksze obcigzenie serwomechanizmu, a zatem
i najwyzsze cisnienie robocze oleju wystepuje podczas wykonywania manewru
przesterowania skoku z potozenia ,,cata wstecz” na ,,cata naprz6d” w momencie
przechodzenia przez skok zerowy $ruby. Z uwagi na to, ze ponad 95% czasu
zeglugi statku odbywa si¢ ze skokiem ,,pelna naprzod” lub zblizonym do tego,
zastosowanie rozdzielacza z przykryciami ujemnymi umozliwia prace pompy
przy cis$nieniu jedynie nieco wyzszym od wymaganego, co og6lnie mowigc
wigze si¢ ze znacznym zwigkszeniem efektywnosci uktadu oraz mniejszym jego
zuzyciem.

Przesterowanie skoku $ruby realizowane jest poprzez oddziatywanie tlo-
czyska sitownika pneumatycznego (patrz rys. 3) przy sterowaniu zdalnym lub
bezposrednio reki przy sterowaniu lokalnym na dzwigni¢ 7, skad poprzez ze-
spot 3: watkow, kot i dzwigni sygnal sterujacy przenoszony jest na suwak roz-
dzielacza powodujac jego przesunigcie. Przemieszczenie suwaka w prawo po-
woduje przeptyw oleju z przewodu zasilajacego do prawego kanalu na wyjsciu
z rozdzielacza i dalej do wnetrza drazonego drazka sterujacego 5. Drazek ten
przechodzi przez osiowy otwor watu wyjsciowego przektadni i potaczony jest
z tlokiem sitownika (nie pokazanym na tym rysunku, ale widocznym na rys. 1).
Dzigki temu przeptywajacy w nim olej dostaje si¢ do tylnej komory sitownika,
powodujac ruch ttoka i potaczonego z nim drazka sterujgcego w prawo. Row-
noczes$nie olej z przedniej komory sitownika wyptywa przestrzenia miedzy
drazkiem sterujacym a powierzchnig wewnetrzng dragzonego walu wyjsciowego
przektadni, a nastepnie polaczonej kotnierzowo z tym watem tulejki 6 do kor-
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pusu 1 i lewym kanatem do rozdzielacza. Stad zaznaczonymi linig przerywang
kanatami dostaje si¢ do rurociggu powrotnego (widocznego tylko na schemacie
narys. 1).

Na przednim koncu drazka sterujacego zamocowany jest pierscien §liz-
gowy z obwodowym kanalem, wewnatrz ktorego osadzony jest kamien §lizgo-
Wy zamocowany obrotowo na jednej z dzwigni zespotu 3 sprzezenia zwrotnego.
Ruch ttoka sitownika i polaczonego z nim drazka i pierScienia §lizgowego
spowoduje przemieszczenia elementow sprzezenia zwrotnego i W efekcie prze-
suwanie si¢ suwaka rozdzielacza w kierunku przeciwnym do ruchu tloka do
chwili, az warto$¢ rzeczywistego skoku §ruby zréwna si¢ z wartoScig zadang
W granicach przyjetej doktadnosci uktadu.

Uktad pneumatycznego sterowania zdalnego skoku $ruby nastawnej przed-
stawiono w sposob uproszczony na rysunku 3.
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Rys.3. Uproszczony rysunek pneumatycznego uktadu zdalnego sterowania skoku $ruby
nastawnej. Oznaczenia literowe: N — kierunek przesterowania na ,,naprzod”, W —na
,»wstecz”, Z — doptyw powietrza zasilajacego uktad

Dzwignia zdalnego sterowania 1, wraz z przekaznikiem 2 sygnatu cisnie-
nia dla kierunku przesterowania ,naprzod” i przekaznikiem 3 kierunku
,wstecz” umieszczone sg na moStku oraz w centrali manewrowo-kontrolnej
W sitowni, czego juz nie pokazano na rysunku. Po wychyleniu dzwigni 1
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sygnaty cis$nienia z przekaznikow przesylane sa poprzez zawor laczacy 6 do
sifownika pneumatycznego 4. W rezultacie ttoczysko sitownika przesuwa si¢
I poprzez tacznik pneumatyczny 5 oddziatuje na dzwignig sterowania lokalnego
(poz. 8 na rys. 1). Lacznik pneumatyczny spetnia rolg elementu sprezystego
0 charakterystyce zaleznej od ci$nienia powietrza zasilajacego uktad pneuma-
tyczny. Zawor laczacy 6 wraz z przekaznikiem hydrauliczno-pneumatycznym 7
i regulatorem 12 silnika gléwnego stanowia zespot automatycznego sterowania,
a wlasciwie zabezpieczenia silnika przed przecigzeniem poprzez zmniejszenie
skoku $ruby.

Sitownik pneumatyczny wyprodukowany przez firme Westinghouse
przedstawiony jest doktadniej na rysunku 4.
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Rys.4. Uproszczony rysunek sitownika pneumatycznego w uktadzie zdalnego
sterowania skoku $ruby nastawne;j

Sterujace sygnaly cisnieniowe powietrza dochodza do wlotow N i W
membranowego sitownika 1, ktorego ttoczysko polaczone jest przegubowo
z dzwignig 2 zamocowang wychylnie na jej dolnym koncu wzgledem korpusu
sitownika. Ruch tloczyska powoduje wychylenie tej dzwigni i tym samym
przemieszczenie polaczonych z jej gornym koncem tacznikow 3 i 5. Lacznik 3
poprzez element sprezysty wstepnie napiety 4 potaczony jest z korpusem sitow-
nika, co umozliwia akumulowanie energii sygnatu sterujacego przy wiekszych
przesterowaniach. tacznik 5 potaczony prawym koncem z dzwignia 6 powo-
duje poczatkowo jej odchylnie wzgledem punktu polaczenia z tacznikiem 7,
atym samym przemieszczenie jej srodkowego przegubu i wychylenie troj-
ramiennej dzwigni 9 sterujacej dziatanie bloku podwodjnego zaworu 10. Dolna
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komora tego bloku wspolna dla obu zaworoéw potaczona jest poprzez filtr
powietrza 13 z przewodem zasilajacym Z. Gorne oddzielne komory zaworowe
potaczone sa z przednia i tylng komorg sitownika 11. Wychylenie dzwigni 9
powoduje przymykanie jednego i zwigkszenie otwarcia drugiego zaworu, a tym
samym zroznicowanie cisnienia po obu stronach ttoka silownika, a w konse-
kwencji jego przesunigcie. Ruch ttoka wraz z ttoczyskiem 12 i dolnym koficem
dzwigni 8 bedzie trwat tak dtugo, az gorny koniec tej dzwigni, przesuwajac si¢
razem z tacznikiem 7 i gornym koncem dzwigni 6 w kierunku przeciwnym do
ruchu tloka, spowoduje powrdt dzwigni 9 w polozenie pierwotne. W momencie
nastapi wyrownanie ci$nien w obu komorach sitownika 11 i zatrzymanie ttoka
W potozeniu odpowiadajacym zadanej wartosci skoku $ruby nastawne;.

2.1. Czynnosci wyjasniajace przyczyne zdarzenia

Podczas ogledzin sitowni, dwie godziny po kolizji, gléwny mechanik
spostrzegl urwany tacznik sprzezenia zwrotnego silownika pneumatycznego
(poz. 7 na rys. 4). Urwanie nastgpitlo w przedniej ptaszczyznie czotowej prze-
ciwnakretki po stronie dzwigni 6, co pokazano na rysunku 5. Innych uszkodzen
mechanizméw 1 uktadow sterowania w sitowni nie stwierdzono.

Poza sitownig przewody powietrzne taczace pulpit manewrowy na mostku
z sitownia, a utozone na wewnetrznej stronie przedniej §ciany nadbudowki byty,
podobnie jak $ciana, wygicte, ale niezerwane. Wszelkie dalsze dziatania majace
na celu wyjasnienie przyczyn zdarzenia prowadzone byly za wiedza
I W obecnosci autora.

Zapoznano si¢ z zeznaniami kapitana i zalogi statku dotyczacymi opisu
zdarzen i przebiegu manewrow wykonanych bezposrednio przed kolizja. Prze-
analizowano dostepng dokumentacj¢ zdawcza $ruby nastawnej oraz innych ma-
teriatdw dotyczacych konstrukcji i sterowania $rub nastawnych produkcji Za-
ktadow Mechanicznych ZAMECH w Elblagu. Nastepnie w obecnosci przedsta-
wicieli ABB ZAMECH przeprowadzono proby mechaniczno-hydraulicznego
uktadu $ruby nastawnej. Polegaly one na petlnym przesterowaniu lokalnym
skoku $ruby nastawnej i potaczone byly z prowadzong przez nurka obserwacja
podwodna zmian potozenia skrzydel. Wykonano takze proby samego ukladu
pneumatycznego bez uszkodzonego tacznika. Testowane uktady pracowatly po-
prawnie i nie dostrzezono zadnych nowych uszkodzen.

Podczas kolejnych prob dziatania samego pneumatycznego uktadu zdal-
nego sterowania sprawdzono dziatanie sitownika pneumatycznego. Poprzez
bardzo lekkie oddziatywanie palcem na goérny koniec dzwigni 6 powodowano
pelne przesunigcie ttoka sitownika w obu kierunkach: na naprzod i wstecz.
W zakresie przeprowadzonych prob uktad dziatal poprawnie. Dostrzezono
jednak pewng charakterystyczng, a istotng wlasciwos¢ uktadu. Polegata ona na
tym, ze z kazdego przesterowanego potozenia tloka sitownika pneumatycznego,
z chwila zaprzestania oddziatywania na dzwigni¢, co symuluje urwanie si¢
tacznika, tlok wysuwat sie catkowicie w kierunku naprzod.
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Po przeanalizowaniu konstrukcji i dziatania systemu sterowania s$ruby
uznano za celowe wykonanie okreslonych dodatkowych prob z nowym tgczni-
kiem wykonanym i zamocowanym tak, by doktadnie odtworzy¢ podstawowe
wymiary i potozenie tgcznika uszkodzonego. Zgodnos¢, w nowym i dotych-
czasowym lgczniku, dwoch najbardziej istotnych wymiaréw: odlegtosci migdzy
zewnetrznymi powierzchniami sworzni oraz miedzy sworzniem a czolowa
powierzchnig §ruby tacznika sprawdzono komisyjnie.

Proby te zostaly przeprowadzone z udziatem przedstawicieli wszystkich
zainteresowanych stron. Najpierw sprawdzono dziatanie mechanizmu zmiany
skoku $ruby z pracujagcym uktadem hydraulicznym i przy recznym sterowaniu.
Kilkakrotnie przesterowano na ,,calg naprzod”, az do zadziatania zaworu prze-
lewowego, co odpowiadato skrajnemu potozeniu tloka sitownika hydraulicz-
nego, a nastepnie na ,,cata wstecz” réwniez az do zadzialania zaworu prze-
lewowego. W catym zakresie przesterowan uktad pracowat poprawnie.

Kolejne proby wykonano przy wilaczonym uktadzie zdalnego sterowania.
Polegaty one na kilkakrotnym zdalnym przesterowaniu skoku §ruby w pelnym
zakresie z obserwacja elementow uktadu i sprawdzaniem zgodnosci skoku za-
dawanego ze wskazaniami na poszczegolnych wskaznikach. Uktad realizowat
zmian¢ skoku S$ruby w calym zakresie. Postanowiono wowczas powtdrzy¢
probe pelnego przesterowania w obu kierunkach nie w sposob ciagly, lecz
stopniowo matymi krokami. Przy tym po kazdym kroku dotykano tacznik 7
lekko naciskajac w kierunku poprzecznym. Lacznik ten prawie w calym zakre-
sie skoku lekko poddawat si¢ w ramach istniejacych luzow w przegubach.
Jednak przy zblizaniu si¢ do potozenia ,,cata naprzod” wyraznie napinat si¢ i byt
bardzo sztywny. Ponowna doktadna obserwacja weziéw zamocowania tacznika
ujawnita przyczyng tego napiecia. Otdz juz przed osiagnieciem SKraj- nego
polozenia ,.cala naprzod”, czolowa krawedz S$ruby regulacyjnej lacznika 7
opierata si¢ o dzwigni¢ 6, powodujac tym samym powstanie momentu zgina-
jacego ten tacznik. Dla lepszego uwidocznienia zaobserwowanego zdarzenia na
rysunku 5 przedstawiono fragment tego wezta konstrukcyjnego w dwoch poto-
zeniach: dla skoku zerowego i ,,cata naprzod”.

Dodatkowe obcigzenie tgcznika wymienionym wyzej momentem zgina-
jacym bylto niewatpliwie wielokrotnie wigksze od normalnego obcigzenia robo-
czego wywolanego tylko sitg osiowa.

Przeprowadzono takze probg zachowania si¢ uktadu z symulacjg urwania
si¢ tacznika realizowang przez szybkie wyciggniecie sworznia laczacego ja
z dzwignig sterujaca dla dwoch skrajnych i kilku posrednich ustawien skoku
sruby. Za kazdym razem po wyciagnieciu sworznia skok $ruby przesterowywat
sie na ,,cala naprzod”.

Poza wymienionymi probami w Laboratorium Wydziatu Oceanotechniki
i Okrgtownictwa Politechniki Gdanskiej wykonano badania metalograficzne
przetlomu uszkodzonego tacznika. Wyniki tych badan wykazaty, ze zerwanie

106



CYLINDER 2010

facznika nastgpito wskutek zmeczenia materiatu pod wptywem dziatajacego na
tacznik w dluzszym okresie czasu zmiennego obcigzenia momentem zgina-
jacym.

111,90

2,85

Mie jsce pekniecia

Naprzod

Mie jsc& opoarcia sruby o dzwignie

Rys.5. Wezet potaczenia tacznika z dzwignia w potozeniu skoku zerowego i ,,cata
naprzdd” z podanymi warto$ciami dwoch sprawdzanych komisyjnie wymiarow

Na rysunku 6 przedstawiono fotografie przetlomu z zaznaczeniem widocz-
nych stref postepujgcego uszkodzenia zmeczeniowego. Powstanie peknigcia
zmeczeniowego zostalo wywolane pojawieniem si¢ w strefie pierwszej, dziata-
jacego przez dhuzszy okres czasu cyklicznego obcigzenia przytozonego w sposob
mimosrodowy w stosunku do osi sruby tacznika tak, aby mogt powsta¢ moment
zginajacy $rube. Obcigzenie to wywotalo sekwencyjne ,,otwieranie i ,,zamykanie”
powierzchni pekniecia, ktore propagowato w kierunku strefy ,,2” . W miarg roz-
woju pekniecia, po osiagnieciu granicy strefy ,,2”, z powodu wzrostu naprezen
wywotanych znaczaca utrata przekroju materiatu nastapit wzrost predkosci pro-
pagacji. Po osiagnieciu wymiaru wyznaczonego przez granicg strefy ,,3” nastapito
statyczne dorwanie przekroju $ruby z powodu przekroczenia granicy wytrzy-
matosci wskutek utraty okolo 60% powierzchni pierwotnego przekroju sruby.

3. Wnhnioski koncowe

Przeprowadzone prace analityczne oraz ogledziny i proby ukladu $ruby
nastawnej, a takze badania metalograficzne przetomu zerwanej $ruby pozwolity
wyjasni¢ przyczyng zaistniatej kolizji. Jest nig niewlasciwe wyregulowanie ele-
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mentow sprzezenia zwrotnego w zespole sitownika pneumatycznego, a doktad-
nie za glebokie wkrecenie Sruby regulacyjnej tacznika 7 (patrz rys. 4) od strony
polaczenia z dzwignig 6. Skutkiem tego, kazdorazowo przy przesterowaniu
,cala naprzoéd” dochodzito do opierania si¢ czotowej krawedzi $ruby regula-
cyjnej tacznika o dzwignig sterujaca. Powodowato to dodatkowe obcigzenie obu
tych elementéw momentem zginajacym dzialajacym w pionowej ptasz- czyznie
ich wzajemnego przemieszczania si¢. Skutki tego obcigzenia byly najbardziej
niekorzystne dla sruby regulacyjnej tacznika, ktorej wymiary po- przeczne byty
najmniejsze, a naciety gwint byl znacznym karbem.

Rys.6. Widok przetomu $ruby z zazna-
czonymi strefami postgpujacego znisz-
czenia

Nalezy zaznaczy¢, ze dla normalnego obciazenia roboczego, to jest nieznacz-
nej sity osiowej rzedu ~N, $ruba ta jest dostatecznie wytrzymata i nie mogtaby
ulec takiemu uszkodzeniu. Jednak to pojawiajace si¢ okresowo, dodatkowe ob-
cigzenie momentem byto wielokrotnie wigksze i powodowato wystapienie w $ru-
bie duzych naprezen zginajacych. Napregzenia te mniejsze od statycznej wytrzy-
matosci nie spowodowaly doraznego zniszczenia, jednak powtarzajac si¢ cy-
klicznie doprowadzity do peknigcia zmeczeniowego, ktorego mechanizm po-
wstawania zostal wyjasniony w opisie badan metalograficznych [1].
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Na podkreslenie zastluguje zgodnos$¢ kierunku przemieszczania si¢ strefy
uszkodzen zmeczeniowych z plaszczyzng dzialania momentu zginajacego,
widoczna wyraznie na fotografiach zamieszczonych na rysunku 6.

Oprocz wyjasnienia przyczyn urwania tacznika warto zastanowic sie, kie-
dy 1 w jakich okolicznosciach dokonano tej wadliwej regulacji uktadu. Z ana-
lizy zakresu prac wykonanych w ramach okresowego przegladu technicznego
$ruby nastawnej wykonanego pot roku przed opisanym wydarzeniem wynika,
ze nie dokonywano zmian dlugo$ci czy zamocowania samego tacznika. Prze-
prowadzono jedynie kontrole dziatania uktadu sterowania skoku $ruby w pet-
nym zakresie przesterowania, sprawdzajgc poprawno$¢ dziatania i doktadnos¢
wskazan zwtaszcza ustawienia skoku zerowego.

Poniewaz dziatanie uktadu w tym wzgledzie byto poprawne, o czym moga
$wiadczy¢ wyniki z przeprowadzonych prob z nowym lacznikiem, ekipa serwi-
sowa uznala za niecelowe wykonywanie szczegotowego przegladu wymagaja-
cego demontazu elementéw uktadu. Mozna sadzi¢, ze podobnie przebiegaty
takze wczesniejsze przeglady, co thumaczytoby dtugi okres eksploatacji i nara-
stania zniszczenia zmegczeniowego.

Istotng cecha omawianego uktadu zdalnego sterowania §ruby nastawnej
byt niewlasciwy sposdb jego wyregulowania, sprzeczny z ogdlnie przyjeta
W technice zasada, ze uszkodzenie jakiegokolwiek elementu uktadu zasilania
lub sterowania urzadzenia powinno powodowaé zatrzymanie urzadzenia lub
przejscie na najmniej niebezpieczny stan pracy. W tym przypadku zerwanie
$ruby tacznika powinno powodowac raczej przesterowanie uktadu na ,,wstecz”
anizeli na ,,naprzod”. Nalezy zaznaczy¢, ze wspolczesne sruby nastawne buduje
si¢ z tak zaprojektowang geometrig zarysu skrzydet, by generowane na nich
pole ci$nien i sity hydrodynamiczne dazyly w catym zakresie zmiany skoku do
przesterowania go na ,,wstecz”. Jest to korzystne z dwoch powodow. Po pierw-
sze, w przypadku jakiejkolwiek awarii uktad sterowania hydraulicznego 1 zani-
ku cis$nienia oleju skok $ruby przesterowuje si¢ samoczynnie na ,,wstecz”, po-
wodujac zmniejszanie predkosci ptyngcego do przodu statku, co umozliwia
w odpowiednim momencie wylaczenie silnika gtdéwnego i zatrzymanie statku.
Po drugie, staty kierunek obcigzenia zewngtrznego zapewnia pracg uktadu przy
wybranych luzach, co zwigksza doktadnos¢ sterowania.

Przedstawiony w pracy opis uktadu sterowania i analiza przyczyn zaistnia-
lej awarii moze stanowi¢ uzyteczny material poznawczy dla projektantow i
uzytkownikow systemow sterowania.
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Gdzie ukryla si¢ sila hydrodynamiczna w charakterystyce zaworu
ciSnieniowego
Jan Marianowski — Akademia Gorniczo-Hutnicza

Streszczenie. W opracowaniu poddano analizie sity dziatajace na element zamykajacy
przeptyw w zaworze ci$nieniowym. W opisie uwzgledniono dziatanie sily hydrodyna-
micznej wynikajace ze zmiany kierunku i predkosci wypltywajacej z zagrozonego
obszaru strugi emulsji. Wykazano dominujacg role tej sity w otwieraniu i zamykaniu
zaworu. Podano wptyw wybranych parametréow konstrukcyjnych zaworu na omawiane
zjawisko. Wykonano przyktadowe obliczenia i poréwnano je z rezultatami testow.

1. Wprowadzenie

Zastosowanie obudow o coraz wigkszych Srednicach stojakow stwarza
koniecznos¢ rozwigzywania okreslonych problemow ich funkcjonowania. Istota
dziatania obudowy upodatnionej sprowadza si¢ do kontrolowanego obnizania
obudowy w przypadku, gdy jest ona obcigzana ze strony stropu sita wynikajaca
z podporno$ci roboczej samej obudowy. Pamigtajac, ze podpornos¢ robocza
wyznaczana jest z kolei maksymalnym cis$nieniem, ktore moze istnie¢ w stoja-
kach obudowy, jest rzecza zrozumiata, ze to wtasnie kontrola tego ci$nienia ma
niezwykle istotne znaczenie.

W zastosowanych rozwigzaniach technicznych obudowy teleskopowej
podczas jej pracy (ij. przenoszenia obcigzenia ze strony stropu na spodnik
stojaka) mamy do czynienia z dwoma niezaleznymi autonomicznymi obszarami
emulsji poddanymi ci$nieniu:

— obszar pod ttokiem rdzennika zewnetrznego oraz
— obszar pod ttokiem rdzennika wewnetrznego,

ktore sg rozdzielone tzw. zaworem dennym bedacym niczym innym jak zawo-
rem zwrotnym sterowanym mechanicznie potozeniem rdzennika zewnetrznego
wzgledem spodnika stojaka. Jego rola jest podobna do roli wentyla w uktadach
pneumatycznych. W operacji rozpierania obudowy po calkowitym wysunigciu
rdzennika zewngtrznego umozliwia dalsze rozpieranie obudowy droga wysuwu
rdzennika wewngetrznego. W przypadku wymuszonego ruchami goérotworu ob-
nizania si¢ stropu, w pierwszej kolejnosci wsuwa si¢ rdzennik zewngtrzny
dzieki otwarciu zawordéw upustowego lub szybko-upustowego. Trwaé to moze
dopoty, dopdki ttoczek zaworu dennego nie oprze si¢ o dno spodnika. Wtedy,
jesli zachodzi taka konieczno$é, dzigki otwartemu zaworowi dennemu moze
dopiero wsuwac¢ sie rdzennik wewnetrzny poddajgc dalej obudowe naciskajg-
cemu gorotworowi. Rabowanie obudowy odbywa si¢ w podobnej kolejnosci.

Wspomniana autonomicznos$¢ przestrzeni pod rdzennikami zewngtrznym
i wewnetrznym jest wynikiem zastosowania na wlocie do kazdego stojaka bloku
zaworowego o specyficznej konstrukcji i wyposazonego takze w zawor zwrotny
(czesto sterowany ci$nieniem). Obszar pod ttokiem rdzennika zewngtrznego
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potaczony jest z zaworem upustowym lub dodatkowo jego blizniaczg konstruk-
cjag zaworem szybkoupustowym. Zastosowanie zaworu upustowego a czasem
i dodatkowo zaworu szybkoupustowego pozwolito na upodatnienie obudowy
(uelastycznienie jej dziatania) droga pozbywania si¢ w miarg koniecznos$ci
okreslonej ilosci emulsji z uktadu hydraulicznego tak, aby nie zostala obnizona
podpornos¢ robocza samej obudowy. Stosowane w uktadach hydraulicznych
obudoéw zawory upustowe sg niejako bezpiecznikami pierwszej (zawory upu-
stowe) oraz drugiej (zawory szybkoupustowe) kolejnosci dziatania.

Aby zawory upustowe mogly peli¢ w sposéb wiasciwy swoja role
w danej obudowie, powinny charakteryzowa¢ si¢ odpowiednimi parametrami,
tj. wlasciwa przepustowoscia (wydajnoscig) oraz mozliwoscig nastawy cisnie-
nia umozliwiajacymi adaptacj¢ danej obudowy do istniejacych podczas eks-
ploatacji warunkow gorniczo-geologicznych.

Na rysunku 1 przedstawiono jak warunki osuwajacego si¢ z dopuszczalng
predkoscia stropu determinuja dobor dla konkretnego rodzaju obudowy prze-

pustowosci zaworu upustowego mogacego mie¢ zastosowanie w danych wa-
runkach eksploatacji.
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Rys.1. Zwigzek technicznych parametréw obudowy podatnej
z dopuszczalnymi predko$ciami osuwania sie stropu

Analizujac wykresy na rysunku 1 nietrudno zauwazyé¢, ze obudowom
z zakresu duzych podpornosci towarzyszy¢ powinny zawory upustowe o wyjat-
kowo duzej przepustowosci. Jest to zagadnienie do$¢ ztozone, bowiem z kon-
strukcyjnego punktu widzenia zwigzane jest z kompromisem pomigdzy duza
predkoscia wyptywu strugi emulsji a jej przekrojem poprzecznym i trasg
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przeptywu tak, aby podporno$¢ robocza sekcji obudowy nie doznata na tym
uszczerbku.

W opracowaniu podjeto analize idei zastosowania zaworu upustowego
W rdzenniku wewnetrznym stojaka. Zaproponowana konstrukcja miata na celu
sprawdzenie mozliwos$ci technicznych takiego rozwigzania. Poniewaz ci$nienie
panujace pod rdzennikiem wewnetrznym stojaka jest cisnieniem zmultipliko-
wanym w stosunku do ci$nienia panujacego pod rdzennikiem zewnegtrznym,
nalezalo spodziewac si¢ podczas pracy zaworu niezwykle intensywnej zamiany
postaci entalpii zwigzanej z praca przetlaczania (tloczenie emulsji do zaworu
przez rdzennik wewngtrzny) na posta¢ entalpii zwigzang z energia kinetyczng
wyplywajacego strumienia emulsji z zaworu. Poniewaz w zaproponowanej
konstrukcji zaworu ma miejsce zmiana tak kierunku, jak i wartosci predkosci
przeptywajacej strugi emulsji nalezato si¢ spodziewa¢ wystapienia duzych sit
hydrodynamicznych.

2. Sila hydrodynamiczna

W obrebie stozka grzybka lub talerzyka zaworu predkos¢ cieczy hydrau-
licznej ulega zmianie tak co do wartosci jak i co do kierunku (rys. 2). Fizycznie
zmiana pedu cieczy jest wynikiem dziatajacej na powierzchni strugi sity. Jesli

oznaczymy przez 1_3; ped cieczy doptywajacej do grzybka (talerzyka), a przez

g ped cieczy wplywajacej pod grzybek (talerzyk) to bilans pedu strugi
mozemy okresli¢ rownaniem jak nizej [3, 4]:

PP =Vxpx(v;~v,) (1)
gdzie:

\71 — predkos¢ cieczy doptywajacej pod grzybek,

—

v; —predkos¢ cieczy wplywajacej spod grzybka,
L — gestosc cieczy,
V' —objetos¢ strugi doznajgcej zmiany pedu.

Jesli odniesiemy zmiang pgdu (1) do czasu At, w ktorym ona zaszla,
otrzyma¢ mozemy znane z fizyki rownanie zwane réwnaniem sity hydro-
dynamicznej Fup 0 postaci:

A2 = B px(vy=v,) = Fiio = 0x px(v; =) @

gdzie:
Q@ —wydatek odniesiony do strugi cieczy.

Sita wyrazona rownaniem (2) przylozona jest do powierzchni strugi cieczy
tak, aby zmieni¢ jej ped. Pamig¢taé jednak nalezy, ze zgodnie z III zasadg dyna-
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miki Newtona struga cieczy oddziatuje na element wymuszajacy omawiang
zmiane Z sila o tej samej wartosci lecz przeciwnym zwrocie dziatania. Jak-
kolwiek sity te sg rowne sobie co do wartosci, lecz punkty ich przytozenia sg
rozne. Fakt ten jest bardzo istotnym w dalszym prowadzeniu analizy.

Rozwazajac szczegdtowo przeptyw cieczy przez zawor nietrudno za-
uwazy¢, ze doptywowi cieczy pod grzybek towarzyszy nie tylko zmiana kie-
runku przeptywu strugi, ale i zmiana jej predkosci powstajaca wskutek naglego
zmniejszenia przekroju poprzecznego.

3. Bilans sil dzialajacych na grzybek zaworu

Na rysunku 2, kierujac si¢ schematem przedstawionym w oparciu o lite-
raturg [2, 4], zestawiono obcigzenia ruchomych elementéw zaworu zwanych
potocznie grzybkami o dodatnim, zerowym i ujemnym kacie rozwarcia. Przy-
jete obcigzenia dotycza ustalonego stanu pracy zaworu. Wérod dziatajacych na
grzybki sit mozna wyr6znié:

— sile F; dzialajaca ze strony ci$nienia roboczego pi,

— sile Fszcz dziatajaca ze strony cisnienia panujacego w szczelinie Pszcz,

— sile Fs dzialajaca na grzybek ze strony sprezyny,

— sile Fr tarcia lepkiego w szczelinie,

— sile hydrodynamiczng Frp dziatajacg ze strony zmienianej strugi cieczy (2).

Zgodnie z sugestiami zawartymi
R, =kx, w [4] site Fszcz wynikajaca z istnienia
1 ci$nienia Pszcz mozna pomingé, zwlasz-
cza ze wspotczesne konstrukcje gniazd i
! grzybkéw w ogdle nie dopuszczaja do
jej =zaistnienia, uniemozliwiajac tym
h,J [ samym wczesniejsze anizeli nastawione
otwarcie zaworu.

Rys.2. Schemat sit dziatajacych na grzybek
wedhug [2, 4]
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Roéwnania rownowagi dla réznego ksztaltu grzybkow majg postaé, jak
nizej:
— dla grzybka o dodatnim kqcie rozwarcia a:
P ¥ A —kx(x+x,)+Oxpx(v,—v;xcos ®@)=0 (3a)
— dla grzybka o zerowym kqcie rozwarcia a:

prxA;—kx(x+x,)+O0xpx(v;)=0 (3b)

— dla grzybka o ujemnym kqcie rozwarcia a:

P x A —kx(x+x))+0Oxpx(v,+v;xcosO)=0 (3c)
gdzie:
A1 —czynna powierzchnia pod grzybkiem,
Xo — nastawa sprezyny zaworu (ugiecie wstepne),
X  —robocze ugigcie sprezyny,

® —kat odchylenia strugi od jej kierunku pierwotnego.

Dla wspotczesnych konstrukcji z duzym przyblizeniem mozna przyjaé
O=a.

Poniewaz z nastaw zaworow wynika, ze:
Prx 4, =kxx, (4)

rownania (3a), (3b) i (3c) przyjmuja bardzo prostg forme rownowagi sit
dziatajacych na grzybki zaworu dla odpowiadajacych im katéw rozwarcia o

kxx=0xpx(v,—v;xcos @) (5a)
kxx=0xpxv, (5b)
kxx=0xpx(v,+v;xcos @) (5¢)

Jesli ponadto uwzglednimy w prawych stronach réwnan (5a), (5b), (5¢)
zwigzek pomigdzy predkoscia Vi a przepustowoscig zaworu Q = Ay xyy otrzy-
mamy roéwnania tozsame z réwnaniami parabol opisujacych zwiazek sit hy-
drodynamicznych z sitami sprezystymi w postaci:

k><x=AFS=§><Q><(Q—A1><v3xcos@) (6a)
1
Jexx = AFg = £-x 0’
xx=AF; =1-xQ (6b)
4,
kxszFS:AﬁxQx(Q+A]xv3><cos@) (6¢)

1

Kolejne formy rownan (3), (5), (6) podano celowo, chcac przyblizy¢
wystepujace réznice w funkcjonowaniu zawordéw. Nalezy pamigtaé, ze wartosci
liczbowe okreslane wzorami (6) sg tylko sktadnikami ogoélnej sumy opisujacej
sity dziatajace na grzybek zaworu (3).
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Na rysunku 3 w formie poréwnawczej sity hydrodynamiczne (prawe
strony rownan (6)) zestawiono z ograniczeniami dla sil sprezystosci wynika-
jacymi ze skonczonego skoku sprezyn (20000 N). Predko$¢ vz przyjeto arbi-
tralnie jako réwng vs = 200 m/s, powierzchnie przekroju Az = 100 mm?,
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Rys.3. Wplyw kata rozwarcia grzybka na wielkos$¢ sity hydrodynamicznej

W dalszych rozwazaniach poddano analizie prace grzybka o dodatnim
kacie rozwarcia (6a), traktujac, ze jest to jedyne z mozliwych rozwigzan
funkcjonujagcych w obszarze ci$nienia zmultiplikowanego w rdzenniku we-
wngtrznym (rys. 4).

Rys.4.Widok analizowanego grzybka zaworu upustowego
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4. Straty ciSnienia podczas przeplywu cieczy przez zawor

Zazwyczaj zastosowanie zaworow cisnieniowych ma trzy cele:
— uwolnienie uktadu od nadmiaru ci$nienia w ukladzie,
— zapewnienie uktadowi ci$nienia minimalnego (roboczego, zredukowanego,
réznicowego itp.),

— utrzymanie ci$nienia w ukladzie zamknigtym (zbiornik, akumulator) przy
odcigtym zrodle zasilania.

We wszystkich tych przypadkach przeplywowi cieczy od generatora do
wylotu z zaworu ci$nieniowego towarzysza specyficzne zamiany i przemiany
energii. Poniewaz mamy tutaj do czynienia z ptynem, wigc zrozumiatym jest, ze
podstawowa forma tej energii jest entalpia a Scislej jej sktadniki w postaci pracy
przetlaczania oraz energii kinetycznej. Z uwagi na charakter i miejsce oma-
wianego zaworu pominigte zostaly takie sktadniki entalpii jak energia poten-
cjalna oraz energia wewnetrzng cieczy. Ostatni sktadnik jest bardzo istotny przy
analizie uktadu hydrostatycznego z ciagla pracg generatora, czyli z funkcjo-
nujaca w uktadzie pompa. Tak potraktowany proces przemian energetycznych
opisa¢ mozna znanym uogdlnionym réwnaniem Bernoulliego dla stanu cieczy
przed i za zaworem:

2 2
p1+p><v7’=p4+p><%“+zﬁp,- (7)

gdzie:

p1 — cis$nienie cieczy przed wlotem do zaworu,

Vi — predko$¢ doptywu cieczy do zaworu,

Pa — ci$nienie cieczy na wylocie z zaworu,

Va4 — predkos$é wyptywu cieczy z zaworu,

ZL]pi — straty na drodze strugi ptynacej przez zawor.

Rownanie (7) odnosi si¢ do jednostki objetosci ptynu. Wyszczegolnione
w relacji (7) straty sa wynikiem przeptywu przez trzy strefy w zaworze (rys. 5),
gdzie przekrdj strugi cieczy ulega ptynnym badz skokowym gwattownym
zmianom. Straty te mozna ujag¢ w réwnaniu, ktorego sktadniki okresla znany
wzér Darcy-Weisbacha [5]:

2 2 2
ZAPFPX%X?]2+va273xftgs><i+pX%X§34 (®)
gdzie:
&1, E3-4 — wspotczynniki miejscowych strat ci$nienia,
A-3(X)  — wspotczynnik liniowych strat ci$nienia,
dw — $rednica hydrauliczna,
L — dhugos¢ trasy strugi wewnatrz zaworu.
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Z technicznego punktu widzenia najbardziej interesujacym, ale i bardzo
waznym jest pierwszy prog, ktory pokonuje strumien cieczy, czyli miejsce 1-2,
gdzie ma miejsce zjawisko zmiany kierunku przeptywu strugi oraz zmiana
przekroju, przez ktory struga przeptywa.

Wylot z
zaworu

Wilot do
zZaworu

Obszar zaworu

Stany strugi

Powierzchnia przekroju strugi A

Droga strugi

Rys.5. Stany strugi podczas przeptywu przez zawor

5. ZwigzKki pomiedzy parametrami strug wplywajacej i wyplywajacej
spod grzybka zaworu

Aby okresli¢ predkos¢ wyptywu vs emulsji spod grzybka (ale jeszcze pod
grzybkiem) w pierwszej kolejnosci nalezy ustali¢ wznios grzybka X (tozsame
z ugieciem sprezyny) w warunkach, dla ktérych ma miejsce wystepowanie mi-
nimalnej wartosci sity Fup. Tak przyjete zatozenie pozwolito na wykorzystanie
réwnania (6a) w rownaniu ciaglosci strugi w postaci:

éxA,xv3xcos@=A(x)><v3 9

gdzie: A(x) jest boczna pierscieniowg powierzchnig stozka pod grzybkiem,
przez ktorg wyptywa spod grzybka emulsja z predkosciag vs. Z elementarnych

rozwazan geometrycznych wynika, ze wielko$¢ powierzchni A(X) mozna
wyrazi¢ formuta:

A(x)=ﬂx(d+%xsin2@)xxxsin@ (10)

ktora w zestawieniu z réwnaniem (9) umozliwia wyznaczenie poszukiwanej
wartosci X1 jako rowne;j:

—d+4d’ +d,xcos’ O

=y xco (1)
sin2@

gdzie:

do — $rednica wlotowa otworu o powierzchni Ay,

d  —s$rednica zewngtrzna grzybka.
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Wyznaczenie wzniosu x; grzybka (11) umozliwiajacego przeptyw emulsji
z wydajnoscig, gwarantujacg wystgpienie minimalnej sity hydrodynamicznej
(6a) pozwala na okreslenie predkosci, z jakg musi zachodzi¢ wyptyw emulsji
aby dziatanie sily hydrodynamicznej moglo zniwelowac¢ ugigcie sprezyny (3a)
wywotane wzrostem ci$nienia w ukladzie:

b= 2 kxx (12)

7 cos® PXxA,

Otrzymana (10) warto$¢ predkosci wyptywu emulsji spod grzybka zaworu
wymaga dyskusji. Predkos¢ wyptywu (12) determinujaca istnienie minimalnej
sity hydrodynamicznej jest predkoscia koncowg wylotu cieczy spod strefy grzyb-
ka. Poniewaz wlot tej cieczy charakteryzuje struga o przekroju A, znacznie
mniejszym anizeli struga wylotowa o przekroju (10), nalezy spodziewac si¢ wy-
stapienia w miejscu wlotu pod grzybek znacznie wigkszych predkosci anizeli okre-
slone relacja (12). Wzér (13) z duzg doza doktadnosci okresla zaleznos¢ pomie-
dzy predko$ciami wlotowg pod grzybek v, a wylotowa Vs spod grzybka zaworu:

d+~sin20
2 XV, (13)

V=
d, +§sin2@

Relacje (13) przytoczono nieprzypadkowo. Jest ona tym istotniejsza, im
mamy do czynienia z wigksza $rednicg zewnetrzng grzybka d wzgledem s$red-
nicy wlotowej do. Wtedy bowiem predkosci vs towarzysza w obszarze 1-2
zaworu niezwykle duze opory przeptywu (przede wszystkim pierwszy sktadnik
wzoru (8)), bedace barierg dla duzego przeptywu. Mozna powiedzieé, ze istnieje
tutaj swoistego rodzaju sprzg¢zenie zwrotne pomig¢dzy predkosciag strugi odpo-
wiadajgca za wydatek zaworu a oporami przeptywu tej strugi, ktorych suma
powinna by¢ doktadnie réwna cisnieniu tloczenia pod zaworem (ci$nienie
decydujace o podpornosci).

Kilka stéw wyjasnienia nalezy poswiegci¢ zjawisku funkcjonowania same-
go zaworu. Zawor otwierany jest naddatkiem ci$nienia Ap, ktore dziatajac na
spod grzybka zaworu z sitg rowng A1 x Ap ma zadanie:

— niwelowac dziatanie sity hydrodynamicznej (6a) dziatajac z sitg kxx,
— podnies¢ grzybek na wysoko$¢ x dziatajac dodatkowo sitg kxx , celem
umozliwienia przeptywu emulsji zgodnie z rownaniem ciaglosci strugi.

Powyzsze oznacza, ze ci$nienie otwarcia zaworu jest zawsze wigksze od
jego nastawy o wartos¢ wynikajaca z rownania rOwnowagi sit:

A xAp=2xkxx (14)
Innymi slowy, zawor bedzie spelnial swoja role wlasciwie, gdy ci$nienie

pod jego grzybkiem bedzie nieco wigksze od jego nastawy o warto$¢ Ap wyni-
kajaca z rOwnania (14).
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6. Przykladowe wyniki obliczen oraz testow

Na rysunku 6 przedstawiono graficznie mozliwie pelny zakres zaleznosci
sity hydrodynamicznej dziatajacej na grzybek w funkcji wydatku $ciskanego
stojaka obudowy. Do skonstruowania wykresu przyjeto nastepujace dane:

do —20 mm,

d —-32mm,
ktore po podstawieniu do relacji (11) i (12) pozwolily wyznaczy¢ ugigcie
sprezyny i predkos¢ wylotowg strugi:

X1 —1,76 mm,

vz —439m/s.

Dodatkowo przyjeto gestosé emulsji za rowng: o — 1000 kg/m?®,

Wydatek zaworu [I/min]
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Sita hydrodynamiczna dziatajaca na stozek [N]

Rys.6. Pelny zakres dziatania sity hydrodynamicznej dla obliczanego zaworu

Natomiast na rysunku 7 przedstawiono rzeczywista charakterystyke za-
woru otrzymang na stanowisku badawczym. Jako pompg¢ w trakcie badan
zastosowano weciskany prasg rdzennik wewnetrzny sitownika teleskopowego.
W zwigzku z ograniczonymi mozliwosciami prasy (maksymalna prgdkosé
zgniatania wynosita 0,1 m/s), dysponowano tylko ograniczonymi mozliwos-
ciami tloczenia emulsji do zaworu.

Nalezy zwroci¢ uwage na wielko$¢ skal. W badaniach sity obciazajace
tloczek sg prawie dziesigciokrotnie wigksze anizeli sity hydrodynamiczne, jesli
chodzi o ich warto$¢ bezwzgledng. Podobnie rzecz ma si¢ z wydatkiem, ktory
jest ponad dziesieciokrotnie mniejszy anizeli wynikajacy z obliczen teoretycz-
nych. Tak duza réznica wynikta z ograniczonego mozliwosciami technicznymi
zakresu badan.
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Rys.7. Charakterystyka cisnienie-wydatek dla badanego zaworu [1]

7. Podsumowanie

Przeprowadzona analiza funkcjonowania cisnieniowego zaworu grzybko-
wego pozwolita na wysnucie calego szeregu uwag co do jego konstrukcji, jak
i dziatania.

1. Wykazano, ze sita hydrodynamiczna wrecz determinuje dziatanie ci$nienio-
wego zaworu grzybkowego. Jej istnienie jest $ciSle zwigzane z naddatkiem
ci$nienia otwierajacego zawor.

2. Zastosowane w konstrukcji wymiary grzybka zaworu wydajg si¢ nieco za
duze. Fakt ten generuje zbyt duzy zakres istnienia ujemnej i o duzej ujemne;j
warto$ci sity hydrodynamicznej. Dotyczy to przede wszystkim przyjecia nieco
za duzej $rednicy wlotowej do zaworu.

3. W celu wyznaczenia optymalnych warunkéw pracy zaworu nalezatoby
W przysztosci podda¢ doktadnej analizie wptyw $rednic grzybka do, d oraz
sztywnosci sprezyn K i ich nastaw na charakterystyke przeptywowa zaworu.

4. Teoretyczna postaé krzywej opisujacej wielkos¢ sity hydrodynamicznej
wskazuje, ze zanim osiggnie ona warto$¢ minimalng, wydatek zaworu jest skut-
kiem dziatania naddatku ci$nienia na sprezyne, czyli otwieranie zaworu silg
pochodzaca od cisnienia hydraulicznego stojaka i przepychania przez zawor
zbednej ilosci emulsji. Dopiero po wejsciu krzywej sita-wydatek w obszar
monotonicznego wzrostu, wydatek zaworu zwigzany jest z otwieraniem zaworu
tylko na skutek oddziatywania hydrodynamicznego.
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5. Charakterystyka pracy zaworu wskazuje, ze zawor funkcjonuje prawidtowo.
Niezaleznie od prgdkosci obcigzania rdzennika wewngtrznego utrzymywana
jest nastawiona wczesniej podporno$é robocza. Swiadczy to o fakcie niewiel-
kiego w badanym zakresie wptywu sity hydrodynamicznej na charakter pracy
zaworu. Dla badanego przypadku jest ona znikomo mata w poréwnaniu z sitg
wynikajaca z oddziatywania ci$nienia stojaka na grzybek zaworu.

6. Zaproponowana konstrukcja zaworu upustowego w rdzenniku wewngtrznym
spetnia poktadane w niej oczekiwania, jako bezpiecznik trzeciego stopnia w
ochronie stojaka obudowy przed nadmiernymi obcigzeniami. Wymaga jednak
dalszego doskonalenia w zakresie materialowym, co wynika z wystepujacych
W tym obszarze bardzo duzych zmultiplikowanych ci$nien stawiajacych przed
materiatami odpowiednio wysokie wymagania.
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Modele teoretyczne i matematyczne momentu strat mechanicznych
w silniku hydraulicznym obrotowym stosowanym w napedzie hydro-
statycznym

Zygmunt Paszota — Politechnika Gdanska

Streszczenie. W pracy przedstawiono modele teoretyczne i matematyczne momentu
strat mechanicznych wystepujacych w silniku hydraulicznym obrotowym o statej teore-
tycznej chtonnosci gwm: silnika na obrot watu (o stalej teoretycznej objetosci roboczej Vit
silnika) i o zmiennej chtonnoéci gmgy = bm qmt na obréot watu (o zmiennej geometrycznej
objetosci roboczej Vg silnika). Modele maja stuzy¢ badaniom laboratoryjnym i symu-
lacyjnym strat energetycznych w silniku sluzagcym ocenie sprawno$ci energetycznej
silnika i sprawno$ci napedu hydrostatycznego.

1. Wprowadzenie

Opracowanie jest kontynuacja prac [1+10], ktorych celem jest metoda
oceny strat i sprawnosci energetycznej napedow hydrostatycznych oraz zasto-
sowanych w nich maszyn wyporowych. Metoda opiera si¢ na opisach teore-
tycznych i matematycznych strat wystepujacych w pompach, w silnikach hy-
draulicznych i w pozostalych elementach uktadu napgdu hydrostatycznego.
Podstawa opisu strat i sprawno$ci energetycznej silnika hydraulicznego jest
wykres kierunku wzrostu strumienia mocy ptynacej w silniku hydraulicznym
obrotowym, ktory jest wprowadzony zamiast wykresu Sankey’a (rys. 1 [10]).

Celem opracowania jest przedstawienie modeli teoretycznych i matema-
tycznych momentu strat mechanicznych wystepujacych w zespole konstrukcyj-
nym ,,wal-komory robocze” silnika hydraulicznego obrotowego. Silnik jest
maszyna wyporowa o stalej teoretycznej chtonnosci qu: na obrot watu (o statej
teoretycznej objetosci roboczej Ve Silnika), badZz o zmiennej geometrycznej
chtonnosci Qugy = bm Qme na obrot watu (o zmiennej geometrycznej objetosci
roboczej Vg silnika).

Modele maja stuzy¢ badaniom laboratoryjnym i symulacyjnym strat ener-
getycznych w silniku, badaniom stuzagcym ocenie sprawno$ci energetycznej
silnika i sprawnosci napgdu hydrostatycznego.

2. Modele teoretyczne momentu Mwm Strat mechanicznych w zespole kon-
strukcyjnym ,,wal-komory robocze” silnika

Moment Mwi indykowany w komorach roboczych silnika hydraulicznego
obrotowego musi by¢ wigkszy od momentu Mwm obcigzajacego wat silnika
(momentu wymaganego od silnika przez napgdzang nim maszyne (urzadzenie))
w wyniku konieczno$ci zrownowazenia nim réwniez momentu Mwm Strat me-
chanicznych wystepujacych w zespole konstrukcyjnym ,,wat—komory robocze”.
Zespot konstrukeyjny taczy wal z komorami roboczymi oraz tworzy komory
robocze i zmienia ich objetos¢. Moment Mwy; indykowany w komorach robo-
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czych silnika jest wigc rowny sumie momentu My obcigzajacego wat i momen-
tu Mwm strat mechanicznych:

Mwmi = Mm + Mum (1)

Moment Mmm strat mechanicznych wystepujacych w silniku hydraulicz-
nym obrotowym o zmiennej geometrycznej chtonnosci Qugy na obrét watu jest,
przy maksymalnej wielkoSci Qmgy, CZYli przy gmgv = Qme (przy wspotezynniku bm
= Qmg/qmt =1), rOwny momentowi strat mechanicznych wystgpujacych w tym
silniku pracujacym jako silnik o statej teoretycznej chtonnosci gme na obrot wa-
hu. Modele teoretyczne i matematyczne opisujagce moment Mum Strat mechnicz-
nych w zespole konstrukcyjnym ,,wat—komory robocze” silnika 0 zmiennej chton-
nosci Qugv na obrét watu (o zmiennym wspotczynniku by) moga wige by¢ opisa-
ne w nawigzaniu do modeli Mum opisujagcych moment strat mechanicznych w ze-
spole silnika o statej teoretycznej chtonnos$ci qw: na obrét watu (przy bw = 1).

Moment Mwm strat mechanicznych w silniku hydraulicznym obrotowym
jest glownie skutkiem sit tarcia wystepujacych miedzy elementami zespotu
konstrukcyjnego ,,wal-komory robocze” a zaleznych, mi¢dzy innymi, od mo-
mentu My obcigzajacego wat.

Sity tarcia wystepujace migdzy elementami zespotu konstrukcyjnego ,,wat
—komory robocze” sg w pewnym stopniu réwniez skutkiem obcigzenia tych
elementow sitami bezwtadnosci wynikajacymi z ich ruchu obrotowego i posu-
wisto-zwrotnego, a zaleznymi od predkosci obrotowej Nnw watu i od chtonnos$ci
Qmgv silnika na obrot watu (od wspotczynnika bw).

Wystepuja takze sity tarcia miedzy elementami zespotu konstrukcyjnego
,wal—komory robocze” a ciecza robocza, ktore zalezne sg od lepkosci v cieczy
a takze od predkosci obrotowej nu watu i od chtonnosci Qugv Silnika na obrot
watu (od wspotczynnika bv). Wptyw lepkosci v cieczy roboczej na sity tarcia
migdzy elementami zespotu konstrukcyjnego ,,wal-komory robocze” a ciecza
roboczg wystepuje gldwnie w silnikach hydraulicznych tlokowych posiadajg-
cych obudowg (karter) wypetniong ciecza.

Moment My obciazajacy wat silnika i predkos¢ obrotowa ny watu, wyma-
gane przez napedzang silnikiem maszyne (urzadzenie), zmieniajg si¢ w polu
0L o, <oypwr0< My, <M,,,..)pracy uktadu napedu hydrostatyczne-
go. Lepko$¢ kinematyczna v cieczy roboczej (oleju hydraulicznego, emulsji
olejowo-wodnej) doptywajacej do silnika zmienia si¢ w zakresie viin < V< Vinax.

Mwm, Nm 1 v sg parametrami niezaleznymi od silnika i od wystgpujacych
w silniku strat. W modelach dotyczacych silnika o zmiennej chtonnos$ci qugy =
bm gmt na obrét watu przyjmuje sie zmiane Qugv (bm) W zakresie 0 < gmgy < gmt
(0 <bu< 1), chociaz w rzeczywisto$ci Duvmin jest rzedu 0,2+0,3.

Wielkos¢ momentu M, strat mechanicznych w silniku hy-

‘MM’nM by v
draulicznym pracujacym przy momencie Mw i przy predkosci nm wymaganych
przez napedzang nim maszyng (urzadzenie) (w silniku o chlonnosci Qugy Na
obrot watu (o warto$ci wspotczynnika by) zasilanym cieczg robocza o lepkosci

124



CYLINDER 2010

v moze by¢ opisana jako suma momentu M,, o i przyrostu

aM

Mm‘MM,nM by v ;
niku nieobcigzonym (w okresie, gdy wymagany od silnika moment My obcigza-
jacy jego wat jest rowny zeru — Mm = 0) za$ przyrost AM,, momen-

m‘MM,nM,bM,v

M, =0,ny;,by, v

moment MM

MMy =0,nys By v

strat mechanicznych wystepuje w sil-

tu strat mechanicznych jest skutkiem obcigzenia elementéw konstrukcyjnych
zespolu ,,wal-komory robocze” rosngcym momentem My obcigzajacym wat:

M M st g )

Mm‘MM My by v = MMm‘MM =0,ny;,by, .,V

Przy tworzeniu modeli teoretycznych i matematycznych opisujacych mo-
ment M, - strat mechanicznych w silniku hydraulicznym obrotowym

My 0y by v

przyjeto hipotezg zakladajaca, ze przyrost AM,, momentu strat me-

My ny by v
chanicznych w zespole ,,wal—komory robocze” silnika, jako efekt rosngcego wy-
maganego momentu My obcigzajacego wat silnika, jest praktycznie niezalezny:
— od wymaganej predkos$ci obrotowej Ny walu,
— od wartosci wspotczynnika bm = Qmg/gm: chtonnosci na obrot watu,
— od lepkosci vcieczy roboczej zasilajacej silnik.

Przyjeto takze hipoteze zakladajacy, ze przyrost AM, mo-

m‘MM,nM by v
mentu strat mechanicznych jest proporcjonalny do wymaganego momentu Mw
obcigzajacego wat silnika. Zatozono jednocze$nie w proponowanych modelach,
ze przyrost AM,, momentu strat mechanicznych okreslony jest przy

m‘MM My by v
predkosci N = nmt, czyli rownej predkosci teoretycznej watu silnika, przy
wspotczynniku bv = 1 (przy qugv = qQmr) oraz przy lepkosci v = w, czyli rownej
lepkos$ci vy odniesienia cieczy roboczej:

M Mgy by v :f(MM): AMM’”‘MM ypbu=v, Mw 3)
Tworzac modele teoretyczne 1 matematyczne opisujace moment

M strat mechanicznych w zespole ,,wal—komory robocze” silnika

Mm‘MM Mg by v

przyjeto takze hipotezy zaktadajace, ze:

— wplyw wymaganej predkosci obrotowej nm watu i wartosci wspotczynnika
bm = Qmg/gme na obciazenie elementéw zespotu sitami bezwtadnosci,

— wplyw lepkosci v czynnika roboczego oraz nw i bm na sity tarcia migdzy
elementami a ciecza robocza,

na wielkos¢ momentu Mum Strat mechanicznych w zespole moze by¢ okreslony

przy momencie obcigzajacym wat rownym zeru (przy Mw = 0); sity bezwtadno-

$sci elementéw zespotu oraz sily tarcia migdzy elementami a cieczg robocza sg

bowiem niezalezne od wielko$ci momentu My obciazajacego wat silnika:

MMm\MM =0,1yy by v :f(nM’bM’V) 4)
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Przyjete hipotezy umozliwiaja opisanie momentu strat me-

MMm‘MM Mg byg v
chanicznych w zespole ,,wat—komory robocze” modelem teoretycznym w postaci:

MMm\MM,nM,bM,v :MMm\MMzo,nM,bM,v +AMMm\MM,nM,,bM =1v, )
W silniku hydraulicznym o teoretycznej (stalej) chtonno$ci gm: na obroét
watu (bm = 1), pracujacym przy teoretycznej (statej) predkosci obrotowej N
watu i przy (stalej) lepkosci vy odniesienia cieczy roboczej, model teoretyczny
opisujacy moment strat mechanicznych w zespole przyjmuje forme (rys. 1):

MMm‘MM My by =1y, = MMnA My, =0,n,,,by,=1v, + AMMm‘MM My by =17, (6)
Obraz wplywu sit bezwladno$ci elementow zespotu konstrukcyjnego ,,wat
—komory robocze” silnika wykonujacych ruch obrotowy i posuwisto-zwrotny

na moment M, ... strat mechanicznych w silniku nieobcigzonym

w=0.ny,,by, v
mozna przedstawi¢ jako funkcje predkosci obrotowej nu watu silnika oraz
funkcje geometrycznej chtonnosci qugv (Wspotczynnika bw) na obrot watu.

Obraz wptywu sit tarcia wystepujacych migdzy elementami zespotu kostruk-
cyjnego ,,wat-komory robocze” a cieczg roboczg na moment M,

m‘MM:(),nM,bM,V
strat mechanicznych w silniku nieobcigzonym mozna przedstawic¢ jako funkcje
lepkosci v cieczy roboczej a ponadto jako funkcje predkosci obrotowej Ny watu
silnika oraz funkcj¢ chtonnos$ci Qugy silnika (wspotczynnika bm) na obrét watu.

Proponowane modele teoretyczne opisujagce moment A,

m‘ M, =0,ny; by, v
strat mechanicznych w zespole ,,wat-komory robocze” nieobcigzonego silnika
hydraulicznego (przy momencie My = 0 obciazajacym wat), przy zmieniajacej
si¢ predkosci nu watu, przy teoretycznej (statej) chtonnosci gwe (bwm =1) lub
geometrycznej (zmiennej) chtonnosci Qugv Silnika (bm) na obrét watu i przy
zmieniajacej si¢ lepkosci v cieczy roboczej maja postacie:

— w silniku hydraulicznym o teoretycznej (statej) chtonnosci gme (bw = 1) na
obrot watu (rys. 2):

aVﬂ
1%
M Mm|My;=0,ny, by =1v — M Mm|M y;=0,ny, by, =1v, (_)

Vl’l
a\/m
= (M +AM ) r @)
Mm|M =0, ny, =0, by, =1, Mm|M =0, 1y, by =1, v, v
n
gdzie:
AM M| My =0,ny by =1v, — M MMy =0,ny by =1Lv, — M MMy, =0,ny,=0,by,=1v,

~(m -M ) ®)
=\ MMy =0.n,, =ny, by =1V, Mm|M ), =0,ny,=0,by,=1v, no

Mt
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— w silniku hydraulicznym o geometrycznej (zmiennej) chtonnosci Qugv (Qmgv
= bwm Qmr) na obrét watu (rys. 5):

aw"
14
MMm‘MM =0,ny.byrv MM'”‘MM =0,ny7 by v, (V_J
n
an
= (M + AM ) e
Mm|M y;=0,ny,=0,b),=0,v, MMy =0,ny7 by v, v
n

an
14
= (MMm‘MM =0,ny,=0,by,=1,v, + Mm‘MM =0 b Vi )(V_J (9)
n
gdzie:
AM

MMy =0,y by vy M MMy =0,y by vy MMm\MM =0,1y,=0,by, =0,v,

= MMMy =0.ny by v M MM =0,y =0,by,=1v,

gy (10)

Mt

= (M _MMm\MM =01, =0,b,, :],Vn)

Mm[M =01y, =ny;.by =1v,

We wzorach (9) i (10) zalozono, ze moment M, strat me-

My =0,ny,=0,by, v,
chanicznych w zespole ,,wal—komory robocze” nieobcigzonego silnika hydrau-
licznego (przy Mm = 0) o geometrycznej (zmiennej) chtonnosci qugy (Qmgy = bwm
Omt) na obrot watu, ktorego predko$é obrotowa jest rowna zeru (nm = 0), jest
praktycznie niezalezny od wielkos$ci wspotczynnika by chtonnosci na obrot i
moze by¢ okreslony przy bm = 1. Stad tez przyjeto upraszczajace zalozenie, ze:

M

MMy =0,ny,=0,by,=0,v,, — M MMy =0,ny, =0,y v, — M MMy =0,ny,=0,by,=1Lv, "

W modelach opisujacych moment strat mechanicznych w silniku hydrau-
licznym obrotowym, stuzacych opisowi strat i sprawnosci energetycznej silnika
i hydrostatycznego uktadu napedowego w polu (0 < @,, < @y 0 < M, <

M Mmax) JEEO pracy, nie jest brany pod uwage wzrost momentu strat mecha-
nicznych w silniku wystgpujacy w rzeczywistosci przy zblizaniu si¢ predkosci
N silnika do predkosci réwnej zeru — nu = 0, a pojawiajacy si¢ ponizej predko-
$ci krytycznej nwer walu. Ponizej predkosci krytycznej Nwer nastepuje wzrost
nieréwnomierno$ci onm predkosci obrotowej silnika a w efekcie — pewien
wzrost momentu Mwmm Strat mechanicznych w zespole ,,wal—komory robocze”.

Ocena wielkosci momentu M, .\, _ strat mechanicznych w silniku,
m=0,my =0y, v,

ktorego predkos¢ obrotowa hy jest rowna zero — nv = 0, jest dokonywana przez
aproksymacj¢ funkcji M,, My =0,y by v, = f(nm) przy nm = 0.

Wyktadnik a,m we wzorach (7) i (9) okresla wptyw stosunku /v, lepkosci
v do lepkosci 1 = 35 mm?®s™ odniesienia cieczy roboczej na wielkoéé momentu
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strat mechanicznych, majacy miejsce gtdéwnie w maszynie wyporowej ttokowe;j
z ciecza wypelniajaca obudowe (karter) (zarowno w pompie, jak i w silniku
hydraulicznym).

Proponowany model teoretyczny przyrostu AM,, momentu

m‘MM My by v
strat mechanicznych w silniku hydraulicznym obrotowym, przyrostu bedacego
skutkiem obcigzenia walu silnika momentem My, posiada t¢ samg forme za-
rowno w przypadku silnika o teoretycznej (statej) chtonnosci gu: na obrét watu
(bm = 1) jak i silnika o geometrycznej (zmiennej) chtonnos$ci Qugy na obrét watu

(QMgv = bwm th):

— w silniku hydraulicznym o teoretycznej (statej) chtonnosci gm: (bm = 1) na
obrot watu (rys. 11 3):

AM

Mm‘MM My by =1,v =

M, (11)

- MMm‘MM =0,ny =ny,.by=1,v, ) M
Mt

(m

Mm‘MM =M gy =y by =1V,

— w silniku hydraulicznym o geometrycznej (zmiennej) chtonnosci Qmgv (Qmgy
= bmQwmt) na obrét watu (rys. 4 i 5):

AM

Mm|M .y, by v =

M, (12)

_MMW“MM =0.ny =nyy. by =1v, )M :
Mt

(M

Mm‘MM =My 1y =Ny, by =1V,

W efekcie, proponowane modele teoretyczne opisujgce moment M Strat
mechanicznych w silniku hydraulicznym obrotowym przyjmujg postacie:

— w silniku hydraulicznym o teoretycznej (statej) chtonnosci qme (bm = 1) na
obrot watu (rys.3):

M

MmMyy nyy by =1Ly =

awn
n 14
— M|
|:MMmMM =0,ny,=0,by, =1,v, + (MMm\MM =0,ny;=nyp,by =1V, MMm\MM =0,ny,=0,b;=1,v, ) } ( j

Ny
MM
+ (MMm‘MM:MMt'nM:nMI’bM:I'Vn _MM”"MM:()’”M:”Mpb,w:],Vn )M (13)
Mt
— w silniku hydraulicznym o geometrycznej (zmiennej) chtonno$ci Qugy (Qmgy

= bwm Qmt) na obrét watu (rys. 4 — przy Nue, va, 1ys.6 — przy viin,  Vinax):
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M

Mm‘MM My by v =

an
n 14
M
|:MMmMM =0,ny;=0,by, =1,v, + (MMm\MM =01y, =nyy by =1, MMm\MM =0,ny;=0,by, =1,v, ) n bM} [V]

Mt
MM

+(M _MMm‘MM:O,nM:nM,,szl,v" )M_
Mt

MMMy =My, Ny =Ny by =Lv,

3. Modele matematyczne momentu strat mechanicznych

W modelach matematycznych opisujacych moment Mum strat mechanicz-
nych w silniku hydraulicznym obrotowym zastosowane sg wspoOtczynniki K
strat odnoszace (porownujace) sktadniki opisujgce moment Mwym Strat w mode-
lach teoretycznych do nast¢pujacych wielkosci odniesienia:

— momentu teoretycznego M, :%silnika hydraulicznego o teoretycz-

nej (stalej) chtonnosci qu: na obrot watu, okreslonego przy spadku Apwm Ci-
$nienia w silniku réwnym ci$nieniu nominalnemu p, uktadu, w ktoérym sil-
nik jest zastosowany (przy Apwm = pn) oraz przy zatozeniu, ze w silniku nie
wystepuja straty cisnieniowe i mechaniczne,

— teoretycznej predkosci obrotowej Nmt silnika hydraulicznego o statej chton-
nos$ci gmt na obrot watu wynikajacej z chtonnosci Qu silnika roéwnej wydaj-

nosci teoretycznej Qpr pompy [th :&j,

Mt

— wydajnosci teoretycznej Qpr pompy napedzajacej silnik hydrauliczny beda-
cej iloczynem wydajnosci teoretycznej get na obrot watu pompy o statej wy-
dajnosci na obrot i predkosci Npo watu pompy nieobciazonej (Qpt = Qpt Npo).

Modele teoretyczne i matematyczne opisuja moment Mwum Strat mecha-
nicznych w silniku hydraulicznym obrotowym o teoretycznej (statej) chtonnosci
Omt na obrot watu badz o geometrycznej (zmiennej) chtonno$ci gmgy = bm gme N
obrot watu:

Dot = Dt pyy =0, ppg =0, jest chtonnoscia teoretyczng na obrét watu silnika

0 statej chtonno$ci na obrot, okreslong przy Apmi = 0, pm2i = 0 1 przy w,
ktora jest rowna objetosci czynnej komoér roboczych tworzonej w trakcie
jednego obrotu watu,

—  Qmgv = bwm gmt jest chtonno$cig geometryczng na obrét watu silnika o zmien-
nej chtonnosci na obrot, okreslong przy Apmi = 0, pw2i = 0 i przy w, ktéra
jest rowna objetosci czynnej komor roboczych tworzonej w trakcie jednego
obrotu watu. Przy opracowaniu modeli zaklada si¢, ze chtonno$¢ Qugy Na
obrot watu silnika hydraulicznego zmienia si¢ w granicach 0 < Qmgy < Qmt,

129



CYLINDER 2010

za$ wspotczynnik by = Qug/Qm: zmiany chlonno$ci na obrét watu silnika
hydraulicznego zmienia si¢ w granicach 0 <bw <1.
Proponowane modele matematyczne opisujace moment Mwm Strat mecha-

nicznych w zespole konstrukcyjnym ,,watl—komory robocze” silnika, nawigzuja-
ce do modeli teoretycznych momentu strat mechanicznych, maja posta¢:

— w silniku hydraulicznym o teoretycznej (statej) chlonnosci gw: na obrot
watu (w nawigzaniu do modelu teoretycznego (13)):

aV”l
ny, v
MMm\MM iy by =Ly = [kzu +h; s Pl J MMt(_) +h; My,

Mt Vn
an
n 1%
R L TR | 172N B N (15)
7.1.1 7.1.2 27 7.2V M
th Vn
gdzie:
k _ Mm‘MM =0,ny,=0,byy=1v, MMm‘MM =0,ny,=0,b),=1,v, 16
711 = = (16)
MM[ thpn
217
k _ M Mm|M =01y =nyy by =1v, M Mm|M =01y, =0,y =1,v,
712 =
M,,
M Mm|M y; =0,ny =ny by =1v, M MmM ;=01 =0,by,=1,v,
= (17)
thpn
2171
ko — MMm\MM =M,y =nyg by =1v, _MMm\MM =0,ny =nyg by =1,v,
7.2 =
M,,
_ MMm‘MM =My ny =nyg by =1v, MMm‘MM =0,ny; =nyy by =1,v,
= (18)
thpn
217

— w silniku hydraulicznym o geometrycznej (zmiennej) chtonnosci Qugy na
obrét watu (w nawigzaniu do modelu teoretycznego (14)):

alﬂ?l
ny, v
MMm\MM Ty by (kzu +k; s o bMJ MM{V_] +k; My,
n

Mi
n v )"

:Ekuz +hy bM) el (_J +h, My, (19)
My 217 \v,

gdzie: wspotczynnik k7.1.1 opisany jest wzorem (16), wspotczynnik K7.1.2 — wzo-
rem (17), wspotczynnik k7, — wzorem (18).

130



CYLINDER 2010

My |
Myim | e
by =1 Y My ' My =0 My
% N, = n, + n,
" M gty = M| gy + Ay
% W W
MW
My AMyyr Em
Mt =
AMyrm by =1 v,:‘
% |
My =0 My
Mym nm My | P
by = by=1
7, %
0 — 9mtP
My= 2T|'" My

Rys.1l. Moment M,

m‘MM, g by =1v,
»wal-komory robocze” silnika hydraulicznego obrotowego o statej chtonnosci gm: na
obrot watu (bm = 1), przy teoretycznej predkosci obrotowej nwe watu, przy lepkosci
odniesienia cieczy roboczej, jako funkcja momentu My na wale silnika — interpretacja
graficzna modelu teoretycznego (6)

M, =0} My=0, ny=0, ny, iy, chy (by=1)

m“ =0 M m
Mt -
by=1 \7n

Vn

strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym

My =0
Mt
by =
v

My | = Mym

Pmin PYmax b4
O Vﬂ 1 Vﬂ Vﬂ

Rys.2. Moment M

MMy =0, myy by =1y strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym

,»wal-komory robocze” silnika hydraulicznego obrotowego o statej chtonnosci gmt na

obrot watu (bm = 1), przy momencie My = 0 na wale, jako funkcja stosunku v/v, lepko-

$ci v do lepkosci w, odniesienia cieczy — interpretacja graficzna modeli teoretycznych

(7) 1 (8); predkos¢ nu = 0, nm i nme watu silnika. Wptyw lepkosci v cieczy roboczej na

sity tarcia miedzy elementami zespotu konstrukcyjnego ,,wal-komory robocze” a ciecza

roboczg wystepuje gldwnie w silnikach hydraulicznych ttokowych posiadajacych obu-
dowe (karter) wypelniong ciecza
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M _ _
Mym 2:71‘ =0, Ny, Syr (o =1), Fimin, ¥, Vo
=
b2 My My :0, \ B My
Nyt _M Mt /Vmoxw + AM Nt
My =0 Mutm| by =1 = M|y =175 Mm|by =1
Mym Ew_1 Vmax ooV 7
=
Vmax r}\fM r}\fM =0 MM
M MMm b:':1 :MMm b:':1 + AMMm b:‘:1
_ W
My =0 AM [P Vn n Vn
Myim E:': Mm l;M:1 M,
Vn " L N,
AMyjm|y'= 1
7
My =0 —
MMm Em_1 /
=
Vrmin
/ MW
\ M (Mt
My :fm =0 Cyim My Mm) E]M_1
v _ M (Vmi Nt "
. M =t =M ot P52+ A -
Prmin Vn Vn
My My =0 My
ny=0 _ ny=0 AM Pt
M| byt =1 =Muim by =1 BMyam
y n A
—ui P T
0 M==o7r" My

Rys.3. Moment strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym

M MMy, ny by=Lv

»wal-komory robocze” silnika hydraulicznego obrotowego o statej chtonnosci gm: na

obrét watu (bv = 1) jako funkcja momentu My na wale silnika — interpretacja graficzna

modelu teoretycznego (13); teoretyczna predkos¢ obrotowa nue watu, predkos$é ny = 0;

lepko$¢ vmin, vh I vinax Cieczy roboczej. Wptyw lepkosci v cieczy roboczej na sity tarcia

miedzy elementami zespotu konstrukcyjnego ,,wal—komory robocze” a cieczg robocza

wystepuje gtéwnie w silnikach hydraulicznych tlokowych posiadajacych obudowe
(karter) wypetniong ciecza
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MM‘ Nyis Augy=0 (bM:O)'quv (bM)’quv:th (by=1)s7
My, [ Mt
Mm bM
A MM MM =0 MM
n, _ n n
MMm b:’:1 = MMm b:':1 + AMM!’T\ b:’:1
n Vn Vn
mm
AM,, |
My =0 MM by =1
My =0 Mgy | M % | M
i b A
Miby, =1 7, Mm| by =1
7, T T
/
/ // ‘
/ :
My =0 // l/T\ My
n \ n
AMMm b:' 1| A B MMm bz'ﬂ
”, \ My f‘r’IM =0 My A
Ny _ 1 A n
\ M =My 8+ Db
My=0 | My =0 \ | 7 7
Mt / Mt
MMm by =0 AMMm by
7y / 7 My M, =0 My
n _ Ny A n
\Miim b2 =0 = Muim by =0  AMyim =1
\ A Vn 7y
0 My, = 34t P M,

ME— 27

Rys.4. Moment M,

m‘MM,nM,,bM,vn
—komory robocze” silnika hydraulicznego obrotowego o zmiennej chtonno$ci qugy = bwm
gmt na obrot watu, przy teoretycznej predkosci obrotowej nue watu, przy lepkosci w
odniesienia cieczy roboczej, jako funkcja momentu My na wale silnika — interpretacja
graficzna modelu teoretycznego (14); chtonno$¢ gmgy na obrot watu (wspotczynnik by
zmiany chtonnosci na obrét watu): qugy = 0 (bm = 0), Qumgy (bwm), Amgv = gt (bm = 1)

strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat
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_ _ _ _ _ _ _ My =0 My =0 D
mM‘O MM_O’nM_O'anquv_O(bM_O)’quv (bM)'quv_in (by=1) M n}j, M n::. Y "
Myim A Wim by =1 = Mum by =1 |,
M 4 Vn
y
My =0 My =0 /y\qym
- n _ n [ \
My =0 MMm le _MMm b:' ‘)T‘
MM Nyt 7“ M \"n/
mlp, = n
y" \\ =
M, =0
My, | Mt
Mm bM
yﬂ
My =0 /
T
y ¢ g My =0 M =0
=7 = Ny = ny =0 _ ny =
Myt by =0 Myt by =1 Myt b::I =Mym b::1
7, 7, b In
Vmin Vmax Y4
0 R/ R/

Rys.5. Moment M

MMy =0, my g v strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym

,,wat—komory robocze” silnika hydraulicznego obrotowego o zmiennej chtonnosci Qugy
= bm gmt na obrét watu, przy momencie My = 0 na wale, jako funkcja stosunku /v,
lepkosci v do lepkosci w, odniesienia cieczy — interpretacja graficzna modeli teoretycz-
nych (9) i (10); teoretyczna predko§¢ obrotowa nue watu, predkosé nm = 0; chtonnos¢
Omgv na obrot watu (wspotczynnik by zmiany chtonno$ei na obrot watu): qugy = 0 (bm =
0), qmgv = (bm), dmgv = gme (bm = 1). Wplyw lepkosci v cieczy roboczej na sily tarcia
miedzy elementami zespotu konstrukcyjnego ,,wal—komory robocze” a ciecza robocza
wystepuje gtownie w silnikach hydraulicznych tlokowych posiadajacych obudowe
(karter) wypetiong ciecza
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My =0, nyp> Ayg=0 (bMZO)’quv(bM)’quv:qu (by=1); Vrin, o, max _—

My
Mt

b, =1
7,

Mym B:':W Mytm

n

7,

max

n
MMm Mt

n
MMm Mt
M

M '

My, =0
ny=0 —
b, =0 My

Y

My =0
ny =0
by =1
7,

n

M Mm

n

| .
\

° e 7

Rys.6. Moment M strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat

Mm|My, . ny by v

—komory robocze” silnika hydraulicznego obrotowego 0 zmiennej chtonno$ci qugy = bwm
gme na obrot watu jako funkcja momentu My na wale silnika — interpretacja graficzna
modelu teoretycznego (14); teoretyczna predkos¢ obrotowa nue watu, predkos$é ny = 0;
chtonnos¢ gmgy na obrét watu (wspdtczynnik by zmiany chtonnosci na obrot watu): Qugy
= 0 (bm = 0), qmgv = (bm), Owgv = gmt (bm = 1). Wplyw lepkosci v cieczy roboczej na
sity tarcia migdzy elementami zespotu konstrukcyjnego ,,wal—komory robocze” a ciecza
roboczg wystepuje gldwnie w silnikach hydraulicznych ttokowych posiadajacych obu-
dowe (karter) wypelniong ciecza

4. Whnioski

1. Opracowano modele teoretyczne i matematyczne momentu Mum Strat mecha-
nicznych w zespole ,,wal-komory robocze” silnika hydraulicznego obrotowego
o statej qme (Vmr) i 0 zmiennej gmgy (Vmgy) chtonnosci na obrét watu silnika. Mo-
dele obrazujg zalezno$¢ momentu Mum Strat mechanicznych w zespole od mo-
mentu Mwm obciazajacego wat i od predkosci ny watu (zmieniajacych si¢ w polu
0 < o, < ®,,,,0=< M, <M,,,,) pracy silnika (i hydrostatycznego
uktadu napedowego)) a takze od lepkosci v cieczy roboczej zasilajacej silnik
zZmieniajacej si¢ w zakresie Viin < vV < Vinax. MOment My i predkosé nw watu oraz
lepko$¢ v cieczy roboczej sa parametrami niezaleznymi od silnika i od strat
W nim wystepujacych.
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Modele obrazujg rowniez zalezno$§¢ momentu Mwm od wielko$ci Qmgy chion-
nosci na obrét watu silnika (wspotczynnika by = Qmg/qm: chtonnosci na obrot
silnika) w silniku 0 zmiennej chtonnosci na obrét. W modelach przyjmuje si¢
zmiang Qmgv (bm) W zakresie 0 < gmgy < gmt (0 < bw < 1), chociaz w trakcie pracy
silnika bmmin jest rzedu 0,2+0,3.

2. Modele matematyczne momentu Mwm strat mechanicznych oparte sg na zde-
finiowanych wspotczynnikach ki strat energetycznych odnoszacych moment
strat mechanicznych do wielkosci odniesienia:

— momentu teoretycznego My silnika o teoretycznej (statej) chtonnosci gm: na
obrot watu, okreslonego przy ci$nieniu nominalnym pn pracy uktadu,

— teoretycznej predkosci obrotowej N silnika o teoretycznej (statej) chtonno-
$ci gt na obrot watu, wynikajacej z wydajnosci teoretycznej Qpr pompy.

3. Modele matematyczne momentu Mwm Strat mechanicznych w zespole ,,wal—
komory robocze” powinny korespondowaé¢ z modelami strat objetosciowych
w komorach roboczych oraz z modelami strat cisnieniowych w kanatach silni-
ka.
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Ocena strat w silniku hydraulicznym na przykladzie badan silnika
SWSB-63

Agnieszka Maczyszyn — Politechnika Gdanska

Streszczenie. W pracy poréwnano dwa modele strat, zaproponowanych przez
A.Balawendera w monografii pt.: Analiza energetyczna i metodyka badas silnikéw hy-
draulicznych wolnoobrotowych [1] i przez Z.Paszote w referacie pt.: Straty energe-
tyczne w silniku hydraulicznym wyporowym — definicje i zaleznosci stuzgce ocenie
sprawnosci silnika i napedu hydrostatycznego [17]. Korzystajac z danych uzyskanych
podczas badan silnika hydraulicznego SWSB-63 [2], przedstawiono wykresy obrazu-
jace straty mechaniczne, straty objetosciowe i straty ci$nieniowe w funkcji parametrow,
od ktorych straty te bezposrednio zaleza (zgodnie z praca [17]), poréwnujac je z opisem
strat przedstawionych w funkcji parametréw przyjetych w pracy [1].

1. Wprowadzenie

Patrzac na stan wiedzy i poziom technologiczny, $wiat jak i my sami
rozwijamy si¢ w bardzo szybkim tempie. Chcgc wyjs¢ naprzeciw potrzebom,
ktore stawiaja przed nami uzytkownicy maszyn i urzadzen, nie tylko hy-
draulicznych, jesteSmy zmuszani do ciagltych poszukiwan nowych rozwiazan,
technologii i metod badawczych.

W tym biegnacym $wiecie wazne jest abySmy si¢ na chwile zatrzymali
i spojrzeli na to, co juz osiggneliSmy i na to, co mozemy osiggnaé poprzez
usystematyzowanie definicji i metod badan, jednym stowem poprzez ponowne
uporzadkowanie stanu wiedzy na temat strat i sprawno$ci wystepujacych
w wyporowych maszynach hydraulicznych. Takie proby zostaty podjete przez
Z.Paszote w referacie pt.. Straty energetyczne w silniku hydraulicznym wypo-
rowym — definicje i zaleznosci stuzgce ocenie sprawnosci silnika i napedu
hydrostatycznego [17]. W oparciu o ten artykut oraz o wyniki badan zawarte
w [2], przedstawiono straty wystepujace W Silniku $rednioci$nieniowym
wysokomomentowym wolnoobrotowym typu SWSB-63, ktorego budowa i opis
przeprowadzonych badan zawarte sg rowniez w [4].

Celem pracy jest uporzadkowane przedstawienie strat (zgodnie z [17])
mechanicznych, objetosciowych i cisnieniowych w funkcji réznych, wlasci-
wych parametrow, ktore bezposrednio wptywaja na ich wielko$¢ a dzieki temu
okreslenie ich rzeczywistych wartosci. Skonfrontowanie spojrzenia zapropono-
wanego przez Z.Paszot¢ w [17] ze spojrzeniem A.Balawendera w [1, 3] na
przyktadzie silnika SWSB-63 umozliwia porownanie i przedstawienie rdznic
w ocenionych tymi dwiema metodami strat.

2. Opisy strat wystepujacych w silniku hydraulicznym

Opisem matematycznym strat wystepujacych w hydraulicznych maszy-
nach wyporowych zajmowano si¢ od momentu ich wynalezienia. Wzory te byty
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rozbudowywane, doktadano do nich nowe elementy i cztony zwigzane z po-
glebiajaca si¢ wiedza na ten temat. Droga ta prowadzita, migdzy innymi, przez
prace takich badaczy, jak: Wilson, Thoma, Prokofiev, Schlésser i Hilbrands, by
skonczy¢ na polskich autorach: Stryczek, Balawender i Paszota. Skupiajgc si¢
na ostatnich dwoch autorach, mozna przedstawic i porownac ich punkt widzenia
na straty wystepujace w silnikach hydraulicznych.

A.Balawender [1, 3] dzieli straty wystepujace w silnikach hydraulicznych
na:

— straty momentu, przedstawione za pomoca modelu:

M, =CpD; py+C,,peD; +Cpp p’ D, +Cy, {1 +k,, exp{— %ﬂpj p,+CpD;]p,
0

gdzie:

Cy — wspdtezynnik proporcjonalnoscei zwigzany z tarciem mechanicznym,

D, - wymiar charakterystyczny silnika hydraulicznego,

P, — cisnienie atmosferyczne,

C . — Wwspotezynnik proporcjonalno$ci zwigzany z lepkoscig dynamiczng
cieczy roboczej,

My  — wspodtczynnik lepkosci dynamicznej oleju przy parametrach (pO,Tl),

0] — predkos¢ katowa watu silnika,

Cy , — Wspoltczynnik proporcjonalno$ci zwigzany ze stratami ciSnienia w
kanatach,

£  — masa wlasciwa cieczy roboczej przy ci$nieniu Py,

CTP — wspotczynnik proporcjonalno$ci zwigzany z tarciem mechanicznym,

k — wspotczynnik dany zaleznoscia : &, = ofm.

om M
Tp

Q, - stata wyktadnika potggowego,

C,, — wspdtczynnik proporcjonalno$ci zwigzany ze zmiennoscia tarcia
podczas rozruchu,

p, — cisnienie na doptywie do silnika hydraulicznego.

— straty obj¢tosciowe, przedstawione za pomocg modeli:
- dla silnika hydraulicznego bez kompensacji luzoéw:

0.-C.- Ap+ pr+cw/2“p,/
27z ,uo 277

gdzie:

C, — wspolczynnik proporcjonalnosci zalezny od cisnienia i predkosci
obrotowej,

V, - teoretyczna objetos¢ robocza silnika na jeden obrot watu,
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Ap — spadek ci$nienia w silniku,

Co, — wspotczynnik proporcjonalnosci sktadowej laminarnej i turbulentne;j
Cot przeciekow,
C,, — wspolczynnik proporcjonalnosci zalezny od przeciekow zewnetrznych,

P, — cisnienie na odptywie z silnika hydraulicznego.

Wida¢ tu, ze straty objgtosciowe sa sumg czterech sktadnikow: pierwszy
czton mowi o skladowej zaleznej od ciSnienia i prgdkosci obrotowej
(w=27n), drugi i trzeci czton méwia o sktadowych spowodowanych prze-
ciekami wewnetrznymi odpowiednio dla przeptywu laminarnego i turbulent-
nego, czwarty czton natomiast to sktadowa zalezna od przeciekow zewnetrz-
nych.

- dla silnika hydraulicznego z kompensacja luzéw:

' 2
0, :CS‘LApa)J’_&&Ap(]_i_BhAp)'gJ’_Cot 24, (LJ +&LP2
"2 My 27 Yol 2 My 27

gdzie:
C', — wspotczynnik proporcjonalnosci,
B, — wspotczynnik charakteryzujacy dziatanie zespotu kompensacji luzow.

W powyzszym rownaniu, do sktadowej zwigzanej z przeciekami we-
wnetrznymi dla przeptywu laminarnego dochodzi czton (1 +BhAp)3 zZwigzany
z dziataniem zespotu kompensacji luzéw w silniku.

FA .
QS Hydral 30 ]I [ |
Tz 290 £ 7PCY SILNIK nr2 |
feiubh 133 107 Nyl ' |
rmn] s i i ! i

Pz 09EMPO__ S
Qeg=flnlao
-~

117 MFa

4] 50 100 130 20 250
0 [Ob}r/mn]

Rys.1. Charakterystyki catkowitych strat objetosciowych Qs = f(n), silnika
SWSB-63 wedtug [1]

Wykresy obrazujace wymienione zaleznos$ci, w oparciu o badanie silnika
SWSB-63 [2], opracowane w [1], przedstawiono na rysunkach 1 i 2.
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Rys.2. Sktadowe momentu strat w silniku SWSB-63 dla r6znych temperatur oleju
wedtug [1]

Z. Paszota w publikacjach [4+18] zwraca uwage na to, ze straty wy-
stepujace w silnikach hydraulicznych i pompach sa btgednie oceniane, poniewaz
sg one przedstawiane w funkcji parametrow, ktore jednocze$nie od tych strat
zaleza badz w funkcji parametrow, ktore nie majg bezposredniego wplywu na
straty. Opublikowane dotychczas zalezno$ci strat w silniku hydraulicznym [17,
18] przedstawiono ponizej:

— moment M,,, = f(M,,.n,,v) strat mechanicznych w zespole konstrukcyj-
nym ,,wat-komory robocze” jest funkcja momentu M, obciazajacego wat
silnika, wymaganej predkosci obrotowej n,, watu oraz funkcja lepkosci v
cieczy roboczej [17]. W pracy [18] przedstawiono opis matematyczny
momentu M, strat w zespole konstrukcyjnym ,,wat-komory robocze”:

- wssilniku o teoretycznej (statej) chtonnosci (,,, na obrot watu:
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avm
ny, v
M sty oy by =10 = [kzu +k; s . JMMt(_j +k, My, =

Mt Vi
k711+k712 GutPu) V. +hk; My,
n,) 2r \v, ‘

gdzie

n,,  — teoretyczna predkos¢ watu silnika,

M,, — teoretyczny moment silnika,

v/v, — stosunek lepkosci V do lepkosci v, =35mm’s™" odniesienia cieczy
roboczej,

a,, — wyktadnik okreslajqcy wptyw stosunku v/v, lepkosci V do lepkosci
v, =35mm’s™" odniesienia cieczy roboczej na wielkos¢ momentu
strat mechanicznych w maszynie wyporowej ttokowej z ciecza
wypelniajaca obudowe (karter),

P, — ci$nienie nominalne uktfadu,

k; —  wspdtczynniki strat dane wzorami:

MMm‘MM =0,ny,=0,by,=1,v,
Ky =
MMt
MMm‘MM =0,ny =ny, by =1v, - MMm‘MM =0,ny,=0,by,=1,v,
kri2= M
Mt
ko — M Mm|M =My .np =ny by =Lv, M Mm|M y; =0,ny,=ny by =1v,
7.2
MMt
- wisilniku o geometrycznej (zmiennej) chtonnosci gy, na obrot watu:
M ko, kb, b 2| kM
MMy oy by v — | K700 T R7020— Oy Mapp| — | TR My =
v Y
N . [V Ay
M
k7.1.1 + k7.1.2 T bM e — + k7.2M M
Nyt 2w\ V,
gdzie:
b,  — wspotczynnik nastawy silnika.
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Rys.3. Moment My strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat-komory

robocze” silnika SWSB-63 w funkcji momentu My na wale i przy ustalonych pred-

kos$ciach obrotowych ny watu; a) v = 150 mm?s%; b) v = 26 mm?s%; ¢) v = 13 mm?s™,

Predkosé krytyczna nuer walu jest predkoscia, ponizej ktorej nierownomierno$é pred-
kos$ci dnwm jest wyzsza od 10%
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Rys.4. Moment Mum strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat-komory
robocze” silnika SWSB-63 w funkcji predkosci obrotowej nm watu i przy ustalonych
momentach My na wale; a) v =150 mm??; b) v =26 mm??; ¢) v=13 mm??
Predkos$¢ krytyczna nwer watu jest predkos$cia, ponizej ktorej nierdwnomiernos¢ pred-

kos$ci dnwm jest wyzsza od 10%
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Rys.5. Moment Mw strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat-komory ro-
bocze” silnika SWSB-63 w funkcji momentu My na wale, przy nominalnej predkosci
obrotowej nvn = 2,675 walu i przy ustalonych lepko$ciach v cieczy roboczej
— natgzenie Q,,, =f (4PM,~,’1M,V) strat objetosciowych w komorach robo-
czych jest funkcja spadku A4p,, ci$nienia indykowanego w komorach i,
w pewnym stopniu, funkcja predkosci obrotowej nm watu silnika oraz funk-
cja lepkosci v cieczy roboczej [17],

— straty A4py, =/ (QM,V) cisnienia cieczy roboczej w kanalach silnika sa
funkcja chtonnosci Qu silnika oraz funkcjg lepkosci v cieczy roboczej [17].

Wyniki badan strat energetycznych w silniku SWSB-63 [2], przedstawione
w funkcji parametrow pracy zamieszczonych w pracy [17], obrazuja rysunki 3

do 9.
—  Charakterystyki M,,, = f(M,,) przy n, =const. i v=const (rys. 3)
okreslono na podstawie danych z [2], obliczajac dodatkowo moment Mum

strat mechanicznych w zespole ,,wat-komory robocze” (zdefiniowany
w [4]) jako r6znicg momentu My indykowanego w komorach roboczych

(okreslonego z zalezno$ci M, =%) i momentu My obcigzajacego
r

wal silnika.

Aproksymujac krzywe (rys. 3a+c) liniami prostymi, otrzymano dane do wy-
kreslenia zaleznosci M,,, = f(n,) przy M,, =const. i v=const,
przedstawionych na rys. 4a-=c.
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Charakterystyki M,, = f(v) przy M,, =const. i ny,=267s" (rys. 5
a-+C) otrzymano na podstawie rys. 3a=c.
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Rys.6. Natezenie Qwmy strat objetosciowych w komorach roboczych silnika SWSB-63

w funkcji spadku Apwi cisnienia indykowanego w komorach roboczych i przy ustalo-

nych predko$ciach obrotowych ny watu; a) v =150 mm??; b) v =26 mm%?; ¢)

v =13 mm??, Predkoéé¢ krytyczna Nyer watu jest predko$cia, ponizej ktorej nierow-
nomierno$¢ predkosci dnm jest wyzsza od 10%
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Rys.7. Natezenie Qwmy strat objetoSciowych w komorach silnika SWSB-63 w funkcji

predkosci obrotowej nw watu i przy ustalonych spadkach Apwi ci$nienia indykowanych

w komorach roboczych; a) v = 150 mm?s?%; b) v = 26 mm??%; ¢) v = 13 mm%s™.

Predkos¢ krytyczna nmer watu jest predkoscia, ponizej ktorej nierdwnomiernos$é
predkosci dnm jest wyzsza od 10%
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—  Charakterystyki Q,,, = f(4p,;) przy n,, =const. i v=const (rys. 7a=c)
otrzymano, obliczajac natgzenie Q,,, strat objetosciowych w komorach ro-

boczych silnika jako r6znicg chtonnosci Qm silnika i iloczynu teoretycznej
chlonnosci qmt na obroét oraz predkosci obrotowej nv watu silnika. Spadek
Ap,,; cisnienia indykowany w komorach roboczych silnika obliczono jako

a)

b)

roznicg spadku Ap,, ci$nienia w silniku i strat Ap,,, ciSnienia cieczy w ka-

natach silnika (zgodnie z [4]).

0,45

[MPa]

>
0,35

0,30

j w

0,20

cieczy

0,10

0,05

Straty Apy, ci$nieni;

0,00

0,0

0,45

[MPa]

0,40

0,30

w
o
]
a

0,20

ia cieczy

0,15

o
i
o

Straty Apyp ci$ni
o
°
@

0,00

0,40 +

v=150mm°s™
Nye=0,57s™

Qu=1,71dm’s™

V4

/

y = 0,1624x-43%

/

ol

e

7

/

Qe

0,5 1,0

15

Chtonnosé Qy silnika [dmgls]

2,0 25 3,0

v=26mm’s™

T nye=1,08s"
Qu=l,71dm’s™

.

/ y =0,0815x"7%*

/

yd

d

e

/

—

Qwmt

t
0,0 05 10

t
15

Chionnosé Qy silnika [dm%s]

t t
2,0 25 3,0

151



CYLINDER 2010
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Rys.8. Straty 4pwmp ci$nienia cieczy roboczej w kanatach w funkcji chtonnosci Qm
silnika SWSB-63; a) v = 150 mm?s?; b) v = 26 mm?s?; ¢) v = 13 mm?s. Chlonnos¢
teoretyczng Qme= 1,71 dm3s! wyznaczono z zalezno$ci Qmt 7mn
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Rys.9. Straty 4pwp cisnienia cieczy roboczej w kanatach w funkcji lepkosci v cieczy
roboczej przy natezeniu réwnym chlonnosci teoretycznej Qme= 1,71 dm3s? silnika

SWSB-63
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—  Charakterystyki Q,,, = f(4p,,) przy n,, =const. i v=const (rys. 6 ac)
otrzymano, obliczajac nat¢zenie Qmyv strat objgtosciowych w komorach
roboczych silnika, jako réznice chtonnosci Qm silnika i iloczynu teore-
tycznej chtonnosci vt na obrot oraz predkosci obrotowej nv watu. Spadek
Ap,,; cisnienia indykowany w komorach roboczych silnika obliczono jako

roznicg spadku Ap,, cisnienia w silniku i strat 4p,,, ci$nienia cieczy w ka-
natach silnika (zgodnie z [4]).
Charakterystyki Q,,, = f(n,,) przy A4p,, =const. i v=const (rys. 7 a:C)

otrzymano aproksymujac krzywe na rysunku 6 a=+c liniami trendu (dazac do
uzyskania jak najwickszego prawdopodobienistwa — sg to krzywe przed-
stawiajace funkcje potegowe).

—  Charakterystyki 4p,,, = f (QM) przy v=const (rys. 8 a+c) zaczerpnigto z
[2].
Charakterystyke 4p,,, = f(v) przy O, = const. (rys. 9) otrzymano na pod-
stawie charakterystyk 4p,,, = f (QM) (rys. 8 a=c), uwzgledniajac wplyw
lepkosci cieczy przy natgzeniu rownym chtonnosci teoretycznej Qwmt.
Predkos¢ nwer krytyczng przyjeto na poziomie stosunkowo wysokiej nie-
rownomierno$ci predkosci obrotowej silnika on,, = 10% . Ponizej przyjetej
wartosci predkosci nNmer Krytycznej, na wykresach (rys. 3+7) nie wyznaczano
charakterystyk.

Chtonnos¢ teoretyczng Qm: obliczono jako iloczyn teoretycznej chtonnosci
gmt na obrot i nominalnej predkosci Nwn obrotowej watu silnika.

3. Porownanie dwu ocen strat wystepujacych w silniku

1. Zaproponowane w [17] oddzielenie strat mechanicznych (momentu Mwmm
strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat-komory robocze”) od
strat ,,hydraulicznych” (strat 4p,,, ci$nienia cieczy roboczej w kanatach

roboczych) zmienia obraz charakterystyk momentu strat (rys. 2, 3, 4, 5).

2. Moment Ms strat (rys. 2) przedstawiony w funkcji predkosci obrotowej n
i przy ustalonych spadkach 4p ci$nienia w silniku jest btedny, poniewaz jest
on obarczony wplywem strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym
,wat-komory robocze”, wptywem strat objetosciowych w komorach robo-
czych oraz wplywem strat ci$nieniowych w kanatach silnika. Poprawne
przedstawienie momentu M,,, = f(M,,,n,,,v) strat mechanicznych w ze-

spole konstrukcyjnym ,,wal-komory robocze” przedstawiajg rysunki 3, 4 i 5.
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3. Moment Ms strat (rys. 2) uwzglednia, obok wptywu momentu strat me-
chanicznych w zespole “wat-komory robocze”, réwniez wptyw strat cis-
nieniowych w kanatach silnika. Potaczenie tych dwoch rodzajow strat jest
btedne, gdyz zalezg one od roéznych parametrow a uzyskane w ten sposob
warto$ci momentu strat s3 W efekcie obarczone btgdami. Dla przyktadu,
warto§ci momentu Ms strat (rys. 2) przy ustalonej predkosci obrotowej
n,,, =2,67s"" i przy ustalonych trzech lepkosciach v cieczy roboczej zmie-
niaja si¢ w zakresie 30+60 Nm, natomiast wartosci momentu Mwm Strat
mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat-komory robocze” (rys. 5)
dla tych samych lepkosci, uwzgledniajace zalezno$ci przedstawione w [17],
zmieniajg si¢ w zakresie 17+24 Nm.

4. Analizujac wykres przedstawiajacy Ms = f(p1) (rys. 2) nalezy podkreslic¢, iz
jest to btedne przedstawienie momentu strat, gdyz moment strat powinien
by¢ przedstawiony w funkcji momentu obcigzajacego jako od tych strat
niezaleznego (zgodnie z [17]). Mimo btednego przedstawienia — docho-
dzimy do podobnych wnioskow, gdyz wykresy (rys. 2 1 5) pokazuja row-
nolegly wzrost (katy pochylenia krzywych na rysunku 2 sa identyczne)
momentu strat przy réznych lepkosciach (temperaturach) oleju. Lepkos¢,
przy ustalonej predkosci obrotowej, nie wplywa na przyrost momentu strat
wynikajacy z przyrostu momentu obcigzajacego.

5. Wpltyw lepkosci v cieczy roboczej (gléwnie w karterze silnika) na moment
M yp, -0 Strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat-komory

robocze” przy momencie obcigzajacym wat rownym My = 0 i przy nomi-
nalnej predkosci obrotowej n,,, = 2,67s™" (rys. 5) jest okreslony wielkoscia
wyktadnika potegowego a,,, [18] rowna a,,, = 0,15 .

6. Na wykresach przedstawiajacych moment Mwm Strat mechanicznych w ze-
spole konstrukcyjnym ,,wat-komory robocze” w funkcji momentu My na
wale silnika i przy ustalonych predkosciach obrotowych ny silnika (rys.
3a+c) wida¢ prawidlowa zalezno$¢ momentu M, _, strat mechanicz-

nych okreslonego przy Mu = 0 od predkosci obrotowej nm watu. Rosngce;j
predkosci Ny walu towarzyszy wzrost momentu M, _, zwiazany ze

wzrostem sit bezwladnosci elementow konstrukcyjnych oraz ze wzrostem
sit tarcia migdzy tymi elementami a ciecza robocza. We wzorach mate-
matycznych opisujacych moment M, _, strat przyjmuje sig, ze jest to
wzrost liniowy. Przy wigkszych obciazeniach wida¢, ze na powigkszanie si¢
momentu strat wptywa rosnaco nierdwnomierno$¢ predkosci obrotowe;.

7. W celu nie zaciemniania przekazu, na rysunku 3a+C nie naniesiono
punktéw pomiarowych ani prostych uzyskanych z pomiarow przy pred-
kosciach ponizej predkosci krytycznej, ktora okazala si¢ wysoka mimo
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10.

11.

tego, ze jako Nmer przyjeto predkosé, ponizej ktdrej nierdwnomiernosc
predkosci on,, jest wyzsza od 10%. Badany silnik SWSB-63 charakte-
ryzowatl si¢ duzg nierownomiernoscia predkosci obrotowej, co przektadato
si¢ na trudnosci we wilasciwym okreslaniu strat mechanicznych i objg-
tosciowych. Nierownomiernos¢ predkosci silnika, przy matej predkosci nm
watu i przy duzym momencie Mm Oraz matych lepkosciach v cieczy
roboczej jest bardzo wysoka (rzedu 100% i wyzej). Straty mechaniczne
woweczas rosng i sg trudne do okreslenia.

Pomijajac zakres zbyt duzej nierownomiernosci predkosci obrotowej (rys.
4a-+C), mozna zauwazy¢, ze wzrost predkosci obrotowej nv daje wzrost mo-
mentu Mum strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym ,,wat-komory
robocze”; widaé to szczegblnie przy duzej lepkosci v =150 mm’s™", mniej

przy matych lepkosciach v =26 mm’s™" i v=13mm’s™ . Ten wzrost mo-

mentu strat mechanicznych ze wzrostem predko$ci watu bierze si¢ zar6wno
z sit tarcia migdzy elementami zespotu konstrukcyjnego ,,wat-komory
robocze” a cieczg robocza, jak i z sit bezwladno$ci elementow zespotu.

Obrazy zalezno$ci momentu My Strat mechanicznych w zespole konstruk-
cyjnym ,,wat-komory robocze” (rys. 4) oraz momentu strat wedtug rysunku
2 od predkosci obrotowej Nw sg zupetie rozne. Na rysunku 2 wida¢ bardzo
wyrazny wzrost momentu strat ze wzrostem predkosci obrotowej, ana
rysunku 4 linie uktadaja si¢ z tendencja zblizong bardziej do linii po-
ziomych. Nalezy tez tu zwr6ci¢ uwage na fakt, iz z powodu nieréwno-
miernej pracy silnika, cze$¢ punktéw pomiarowych zostata oddzielona i nie
brano ich pod uwagg, natomiast na rysunku 2 przez punkty te poprowa-
dzono lini¢ i uwzgledniono to w analizie pracy silnika.

Uzyskane przez A. Balawendera [1], charakterystyki O, = f(n)Ap

catkowitych strat objeto$ciowych, okreslone przy ustalonych spadkach 4p
cisnienia w silniku, w funkcji prgdkosci obrotowej n watu silnika, sa
bledne. Charakterystyki te powinny by¢ przedstawione (zgodnie z [15])
w funkcji Q,,, = f(Ap,y 14 ,v), tzn. w funkcji parametréw, od ktorych stra-
ty te bezposrednio zaleza, czyli w funkcji spadku 4p,,. cisnienia indykowa-
nego w komorach roboczych, predkosci obrotowej nu watu i lepkosci v
cieczy roboczej.

Obrazy zaleznos$ci natezenia Qwmy strat objetosciowych w komorach silnika
od spadku Apwi Cisnienia indykowanego w komorach, przy ustalonych pred-
kosciach nv obrotowych watu, opisane funkcja wyktadnicza Q,,, ~ 4Ap%,.
pozwalaja okresli¢ charakter przeptywu cieczy roboczej z jednoczesnym
wplywem zmian szczelin dtawigcych w silniku. Wyktadniki potegowe b

przyjmuja nastgpujace wartoSci: ) (v=150mm2s7] ) b = 1,02; b)
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12.

13.

14.

(v=26mm’s™) b=1,29; ) (v=13mm’s™') b = 1,29. Wartosci wykladnika
b pozwalaja wigc wnioskowaé, ze w badanym silniku na nat¢zenia Q,,,
strat objetosciowych w komorach roboczych wptywa rosnacy z 4p,,;
przekroj szczelin w komorach.

Wplyw lepkosci v cieczy roboczej na natgzenie Qmy strat objetosciowych
w komorach roboczych (rys. 6), przy 4p,,=359MPa i przy predkosci

1

obrotowej n,, =1,67s", jest okreslony wielkoscig wyktadnika potegowego

a, w zaleznodci QMVN(lJ [6], gdzie a, ~-0,77. Natomiast przy
nominalnej predkosci obrotowej 7,,, = 2,67s~" warto$é¢ wyktadnika maleje
do a, ~-0,62. Warto$ci wyktadnika a\/v pozwalaja wnioskowac, ze na-

tezenie Q,,, strat objeto$ciowych w komorach roboczych ma charakter
przeptywu zaburzonego ze wzrastajacym stopniem zaburzenia towarzy-
szacym wzrostowi predkosci obrotowej nv watu.

Obraz zalezno$ci strat Apwmp ci$nienia cieczy roboczej w kanatach roboczych
od chtonnosci Qm silnika pozwala, poprzez aproksymacje krzywych z
rysunku 8a+c, funkcja wyktadnicza w postaci: 4p,,, ~ Qj’/, [5], na okresle-
nie charakteru przeptywu cieczy roboczej w kanatach. Wyznaczone wy-
ktadniki potegowe b przyjmuja nastgpujace wartosci: a) (v =150mm’s™ )
b=1,43;b) (v="26mm’s™") b=176;c) (v=13mm’s™) b = 1,89. Wartosci
wykfadnika b pozwalajg wigc wnioskowaé, ze w badanym silniku wyste-
puje przepltyw burzliwy nie w pelni rozwinigty z rosngcym Stopniem
zaburzenia towarzyszacym malejacej lepkosci v cieczy robocze;.

Wptyw lepko$ci V cieczy roboczej na straty Apwp cisnienia cieczy w ka-
natach (rys. 8), okreslono, przy nat¢zeniu rownym chtonnosci teoretycznej
Oy, =171 dm’s™" silnika, wielko$cia wyktadnika potggowego a,, W zalez-

nosci 4p,,, ~ [Lj . Wykiadnik jest réwny a,, = 0,26 .

n

WhioskKi

Opracowanie jest pierwszg probg pokazania réznic w ocenie strat me-
chanicznych, objetosciowych i cisnieniowych wystepujacych w silniku hy-
draulicznym, r6znic wynikajacych z ocen dokonanych w funkcji r6znigcych
si¢ parametrow. Poddano poréwnaniu dwa rodzaje modeli strat. Modele,
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zaproponowane przez A. Balawendera [1, 3], sg bardzo skomplikowane,
zawierajag w sobie parametry, ktore same od strat zaleza. Modele Z. Paszoty
w [17, 18], ktore sg ciaggle rozwijane, sa opisami, w ktorych straty okre§lone
sa w funkcji parametréw bezposrednio wplywajacych na straty i od strat
niezaleznych. Spojrzenie to pozwala w namacalny sposéb przedstawi¢ r6z-
nice w ocenie wielkosci i proporcji strat.

2. Poprawno$¢ przedstawienia momentu My Strat mechanicznych w silniku,
wystepujacego w zespole konstrukcyjnym ,,wat — komory robocze”, polega
nie tylko na wyeliminowaniu z niego strat ,,hydraulicznych”, ale rowniez na
przedstawieniu samego momentu strat mechanicznych w funkcji parame-
trow, ktore bezposrednio wplywaja na jego wielkos¢, tj. funkcji wyma-
ganego momentu Mwm obcigzajacego wat silnika i wymaganej predkosci
obrotowej ny watu oraz w funkcji lepkos$ci v cieczy roboczej.

3. Przedstawione straty mechaniczne Mmm = f(Mwm, nwm, V) W zespole konstruk-
cyjnym ,,wal-komory robocze”, straty objetosciowe Q,,, = f (Ale.,nM,v)
w komorach i straty ciSnieniowe 4p,,, = f (0,,,v) w kanatach maja r6zny
charakter i sa funkcjami réznych parametrow, cho¢ na pierwszy rzut oka
wydawac by sie¢ moglo, ze laczy je jeden wspdlny parametr, ktérym jest
lepkos¢ v cieczy roboczej. Jednak jej wptyw na poszczegdlne straty jest
rézny. Zostalo to pokazane za pomoca wykladnikow potegowych a,,
dzieki metodzie zaproponowanej przez Z. Paszote [4+18], polegajacej na
ocenianiu poszczegolnych strat z uzyciem wspotczynnikow k; ktore, dzieki
swojemu uniwersalnemu zapisowi, umozliwiajg ocene strat nie tylko w po-
szczegblnych elementach ale rowniez W catym uktadzie.
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Rezultaty badan rozwojowych hydraulicznych silnikow satelitowych
typoszeregu SM

Pawel Sliwinski — Politechnika Gdanska

Streszczenie. Opisano najnowszg konstrukcje hydraulicznych silnikow satelitowych
typoszeregu SM, o malych objetosciach roboczych od 5-34 cm®obr. Przedstawiono
wyniki badan laboratoryjnych jednego, wybranego z typoszeregu, silnika zasilanego
olejem, emulsja oleju w wodzie typu HFA-E oraz woda. Ze wzgledu na jednakowa
konstrukcje¢ wszystkich silnikow typoszeregu sprawnosci tych silnikow przyjmuja po-
dobne wartosci. Porownano réowniez silniki satelitowe z silnikami gerotorowymi pod
katem, zaréwno ich parametréw technicznych, jak i osigganych sprawno$ci. Prace nad
silnikami SM zostalty wykonane w Katedrze Hydrauliki i Pneumatyki Politechniki
Gdanskiej w ramach projektu badawczo-rozwojowego nr R0300103, finansowanego
przez MNiSzW, pt: ,,Badania rozwojowe hydraulicznych silnikéw i pomp satelitowych
o matych objetosciach roboczych zasilanych woda, emulsja i olejem”, ktorego kierow-
nikiem jest dr hab. inz. Andrzej Balawender, prof. PG. Projekt realizowany jest we
wspotpracy z firmg Stosowanie Maszyn z Katowic.

1. Wstep

Ciezkie warunki pracy ukladéow napedowych i urzadzen hydraulicznych
malej mechanizacji w przemysle wydobywczym, gdzie czynnikiem roboczym
jest emulsja oleju w wodzie typu HFA-E, stwarzajg potrzebe projektowania
i produkowania nowych, ergonomicznych urzadzen z napedem hydraulicznym,
cechujacych si¢ wysoka sprawnos$cia i trwatoscig. Wychodzac naprzeciw po-
trzebom gornictwa i majac na uwadze warunki pracy urzadzen gorniczych firma
Stosowanie Maszyn rozpoczeta kilka lat temu produkcje matogabarytowych
silnikow satelitowych typu SM, wedlug wlasnego rozwigzania konstrukcyjnego
[15], dostosowujac je do pracy zwlaszcza przy zasilaniu ubogimi emulsjami
HFA-E. Obecnie typoszereg silnikow SM obejmuje wielkosci o objetosciach
roboczych od 1,8 do 200 cm®/obr, a w planach produkcyjnych sg wigksze silniki
o objetosciach roboczych do 420 cm®/obr.

W 2007 roku Katedra Hydrauliki i Pneumatyki Politechniki Gdanskiej
podjela wspolprace z firma Stosowanie Maszyn z Katowic, w ramach projektu
badawczo-rozwojowego nr R0300103, pt.: ,,Badania rozwojowe hydraulicznych
silnikow i pomp satelitowych o matych objetosciach roboczych zasilanych wo-
da, emulsja i olejem”. Obecnie projekt ten zostat zakonczony, a jego rezultatem
jest:

— udoskonalenie konstrukcji silnikow SM o teoretycznej objetosci roboczej:
5,5; 14,5, 20,9 i 33 cm®obr, ktorej odpowiadaja moduty zebow me-
chanizmu satelitowego: 0,4; 0,5; 0,6 i 0,75 oraz wysoko$ci mechanizmu
15 mm dla najmniejszego silnika i 25 mm dla pozostatych;

— zaprojektowanie i zbudowanie pierwszych w $wiecie samossacych pomp
satelitowych PSM 0 module ze¢bow: 0,4; 0,5; 0,6 i 0,75 i odpowiadajagcym
im teoretycznych objetosci roboczych: 5,3; 8,6; 12,4; 18,6 cm®/obr;
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— przeprowadzenie badan i opracowanie charakterystyk eksploatacyjnych
silnikéw 1 pomp pracujacych z olejem, emulsja HFA-E i woda jako
czynnikami roboczymi.

Nalezy podkresli¢, ze silniki SM i pompy PSM moga by¢ stosowane zarow-
no w instalacjach olejowych, emulsyjnych i wodnych bez wprowadzania dodat-
kowych zabiegow ingerujacych w ich konstrukcje. Nominalne ci$nienie pracy
silnikow typoszeregu SM to 25 MPa, chwilowe maksymalnie do 32 MPa za$ no-
minalna predko$¢ obrotowa to 1920 obr/min dla silnika SM-0,4 i 1500 obr/min
dla silnikow SM-0,5, SM-0,6 i SM-0,75.

Stosowanie emulsji HFA-E oraz wody, zamiast oleju, do zasilania silnikow
hydraulicznych powoduje wzrost strat objetosciowych oraz mechanicznych, co
w efekcie skutkuje obnizeniem sprawnosci przetwarzania energii w silnikach.
Wiaze si¢ to z nizsza lepkoscia emulsji i wody, wigksza gestoscig i gorszymi
wlasno$ciami smarnymi w poréwnaniu z olejem [4, 5, 6, 7, 9, 10, 11, 12].

2. Budowa silnikéw SM

Najnowsza konstrukcje silnikéw typoszeregu SM przedstawiono na rysun-
ku 1. W zaleznosci od wielkosci tych silnikow zawieraja one mechanizm robo-
czy, przedstawiony na rysunku 2, o modutach zebéw m = 0,4, m =0,5, m=0,6
im=0,75.

—

-1

Rys.1. Budowa silnikéw typoszeregu SM

1 — korpus, 2 — wat, 3 — obwiednia, 4 — wirnik, 5 — satelita, 6 — plytki rozrzqdu (kom-
pensacyjne), 7 — kolektor przedni, 8 — kolektor tylny, 9 — docisk, 10 — kofek ustalajgcy,
11 — zawory zwrotne, 12 i 13 — uszczelki, 14 i 15 — fozyska, 16 — pokrywa

Silniki satelitowe typoszeregu SM sa silnikami z kompensacja luzéw osio-
wych.
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Rys.2. Mechanizm roboczy silnika SM (mechanizm 11 generacji)

W stosunku do pierwotnych znanych rozwigzan silnikow SM, opisanych
m.in. w [3, 11, 13], w obecnych silnikach zastosowano kolektor przedni 7, jako
niezalezny element montowany w korpusie 1, wyeliminowano uszczelnienie
czolowe wirnika 4, standardowe uszczelki (tzw. simmeringi) zastagpiono wyso-
kocisnieniowymi uszczelnieniami watu 12 i 13 oraz zastosowano zawory zwrot-
ne 11. Wyeliminowanie uszczelnienia czotowego wirnika skutkuje dodatko-
wym przeciekiem z komor roboczych do przestrzeni watu, skad przeciek ten
jest odprowadzany zaworami zwrotnymi 11 zawsze do kanatu niskiego ci$nie-
nia, niezaleznie od kierunku zasilania silnika (a tym samym niezaleznie od kie-
runku jego predkosci obrotowej). Wartos¢ montazowego luzu osiowego wirnika
4 i satelitow 5 w stosunku do obwodnicy 3 we wszystkich silnikach zmniej-
szono do 5 um. Ponadto przekonstruowano ksztatt kanatow doptywu i odptywu
w plytce 6 minimalizujac w ten sposob opory przeptywu w tych kanatach.
Ksztalt ten jest przedmiotem zgloszenia patentowego Pprzygotowywanego
rownolegle z niniejszym opracowaniem.

Dodatkowym zabiegiem byla zmiana pola przekroju watu z mniejszego
kolowego na wigkszy ,.kwadratowy”, co zwigkszylo czynny przekrdj watu
a tym samym jego wytrzymalo$¢ na skrecanie.

Wymiary oraz mas¢ wybranych silnikow SM przedstawiono w ponizszej

tabeli.
Wymiary oraz masa wybranych silnikow SM
Tabela 1
SM-0,4/15 SM-0,5/25 SM-0,6/25 SM-0,75/25
Srednica D [mm] 47 55 63 75
Dhugoé¢ L [mm] 90 107 119 132
Masa [kg] 1,0 1,8 2,6 4,4

3. Silniki badane i parametry mierzone

W Katedrze Hydrauliki i Pneumatyki Politechniki Gdanskiej, w ramach pro-
jektu badawczo-rozwojowego nr R0300103 badano nastgpujace silniki satelitowe:

— SM-0,4/15 (g = 5,5 cm®/obr),
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- SM-0,5/25 (q = 14,5 cm®/obr),
- SM-0,6/25 (g = 20,9 cm?/obr),
- SM-0,75/25 (q = 33,0 cm®/obr).
Badania powyzszych silnikéw przeprowadzono z uzyciem:

a) oleju Total Azolla 46 (o temperaturze na doptywie do silnika 43°C i lep-
kosci kinematycznej v = 40 cSt);

b) emulsji HFA-E przygotowanej na bazie koncentratu Isosynth VX110BF
(1% koncentratu w wodzie) (badania przy temperaturze emulsji 30°C
i lepkosci kinematycznej v = 0,86 cSt);

c) wody wodociggowej (badania przy temperaturze wody 30°C i lepkosci
kinematycznej v = 0,80 cSt).
W trakcie badan silnika mierzono nastepujace parametry (rys. 3):

— natezenie przeplywu Q, w [l/min], na doptywie do silnika (chtonnos$¢ sil-
nika) lub natgzenie przeptywu Q*, w [[/min], na odptywie z silnika;

— ci$nienie p1 i p2 w [MPa];
— predkos¢ obrotowa watu n w [obr/min];
— obciazenie silnika (moment obrotowy) M w [Nm];
— temperaturg cieczy w przytaczu doptywowym silnika.
Ap W dalszej czes$ci niniejszej publikacji zostang
‘ przedstawione, jako przyktadowe, charakterystyki
” P2 o* silnika SM-0,75/25. Nalezy zaznaczy¢, ze charak-
—= terystyki strat obj¢tosciowych, mechanicznych,
cisSnieniowych i charakterystyki sprawnosci dla

e

SN pozostatych silnikow maja niewiele rozniace sig
2 \nM przebiegi od charakterystyk silnika SM-0,75/25.

Rys.3. Parametry mierzo-  Za$§ warto$ci sprawnosci nieznacznie malejg dla

ne w silniku badanym silnikéw o mniejszych modutach zgbow.

4. Straty objetosciowe

Straty objetosciowe Qs w badanych silnikach hydraulicznych, sg wynikiem
przeciekéw w szczelinach mechanizmu roboczego, przemieszczania si¢ sateli-
tow w granicach luzu migdzyzebenego i $cisliwosci cieczy w komorach robo-
czych. Straty objetosciowe zalezg od rdznicy ci$nienia wystepujacego w komo-
rach roboczych, zaleza od réznicy ci$nienia w komorach roboczych i komorze
watu oraz rosng wraz ze wzrostem predkosci obrotowej [1, 2, 5, 6, 7, 9, 11].

Wyniki badan silnikéw satelitowych pokazaly, ze glownymi czynnikami
majgcymi wplyw na warto$¢ strat objetosciowych sg: roznica cisnien w ko-
morach roboczych Apw, rodzaj i lepkos$¢ cieczy oraz predko$¢ obrotowa. Straty
objetosciowe mozna opisa¢ rOwnaniem:

QSZQ_(]'H (1)
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We wszystkich silnikach satelitowych typoszeregu SM przecieki sg odpro-
wadzane do kanatu odptywu, a wiec Q = Q* (rys. 3).

Charakterystyki strat objetosciowych w badanym silniku SM zasilanym
olejem, emulsjag HFA-E i woda przedstawiono na rysunku 4.

7
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Biorac pod uwage jedynie lepko$¢ cieczy i laminarny charakter przeptywu
oleju i emulsji w szczelinach, stosunek strat objetoSciowych emulsji i oleju
wynositby okoto 40. W rzeczywistosci, w szczelinach mechanizmu roboczego
silnika zasilanego emulsja, praktycznie w catym zakresie spadku ci$nienia,
wystepuje przeplyw turbulentny niezupetnie rozwiniety [7, 9, 12]. Tak wigc
straty objetosciowe w silniku zasilanym emulsjg 1 wodg sg co najwyzej kilka-
nascie razy wigksze w porownaniu do strat objgtoSciowych w tym samym
silniku zasilanym olejem.

5. Straty mechaniczne

Moment strat mechanicznych Ms w silniku hydraulicznym, dla Q = const,
zalezy od obciazenia silnika M, predkosci obrotowej n oraz wlasno$ci smarnych
cieczy roboczej [5, 6]. Moment ten mozna opisa¢ rownaniem:

M =Ly @
2.

Moment strat mechanicznych jest efektem sit tarcia mechanicznego, sit
bezwladnosci elementdw mechanizmu roboczego, sit bezwladnosci cieczy
zamknigtej w komorach mechanizmu roboczego oraz tarcia lepkiego cieczy
w szczelinach.
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Charakterystyki momentu strat mechanicznych w badanym silniku SM
zasilanym olejem, emulsja HFA-E i wodg przedstawiono na rysunku 5. Emul-
sja HFA-E i woda jako ciecze robocze wykazujg gorsze wlasciwosci smarne niz
olej [4, 10, 11]. Tak wigc moment strat mechanicznych jest najwigkszy w sil-
nikach zasilanych wodg, zwltaszcza w zakresie wysokich obcigzen.
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6. Straty ci$nienia w kanalach wewnetrznych

Straty ci$nienia Apw W kanatach wewnetrznych (doptywowych i odptywo-
wych) silnikéw hydraulicznych zaleza od wartosci nat¢zenia przeptywu Q i Q*
oraz zalezg od lepko$ci v i gestosci cieczy p [5, 6, 8, 11, 13]:

4p,, = f(O.v,p) 3)

Badania laboratoryjne silnikow satelitowych typoszeregu HS, typoszeregu
HF jak i pierwszych silnikach SM wykazaty, ze przeptyw oleju i emulsji w ka-
natach wewnetrznych byt przeptywem turbulentnym nie w petni rozwinigtym.
Czyli dominujgcym parametrem cieczy wptywajacym na warto$¢ oporow prze-
ptywu w kanalach wewngtrznych byta gestos¢. Poniewaz gestos¢ emulsji jest
wigksza od gestosci oleju, wige straty cisnienia w kanatach wewnetrznych sil-
nikow HS i HF byly wyzsze dla emulsji niz dla oleju [11]. Gléwnym tego po-
wodem byty niedostateczne pola przekroju poprzecznego kanalow wewnetrz-
nych w tych silnikach, co powodowato duze predkosci przeptywu cieczy i jej
turbulencje.

W najnowszym rozwigzaniu silnikow SM (rys. 1) maksymalnie powickszo-
no kanaty wewnetrzne uzyskujac bardzo mate spadki cisnienia w tych kanatach.
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Wraz ze wzrostem obcigzenia silnika ros$nie spadek cisnienia w silniku
a tym samym rosng straty objetosciowe. A wiec dla zachowania statej predkosci
obrotowej nalezy do silnika dostarczy¢ wigkszy strumien cieczy. Z kolei przy-
rost strumienia cieczy, przy n = const, powoduje przyrost spadku ci$nienia
w kanatach wewngtrznych i tym samym przyrost strat ci§nieniowych. Moment
strat ci$nieniowych, ktory jest wprost proporcjonalny do spadku ci$nienia w ka-

natach wewnetrznych, ma wartos¢:

j‘lsc‘Zi'é‘ADkWj (4)
2r

Wraz ze wzrostem obcigzenia silnika, ktorego bezposrednim mierzalnym
parametrem jest spadek cisnienia w silniku, wystepuje wzrost momentu strat
cisnieniowych, co zostato zobrazowane na rysunku 6.

12 g - . . . . .
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Dla silnika SM zasilanego wodg i emulsjg spadek ci$nienia w kanalach
wewnetrznych jest porownywalny. Natomiast silnik ten zasilany olejem cechuje
si¢ wigkszym spadkiem cis$nienia w kanatach wewngtrznych. Tym samym naj-
wiekszy moment strat ci$nieniowych wystepuje w silniku zasilanym olejem.

7. Sprawnos¢ calkowita

Straty objetosciowe, mechaniczne i ciSnieniowe w silniku majg wptyw na
jego sprawno$¢ catkowita. Wplyw oleju, emulsji HFA-E i wody na sprawnos¢
catkowitg przedstawiono na rysunku 7. Najgorszg sprawnosc¢ silniki satelitowe
osiggajg przy zasilaniu woda, gdyz woda cechuje si¢ najnizsza lepkoscia oraz
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najgorszymi wlasno$ciami smarnymi spo$rod rozpatrywanych cieczy. Niemnigj
jednak sprawnos$¢ catkowita rozpatrywanego silnika SM-0,75/25 pracujacego
przy parametrach nominalnych (n = 1500 obr/min i 4p = 25 MPa) wynosi:

— 81% przy zasilaniu olejem,

—  72% przy zasilaniu emulsjg HFA-E,

—  71% przy zasilaniu wodg.
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Z powyzszego wynika, ze stosujac do zasilania silnikéw satelitowych ty-
poszeregu SM emulsje HFA-E i wodg zamiast oleju nalezy spodziewac si¢ niz-
szej sprawnosci catkowitej o okoto 10%.

8. Porownanie silnikow SM z silnikami gerotorowymi

Silniki satelitowe sa wyrobem konkurencyjnym dla silnikow gerotoro-
wych. Zarowno silniki satelitowe jaki i gerotorowe sa obecnie powszechnie
stosowane w przemysle wydobywczym, zwlaszcza w napedach hydraulicznych
maszyn i urzadzen tzw. malej mechanizacji gornicze;j.

Wedtug danych producentow silniki gerotorowe sg silnikami przeznaczo-
nymi do pracy z olejem, jako czynnikiem roboczym. Pomimo to znane sg przy-
padki stosowania ich, przez producentéw narzgdzi, w gornictwie przy zasilaniu
emulsjami HFA-E. Wynika to stad, Zze jak dotad brak byt na rynku krajowym
innych dostepnych silnikéw o matej objetosci roboczej, o matej masie i wymia-
rach.
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Niska lepkos¢ emulsji HFA-E, zblizona do lepkosci wody, gorsze jej wias-
nosci smarne oraz niska higiena uktadu hydraulicznego powoduje, ze trwatos¢
silnikow gerotorowych, zwtaszcza ich mechanizmu roboczego, jest niewielka.
Problem ten zostat doglebnie zbadany i opisany przez J. Urbanczyka w pracy
doktorskiej ,,Badania silnikoéw hydraulicznych dla potrzeb malej mechanizacji
w gornictwie” zrealizowanej w Akademii Gorniczo-Hutniczej w Krakowie [12].

Glowng przyczyna zuzycia mechanizmu roboczego silnika gerotorowego
jest duza predkos¢ poslizgu gerolera (lub gerotora) po powierzchni obwiedni
Z naciskiem powierzchniowym tym wyzszym im wigksza jest predkos¢ obro-
towa (wicksza sita odsrodkowa dzialajaca na obracajacy sie mimosrodowo
geroler (gerotor) oraz im wyzsze jest ciSnienie robocze.

Nalezy podkresli¢, ze silnik satelitowy ma korzystniejsze warunki pracy,
szczegolnie przy zasilaniu cieczami o niskiej lepkosci. Wynika to wprost z za-
sady wspotpracy elementow mechanizmu roboczego 0 uzgbieniu ewolwento-
wym, ktéra polega na wzajemnym przemieszczaniu si¢ cze$ci wspotpracu-
jacych na zasadzie toczenia, a nie poslizgu jak to ma miejsce w silnikach gero-
torowych.

Nominalne ci$nienie robocze silnikow gerotorowych zasilanych olejem nie
przekracza kilkunastu MPa (w zaleznos$ci od wielkosci silnika). Wedtug
J.Urbanczyka, badajgcego silnik gerotorowy Eaton Char-Lynn J-2-129 zasilany
emulsjag HFA-E, cisnienie pracy silnikow gerotorowych zasilanych emulsjg nie
powinno przekracza¢ 10 MPa [12]. Natomiast w gorniczych magistralach
hydraulicznych wystepuja cisnienia nawet do 32 MPa. Wobec tego koniecz-
noscig jest stosowanie przed silnikiem gerotorowym dodatkowego zaworu
redukcyjnego, co podnosi koszt i pogarsza walory uktadu.

Poza ograniczeniem ci$nienia pracy silnikow gerotorowych do 10 MPa,
J.Urbanczyk zaleca rowniez ograniczenie predkosci obrotowej silnika do Nmax =
860 obr/min [12]. Czyli parametry pracy silnika gerotorowego zasilanego
emulsja powinny by¢ ograniczone o ponad 30% w stosunku do nominalnych
parametrow silnika zasilanego olejem. J.Urbanczyk dowiodt, ze dopiero przy
tak obnizonych parametrach pracy silnik gerotorowy J-2-129 moze by¢ zasilany
emulsjg. Wykazat jednak znacznie nizsza trwato$¢ w stosunku do eksploatacji
przy zasilaniu olejem [12].

Celem poprawy sprawnosci i trwato$ci silnikow gerotorowych, eksploato-
wanych w emulsyjnych urzadzeniach gérniczych, podejmowane réwniez byly
przez J.Urbanczyka proby specjalnych zabiegéw technologicznych o charakte-
rze indywidualnych dzialan. Na przyktad w mechanizmie roboczym stosowat
specjalne smary oraz azotowanie plazmowe elementow. Uzyskal jednak poto-
wiczne efekty. Nalezy dodaé, ze kazda taka specjalna ingerencja w hydrau-
liczny silnik olejowy, poza producentem, majaca na celu przystosowanie go do
pracy z emulsja, nie zapewnia jednoznacznych wtasnosci silnika i podnosi jego
ceng.
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Jak dotad producenci silnikow gerotorowych nie podaja w swoich mate-
riatach charakterystyk tych silnikow w warunkach zasilania emulsja HFA-E. Na
tej podstawie mozna sadzié, ze nie przewiduja takiego zastosowania ze wzgledu
na negatywne skutki szybkiego zuzywania sie¢ tych silnikow. Mozna tez za-
uwazy¢, ze dostawcy narzedzi gorniczych dobieraja te silniki do urzadzen zasi-
lanych emulsja w sposob czysto orientacyjny i nieudokumentowany badaniami
trwalo$ciowymi.

Nalezy podkresli¢, ze obecnie produkowane przez Stosowanie Maszyn
silniki satelitowe mogg by¢ stosowane zardéwno w instalacjach emulsyjnych, jak
i olejowych bez wprowadzania dodatkowych zabiegdéw ingerujacych w trwatosé
mechanizmu roboczego (jak to jest zalecane przez J.Urbanczyka w przypadku
silnikéw gerotorowych).

Jednym z istotnych elementéw w silniku satelitowym SM wplywajacym
na zwickszenie trwatosci mechanizmu roboczego sa wykonywane z weglika
spiekanego ptytki kompensacyjne (bedace jednoczes$nie ptytkami rozrzadu).
Duza sztywno$¢ tych plytek oraz poprawnie dobrane pole kompensacji spra-
wiaja, ze luz osiowy wirnika i satelitbw mechanizmu roboczego silnika nie
zostaje wykasowany nawet przy bardzo duzych obciazeniach silnika. Zatem nie
zachodzi proces zuzycia powierzchni czotowych wirnika i satelitow. Poza tym
poprawnie zaprojektowana kompensacja luzow osiowych zapewnia, ze ten luz
osiowy wirnika i satelitow rowniez nie zwicksza si¢ wraz ze wzrostem obcig-
zenia, a tym samym nie wystepuje dodatkowy wzrost przecieku wewnetrznego.
Poza tym wieloletnie badania r6znych typoéw silnikéw satelitowych w labora-
torium Katedry HiP PG pozwalaja wnioskowac, o dobrej szczelnosci w obsza-
rze wspolpracy zebow mechanizmu roboczego. Satelity dociskane sg do wirnika
i obwodnicy sitg wynikajaca z roéznicy ci$nien panujacych w komorach robo-
czych, co powoduje, ze na dlugosci linii wspotpracujgcych zgboéw jest zacho-
wana szczelnosc.

Wyniki badan silnikow SM, uzyskane w Katedrze Hydrauliki i Pneuma-
tyki, umozliwiajag poroéwnanie tych silnikow z silnikami gerotorowymi kilku
wiodgacych producentéw. Do poréwnania wybrano silniki:

— satelitowy SM-0,6/25 o objetosci roboczej 20,9 cm®obr (Stosowanie

Maszyn);

—  gerotorowy OMM 20 o objetosci roboczej 19,9 cm3/obr (Sauer-Danfoss);
— Char-Lynn J-129 o objetosci roboczej 19,8 cm®obr (Eaton);
— [JJLIMM 20 o objetoéci roboczej 20 cm®/obr (bulgarskiej firmy M-S

Hydraulic).

W tabeli 2 zestawiono parametry wyzej wymienionych silnikow. Dane
zawarte w tabeli 2, dotyczace silnikow gerotorowych, byty odczytywane z cha-

rakterystyk silnikow umieszczonych na stronach internetowych producentéw
[16, 17, 18].

170



CYLINDER 2010

Poréwnanie parametrow silnikéw gerotorowych z satelitowymi

Tabela 2
................................... Producent .
Parametry podane przy lepkoici oleju: . M+S Hydraulic | Stosowanie
a) Sauer-Danfoss — 35c¢5t, Sauer-Danfoss Eaton Bulgaria Maszyn
b) M3SHydraulic —32eSt. ) L Typ.silnika / obictos¢ robocza, ...
c) Stosow. Maszyn — 40cSt, Ly _
& Eaton. brak danych oMM 20 109 | Charlymnd MM20 | SM-0,6/25209
cm’fobr 3, 20 cm’/obr cm’/obr
19.8 cm/obr
........... P ........l.MPa N 10 L4l
Pumax MPa 14 16,5 14 32
........... Daow .........|.obrmin } 1000 | 1040 | 1000 | . 1500 _
.. obr/min 1250 1220 1250 1800
_ . 26,5 przy 38 przy 26,5 przy 80 przy
M“*‘:;?“g;"iﬁ?“ Nm Ap=10MPa i Ap=14MPa i Ap=10MPa i Ap=25MPa i
e ) 0=3000br/min | 0=3090br/min | 0=300cbr/min | n=2000br/min _
. 36 przy 46 przy 35 przy 101 przy
Maksymalne obcia - - -
przy pracy chwilowsj | N Ap=14MPai | Ap=165MPai | Ap=14MPai Ap=32MPa i
. 3 n=350obr/min n=45%obr/min 1=5000br/nun n=4000br/min
Ne przy n=10000br/min o 70 7 70 77
_______ iap=tompa |\ 7N
My przy 0=1000cbumin |- o 95 95 96 95
1 Ap=10MPa
MNe przy n=12000br/min % 68 (w obszar? 65 68 (w obszarze 80
_______ iAp=ldMPa | )pracychwiows) | lBreychwilowen |
M przy n=1200cbr/min. | o, 93,5 90 94 94,5
1 Ap=14MPa
: : rg ISO 20/18/13 wg ISO 20/16
Filtracja um (brak danych) e min. 15 gm_m 25 100
e Vaga L ke L 22 min. 21 | . 20 ...
Wymiary DxL mm 60x117 60x123 60x118 63x116
Dotyczy silnikéw typoszeregu SM: mozliwos¢ wykonania walu 1 dowolnych
Inne - . i ) . o
preylaczy hydraulicznych wg specyfikacyi zamawiajacego

Na rysunku 8 przedstawiono charakterystyki porownawcze sprawnosci
objetosciowej za$ na rysunku 9 charakterystyki sprawnosci calkowitej silnika
satelitowego SM-0,6/25 z silnikami gerotorowymi przy zasilaniu olejem.

Analizujac dane zawarte w tabeli 2 oraz analizujac charakterystyki poréw-
nawcze przedstawione na rysunkach 9 i 10, mozna zauwazy¢, ze silniki sate-
litowe typoszeregu SM w pordwnaniu z gerotorowymi cechujg si¢:

znacznie wyzszym cis$nieniem roboczym (25 MPa), a co za tym idzie mo-
zliwo$cig wiekszych obcigzen watu silnika;

wiekszym zakresem predkosci obrotowej;

wieksza sprawnoscig hydrauliczno-mechaniczna;

ogoblnie wigksza sprawnoscia objetosciows (nawet o 10%);

wicksza sprawno$cig catkowita (nawet o 18%);

nieznacznie mniejsza masg (biorac jako kryterium objetos¢ roboczg sil-

nika);

zblizonymi wymiarami gabarytowymi (biorgc jako kryterium objetosé

roboczg silnika).
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9. Podsumowanie

Silniki satelitowe typoszeregu SM sa konstrukcja nowoczesng, cechujaca
si¢ uniwersalno$cig przy stosowaniu réznych cieczy roboczych. Konstrukcja
tych silnikéw i ich produkcja jest inicjatywa firmy Stosowanie Maszyn z Ka-
towic. Prace badawczo rozwojowe, prowadzone w ramach projektu badawczo-
rozwojowego nr R0300103, pt.: ,,Badania rozwojowe hydraulicznych silnikow
i pomp satelitowych o matych objetosciach roboczych zasilanych wodg, emul-
sja 1 olejem”, pozwolity na udoskonalenie konstrukcji tych silnikow a tym sa-
mym na uzyskanie do§¢ wysokiej sprawno$ci przetwarzania energii. Nie ulega
watpliwosci, ze silniki SM pod katem osiaganych parametrow zdecydowanie
przewyzszaja silniki gerotorowe znanych $§wiatowych producentow.

Hydrauliczne silniki satelitowe typu SM, z racji swojej konstrukcji (me-
chanizm roboczy), technologii wykonania oraz zastosowanych w nich mate-
riatdbw odpornych na zuzycie w warunkach stabego smarowania, sg drozsze od
gerotorowych. Z doswiadczen firmy Stosowanie Maszyn aplikacji silnikow SM
w napedach gorniczych wynika, ze czas eksploatacji tych silnikow, w
porownaniu do silnikow gerotorowych, jest nawet kilkunastokrotnie dtuzszy.
Ponadto zuzyty mechanizm roboczy silnikow satelitowych mozna tanim kosz-
tem zregenerowac. Natomiast w Silnikach gerotorowych raczej nie regeneruje
si¢. mechanizmu roboczego. Wobec tego stosowanie tanich, niskosprawnych
i 0 krotkim czasie eksploatacji silnikow w kopalnianych warunkach zasilania
zanieczyszczong emulsja HFA-E jest ekonomicznie nieuzasadnione.

W dalszej perspektywie planowane sa badania trwato$ciowe silnikow SM
i silnikow gerotorowych zasilanych emulsja HFA-E oraz zasilanych rzeczy-
wistymi roztworami aktywnych powierzchniowo zwiazkow w wodzie (nowa
ciecz do napeddé6w hydraulicznych, opracowywana w Politechnice Radomskigj,
zawierajaca 99% wody i w pelni biodegradowalna). Bedzie to rowniez oko-
licznoé¢ do dalszego porownania charakterystyk i wiasnosci eksploatacyjnych
tych silnikow z innymi silnikami.
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Nowe rozwigzanie kompensacji luzow osiowych w silnikach sateli-
towych o malych objetosciach roboczych

Piotr Patrosz - Politechnika Gdanska

Streszczenie. Opisano modelowanie i symulacje komputerowg nowego typu hydrau-
licznych silnikéw satelitowych o matych objetosciach roboczych. Analizy miaty na celu
dobdr parametréw konstrukcyjnych wptywajacych na odksztalcenia wezta kompensacji
luzéw osiowych. Dzigki przeprowadzonym badaniom znacznie zmniejszono odksztal-
cenia plyt kompensacyjnych, co pozwolilo na podniesienie dopuszczalnego cis$nienia
pracy oraz poprawe¢ sprawnosci catkowitej. Prace zostaly wykonane w Katedrze Hy-
drauliki i Pneumatyki Politechniki Gdanskiej w ramach projektu badawczo-rozwojo-
wego nr R0300103 finansowanego przez MNiSzW pt. ,,Badania rozwojowe hydrau-
licznych silnikow i pomp satelitowych o matych objetoéciach roboczych zasilanych
woda, emulsjg i olejem” (kierownik projektu: dr hab.inz. Andrzej Balawender prof.
nadzw. PG). Projekt badawczy realizowany jest we wspotpracy z firmg Stosowanie
Maszyn w Katowicach.

1. Charakterystyka typoszeregu SM

Silniki typoszeregu SM produkowane sg w firmie Stosowanie Maszyn
w Katowicach. Urzadzenia te znalazly zastosowanie gtownie w gornictwie

(rys. 1).
a)

Rys. 1. Przyktad zastosowania silnikéw SM w recznych narzedziach gorniczych:
a) wiertarka, b) przecinarka tasmowa [6]

Sa jednymi z nielicznych urzadzen hydrauliki sitowej, ktore pozwalajg na
prace przy zasilaniu niepalnymi cieczami roboczymi, takimi jak: woda, czy
niskoprocentowa emulsja oleju w wodzie. Dzigki tej wlasciwosci mogg by¢
szeroko eksploatowane w miejscach, w ktorych tatwopalny i szkodliwy dla
srodowiska olej nie jest dopuszczony do uzycia.

Firma Stosowanie Maszyn w swoim programie produkcyjnym ma caty
typoszereg silnikow rdznigcych si¢ od siebie gabarytami i moca. Typoszereg
silnikow SM charakteryzuje si¢ teoretycznymi objetosciami roboczymi od 5,5
do 33 cm®/obr uzyskanymi przez zastosowani mechanizméw roboczych roz-
nigcych si¢ modulem uzebienia 0,4, 0,5, 0,6 i 0,75 oraz ich wysokoscia.
Nominalne ci$nienie pracy silnikow typoszeregu SM to 25 MPa, chwilowe
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maksymalnie do 32 MPa, za$ nominalna predkos$¢ obrotowa to 1920 obr/min
dla silnika SM-0,4 1 1500 obr/min dla silnikow SM-0,5, SM-0,6 i SM-0,75.

2. Budowa i zasada dzialania silnikow SM

Silniki SM zbudowane sa z mechanizmu roboczego 2, 3, 4 (rys. 2) zam-
knigtego w zwartym korpusie 1. Mechanizm roboczy z obu stron ograniczony
jest ptytami rozrzadu 5, pelnigcymi rowniez rolg ptyt kompensacyjnych. Ciecz
hydrauliczna doprowadzana jest do silnika za posrednictwem kanatow A lub B
wykonanych w korpusie i kolektorze. Aby zapewnié¢ szczelnosc, cato$¢ napicta
jest piytq dociskows 7.

7 6 5a 2 3 4 510 11 9

T TWTWfT

Rys.2. Budowa silnika SM wersja 0.0

1 —korpus, 2 — obwiednia, 3 — planeta, 4 — satelita, 5 — p#yty rozrzqdu, 6 — kolektor, 7 —
piyta dociskowa, 8 — pokrywa, 9 — wat, 10, 11 — o-ringi [2, 10]

Mechanizm roboczy (rys. 3) zbudowany jest z planety 1, obwiedni 2
i dziesieciu satelitow 3. Planeta i obwodnica majg tak dobrany zarys, aby
wspoOlpracujace z nimi satelity mogly si¢ Swobodnie przemieszcza¢ bedac
W stalym zazebieniu z planeta i obwiednig. Elementy mechanizmu tworza
zamkniete przestrzenie, zwane dalej komorami roboczymi, ktdére cyklicznie
zmieniaja swoja objetos¢. W trakcie, gdy komory robocze zwickszaja swoja
objetosc, tacza si¢ za posrednictwem otworu ,,Z” w plycie rozrzadu znajdujacej
si¢ po stronie kanalu doptywowego z tymze kanatem. Natomiast komora, ktorej
objetos¢ si¢ zmniejsza bedzie taczyta sie z kanatem odptywowym ,,0” za po-
srednictwem drugiej ptytki. Otwory w plytkach rozrzadu sg tak rozmieszczone,
ze komora jednocze$nie moze taczy¢ si¢ tylko z jednym otworem. Rozwigzanie
to powoduje, ze komory potaczone z kanalem zasilajagcym (wysokoci$nie-
niowym) i komory potaczone z kanalem odptywowym (niskocisnieniowym)
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wystepuja naprzemiennie. Takie rozmieszczenie pol ciSnien na powierzchni
bocznej planety powoduje powstanie pary sit, ktéra wprawia planete¢ w ruch
obrotowy.

W pracujacym silniku hydraulicznym bardzo wazne jest zachowanie
szczelnosci, gdyz ewentualne przecieki obnizaja sprawno$¢ objetosciowa
urzadzenia. Szczelnos¢ silnika gwarantowana jest odpowiednim zaciskiem jego
elementow. Niestety wraz ze wzrostem zacisku moze wzrastac tarcie elementow
ruchomych mechanizmu o ptytki rozrzadu, co z kolei obniza sprawno$¢ mecha-
niczng. Cecha typowa dla silnikdw hydraulicznych jest wzrost ci$nienia w ko-
morach roboczych wraz ze wzrostem ich obcigzenia. Z tego powodu zbyt maty
zacisk w stosunku do ci$nienia w komorach roboczych spowoduje rozszczel-
nienie, a zbyt duzy zanik luzu.

Obecnie w wigkszo$ci urzadzen hydraulicznych stosowana jest tak zwana
hydrauliczna kompensacja luzow osiowych. Mechanizm ten pozwala na uzalez-
nienie warto$ci sity zaciskajacej elementy silnika hydraulicznego od ci$nienia
panujacego w komorach roboczych. Taki mechanizm zastosowano réwniez
w silnikach SM.

Komora
niskoci$nieniowa

Komora
wysokoci$nieniowa
Komora odcigta

Rys.3. Budowa silnika SM

1 - planeta, 2 — obwiednia, 3 — satelita, Z — kanat zasilajgcy (doptywowy), O —
kanat odpbywowy [8]

Ciecz hydrauliczna, ktora pod ci$nieniem jest ttoczona do komor robo-
czych jest dostarczana rowniez do przestrzeni znajdujacej si¢ pomiedzy ptytka
rozrzadu i kolektorem lub korpusem. Przestrzen ta ograniczona jest dwoma
pierScieniami typu O 10 i 11 (rys. 2). Cisnienie cieczy zgromadzonej w tej
przestrzeni jest bezposrednio zalezne od cisnienia w komorach roboczych.
Powoduje ono powstanie sity dociskajacej ptytke rozrzadu do mechanizmu
Z sitg, ktorej warto$¢ jest wprost proporcjonalna do wartosci pola powierzchni
(pola kompensacji) jakie zostalo ograniczone O-Ringami. Takie rozwigzanie
zapewnia dobrg szczelno$¢ urzadzenia i nie powoduje nadmiernego tarcia

177



CYLINDER 2010

elementow przy roznych obcigzeniach silnika, pozwalajac mu na prace w szero-
kim zakresie ci$nien.

3. Analiza odksztalcen wezla kompensacji luzow osiowych

Analiza odksztalcen wezta kompensacji luzéw wymaga zamodelowania
catego silnika, w celu sprawdzenia deformacji poszczegdlnych elementow
i oceny ich wplywu na uginanie si¢ ptyt rozrzadu. W trakcie analiz sprawdzono
szereg silnikow rozniacych si¢ od siebie zarowno objgtosciami roboczymi, jak
i rozwigzaniami konstrukcyjnymi. W opracowaniu tym opisane zostang jedynie
analizy przeprowadzone dla silnikow o module uzgbienia 0,75. Silniki te, jako
najwicksze sposrod wszystkich przeanalizowanych modeli, posiadajg najwy-
razniejsze charakterystyki odksztatcen, ktére znacznie lepiej uwidaczniaja efek-
ty zmian w konstrukcji urzadzenia.

3.1. Analiza odksztalcen silnika SM-0,75/25 wersja 0.0

Silnik SM-0,75/25 w wersji 0.0 zostat przedstawiony na rysunku 2. Model
brylowy zostal przygotowany w oparciu o dokumentacj¢ techniczng [1] z po-
mini¢ciem elementéw, ktore nie wpltywaja na odksztalcenia plyt rozrzadu.
Elementy modelu brytowego w wersji 0.0 przedstawiono na rysunku 4.

Rys.4. Model brytowy silnika SM: a) korpus, b) kolektor, ¢) obwiednia, d) ptyta
dociskowa, e) ptytka rozrzadu (rysunek dwoch stron jednej ptyty) [8]
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Modele brylowe wiernie oddaja gabaryty i ksztalt rzeczywistych elemen-
tow. Dodatkowo na powierzchnie niektorych czesci dodane zostaty wirtualne
linie ograniczajace pola powierzchni, na ktérych przyktadane sg cisnienia. Spo-
Sob obciazenia przedstawiono na rysunku 5.

Ci$nienie zasilania
Potowa ci$nienia zasilania

Rys.5. Obszary oddziatywania ci$nienia i miejsca przytozenia sit na elementy silnika:
a) plytki rozrzadu; b) korpus; ¢) kolektor i d) ptyta dociskowa [7]

Wyniki obliczen MES odksztalcen osiowych elementéw silnika SM-
0,75/25 wersja 0,0 przedstawiono na rysunku 6.
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Rys.6. Zmiana odlegtos$ci miedzy plytami rozrzadu w funkcji promienia ptytki
w zalezno$ci od ci$nienia zasilania silnika SM-0,7/25 wersja 0.0 [6]
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Z charakterystyki wida¢ jak w wyniku dziatania ci$nienia zmieniajg si¢
odlegtosci miedzy plytami rozrzadu, a co za tym idzie jak zmieniajg si¢ szcze-
liny migdzy ptytami rozrzadu a planeta.

Zmiana wysokos$ci szczeliny o blisko 70 pm jest wartoscig niedopuszczal-
ng 1 wskazuje na zle dobrane pola kompensacji oraz zbyt mata sztywnos¢ ptytek
rozrzadu. Zmiana wielko$ci pola kompensacji poprzez zmiang Srednic O-rin-
gow 10 1 11 (rys. 2) pozwolita zmniejszy¢ wartos¢ bezwzgledng zmiany wy-
sokosci szczeliny do 27 um (rys. 7).
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Rys.7. Zmiana odlegtosci miedzy ptytami rozrzadu w funkcji promienia ptytki przy
cisnieniu zasilania silnika SM-0,7/25 wersja 0.1 rownym 28 MPa [6]

Efekt zmian wprowadzonych w wyniku korygowania wielkosci i potoze-
nia pola kompensacji przedstawiony na rysunku 7 jest niewystarczajacy, gdyz
odksztalcenia na poziomie bliskim 30 pum sa niedopuszczalne. Jednoczes$nie
mozliwos$ci korygowania tychze odksztatcen poprzez zmiang wielkosci O-rin-
goéw 10 1 11 zostaly wyczerpane. Zaobserwowano, ze za opisany stan odksztat-
cen odpowiadaja gtéwnie wady konstrukcyjne kolektora. Odksztalcenia, ktore
w duzym powigkszeniu przedstawiono na rysunku 8 sa spowodowane zbyt mata
gruboscia $ciany oddzielajacej rowek czotowy od rowka obwodowego w ko-
lektorze.
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3.2. Analiza odksztalcen silnika SM-0,75/25 wersja 1.0

\Il'ﬁ\\\\l‘
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W celu ograniczenia odksztatcen kolektora, przekon-
struowano go tak, aby nie zmieniajac gabarytow silnika
zwickszy¢ jego sztywnosc.

Zastosowano zukosowanie krawedzi rowka obwodo-
wego (rys. 9). Zwigkszylo to grubos¢ Sciany oddzielajacej
rowek czotowy od rowka obwodowego o 1,5 mm. Efekt tej
zmiany zostat przedstawiony na rysunku 10. Widaé, ze
zmniejszenie odksztatcen kolektora ograniczylo zakres
zmian wysokosci szczeliny o ponad 10um.

Rys.9. Ksztalt kolektora w silniku SM-0,75 wersja 1.0 [3]
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Rys.10. Zmiana odlegtosci miedzy ptytami rozrzadu w funkcji promienia ptytki
W zalezno$ci od ci$nienia zasilania silnika SM-0,7/25 wersja 1.0 [9]

.
i

3.3. Analiza odksztalcen silnika SM-0,75/25 wersja 2.0

Mimo korzystnego wplywu przekonstruowania kolek-
tora, to nadal silniki SM-0,75/25 wersja 1.0 charakteryzo-
waly si¢ zbyt duza zmienno$cig wysokosci szczeliny.

Kolejnym krokiem byly bardziej radykalne zmiany
w konstrukcji kolektora, ktore przedstawiono na rysunku 11.
Catkowite wyeliminowanie rowka obwodowego uniemozli-
wito odksztatcenia pokazane na rysunku 8.

Rys.11. Ksztalt kolektora w silniku SM-0,75 wersja 2.0 [4, 11]
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Wyniki obliczen MES przeprowadzone przy wykorzystaniu nowego ko-
lektora (rys. 11) przedstawiono na rysunku 12. Wprowadzone zmiany pozwolity
na zmniejszenie wahan wysokosci szczeliny do poziomu 11 pum. Jednakze
W przeciwienstwie do wczesniej opisanych modeli, w silniku w wersji II wyso-

ko$¢ szczeliny rosta

wraz z ci$nieniem, co moze powodowaé spadek spraw-

nos$ci objetosciowej, ale rowniez wzrost sprawnosci mechaniczne;.
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plytki w zaleznosci od ci$nienia zasilania silnika SM-0,7/25 wersja 2.0 [9]

3.4. Analiza odksztalcen silnika SM-0,75/25 wersja 3.0

Po wykonaniu prob laboratoryjnych silnika SM-0,75/25 wersja 2.0, zde-
cydowano o dalszej modyfikacji urzadzenia. Po konsultacji z producentem zde-
cydowano o wykonaniu silnika z dwoma kolektorami (rys. 13).

o
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L

Rys.13. Budowa silnika SM wersja 1.0: 1 — korpus, 6A,6B — kolektor [5, 11]
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Wyniki analizy MES odksztatcen elementéw silnika SM-0,75/25 wersja
3.0 przedstawiono na rysunku 14.

Dzigki temu silnik stat si¢ tatwiejszy w produkcji i umozliwione zostaty
dalsze zabiegi poprawiajace stan odksztatcen ptyt rozrzadu. W poprzednich
podrozdziatach opisywano wptyw usztywniania kolektora na zmiang wysoko$ci
szczeliny. W przypadku rozwigzania z dwoma kolektorami zdecydowano si¢ na
uelastycznienie wewngtrznej czgsci kolektora i pozostawienie sztywnej czgsci
zewnetrznej. Takie rozwigzanie pozwolito na uginanie si¢ obu ptytek rozrzadu
w tym samym kierunku. Dzigki temu mimo, iz odksztalcenia samych ptyt
rozrzadu pozostaly na poziomie podobnym do poprzednich rozwigzan to jednak
ich kierunek zapewnial dobra stabilizacje wysoko$ci szczeliny. Dodatkowo
zewnetrzna $rednica pola kompensacji zostata powigkszona, tak ze zréwnala sie
z $rednica wewnetrzng korpusu. Dzigki temu poprawita sie szczelnos¢ styku
obwiedni i ptyty rozrzadu, co poprawito sprawnos$¢ objetosciowa.
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Rys.14. Zmiana odleglosci miedzy ptytami rozrzadu w funkcji promienia ptytki
W zalezno$ci od ci$nienia zasilania silnika SM-0,7/25 wersja 3.0

Zmiana wysokosci szczeliny nie przekroczyta 4 pm. Jest to wynik bardzo
zadowalajacy, a efekty takiego stanu odksztalcen zwigkszajg sprawno$¢ obje-
tosciowg 1 mechaniczng. Nalezy réwniez oczekiwaé wigkszej trwatosci
urzadzenia.

4. Podsumowanie

Analizy MES opisane w poprzednim rozdziale pozwolity na duzg poprawe
wlasnosci eksploatacyjnych silnika. Takich jak dopuszczalne ci$nienie pracy,
ktore w wersji 0.0, ze wzgledu na odksztalcenia ptytek rozrzadu, nie powinno
przekroczy¢ 15 MPa. W wersji 3.0 dopuszczalna jest praca przy cisnieniu
28 MPa 1 krotkotrwate przecigzenie do 32 MPa. Poprawiona zostala rowniez
sprawnos$¢ catkowita, ktora dla modelu SM-0,75/25 wersja 0.0 przy zasilaniu
olejem wynosita 67%, a w wersji 3.0 przy tych samych parametrach pracy
(cisnienie rowne 25 MPa predkos¢ obrotowa 1000 obr/min) wynosi 84%.
Oczekiwana jest rowniez duza poprawa trwatosci silnikow.
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Dzigki analizom MES mozliwe byto sprawdzenie zachowania poszcze-

golnych elementow silnikow hydraulicznych SM w czasie pracy. Uzyskane
wyniki pozwolily na poprawe konstrukcji bez ponoszenia kosztow na spraw-
dzanie eksperymentalne wszystkich zmian konstrukcyjnych. Jednoczes$nie na-
lezy zauwazyc¢, ze badania laboratoryjne potwierdzity zgodnos¢ symulacji z rze-
czywistym obiektem badan. Ponadto wiele wynikéw, ktére uzyskano z analiz
MES bytaby bardzo trudna lub niemozliwa do otrzymania w badaniach ekspe-
rymentalnych.

Literatura

1.

10.

11.

Stosowanie Maszyn; Karta katalogowa — Nowe hydrauliczne silniki sateli-
towe typu SM.

Stosowanie Maszyn; Dokumentacja techniczno-konstrukcyjna: Silnik SM-
0.75/25 Wersja 0.0.

Politechnika Gdanska; Dokumentacja techniczno-konstrukcyjna: Silnik
SM-0.75/25 Wersja 1.0.

Politechnika Gdanska; Dokumentacja techniczno-konstrukcyjna: Silnik
SM-0.75/20 Wersja 2.0.

Politechnika Gdanska; Dokumentacja techniczno-konstrukcyjna: Silnik
SM-0.75/20 Wersja 3.0.

Patrosz P.: Analiza konstrukcji hydraulicznych silnikéw satelitowych typo-
szeregu SM. Politechnika Gdanska (Praca magisterska).

Patrosz P., Elgert K.: Komputerowa analiza we¢zta kompensacji luzéw
nowego typu silnikow satelitowych. Rozdziat w monografii z konferencji
CYLINDER 2009, KOMAG, Szczyrk 2009.

Patrosz P.: Komputerowa analiza odksztalcen i naprgzen hydraulicznych
silnikow satelitowych typoszeregu SM przy wykorzystaniu metody ele-
mentow skonczonych. Rozdziat w monografii z konferencji Modelowanie
i symulacja komputerowa w technice, Wyzsza Szkota Informatyki w Lodzi,
16dz 2010.

Elgert K.: Wyniki obliczen odksztalcen elementow silnikow typoszeregu
SM-0,75/25 — wersja | i wersja Il. Opracowanie nie publikowane,
Politechnika Gdanska, 2009.

Patent Polska nr 200588 (2009). Silnik hydrauliczny obiegowy. Tworca
wynalazku: Szwajca T., Katowice.

Zgloszenie patentowe nr P.389444 z dnia 02.11.09r. Silnik hydrauliczny
satelitowy. Tworca wynalazku: Szwajca T., Stosowanie Maszyn, Katowice.

184



CYLINDER 2010

Analiza zjawisk dynamicznych w komorze cylindrowej pompy PWK
0 zmiennej wydajnosci

Leszek Osiecki, Piotr Patrosz — Politechnika Gdanska

Streszczenie. Opisano budowe i zasade dzialania mechanizmu zmiany wydajnosci
pompy wielotloczkowej osiowej PWKZ sterowanej krzywkowo. Wyjasniono przyczyny
powstawania zjawisk dynamicznych w komorach roboczych towarzyszacych przejsciu
komory z fazy ttoczenia w faze ssania. Dla opisania tych zjawisk przeprowadzono
teoretyczng analiz¢ zmian ci$nienia wystepujacego W pojedynczej komorze roboczej
pompy, powstajacego w wyniku dodatniego przekrycia kanatéw rozrzadu, przeciekow
i $cisliwosci cieczy. Zjawiska te nasilaja si¢ wraz ze zmniejszaniem wydajnosci pompy.

1. Pompy z rozrzagdem krzywkowym

Pompy PWK wyposazone w hydrostatycznie odciazony rozrzad sterowany
krzywka sg efektem wieloletnich prac prowadzonych w Katedrze Hydrauliki
i Pneumatyki Politechniki Gdanskiej. W toku dotychczasowych prac powstaty
pompy o statej wydajnosci PWK 27 i PWK 78, wdrozone do produkcji przez
PHS ,,Hydrotor” Tuchola. Pomimo wysokich parametréw pracy pompy tlocz-
kowe o stalej wydajno$ci sa z natury wyrobem niszowym o niewielkim poten-
cjale rynkowym. Dlatego tez strategicznym celem pozostaje stworzenie pomp
typu PWK o zmiennej wydajnosci.

Zasada dziatania pomp z rozrzadem krzywkowym stwarza szereg mozli-
wosci sterowania ich wydajnoscig. Pierwsza metoda, polegajaca na zmianie
skoku ttoczkow, napotyka na powazne trudnos$ci. Wymaga ona bowiem zmiany
kata nachylenia tarcz oporowych y. Poniewaz tarcze wiruja wraz z walem i sg
obcigzone duzymi sitami hydrostatycznymi mechanizm taki bylby skompliko-
wany i w znacznym stopniu zwigkszatby gabaryty i mas¢ pompy [1]. Wyma-
gatby on rowniez zewnetrznego zrodia zasilania w postaci pompy pomocniczej
0 znacznej mocy, co W istotnym stopniu komplikuje i podraza uktad.

okno rozrzadu blok cylindrowy
T S T T T—
tfoczek tuleja rozrzadu

sl

- tloczek

kamien

~

\

;tarcza oporowa \ wal pompy

Rys.1. Budowa pompy z rozrzadem krzywkowym
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Wydajnos¢ jednostek z rozrzadem krzywkowym zalezy tez od wzajem-
nego potozenia krzywki sterujacej mechanizmem rozrzadu wzgledem watu
pompy. Obracajac krzywke na wale mozna sterowa¢ wydajno$cia maszyny [2].
Dzigki temu, ze sity dzialajace na krzywke podczas pracy sa mniejsze o kilka
rzedow wielko$ci od sit dziatajacych na tarcze, konstrukcja mechanizmu zmia-
ny wydajnosci jest w tym przypadku tatwiejsza. Nalezato jednak rozwigza¢ pro-
blem precyzyjnego sterowania potozeniem katowym krzywki w warunkach, gdy
zaréwno ona jak i wat wirujg z duza predkosciag. W tym celu zaprojektowano
przektadni¢ planetarna rozdzielajaca ruch obrotowy obu tych elementéw od ru-
chu krzywki wzgledem watu (rys. 2). Ze wzgledu na hydrostatyczne odcigzenie
mechanizmu rozrzadu w pompach typu PWK mechanizm ten moze by¢ bezpo-
$rednio napgdzany przez silnik krokowy matej mocy, co pozwala wykorzysta¢
ogromne mozliwosci elektronicznych uktadéw sterowania. Eliminuje si¢ nato-
miast stosowany obecnie serwomechanizm hydrauliczny, dzigki czemu maleje
masa i gabaryty pompy oraz upraszcza uktad, w ktérym pompa ta pracuje.

Rys.2. Przektadnia planetarna sterujgca potozeniem krzywki na wale [3]

Prototyp pompy wyposazony w opisany powyzej mechanizm poddano
badaniom w laboratorium Katedry Hydrauliki i Pneumatyki. Badania potwier-
dzity mozliwoé¢ sterowania wydajno$cig pompy w pelnym zakresie -Qmax dO
+Qmax (rys. 3). Funkcjonowanie mechanizmu zmiany wydajno$ci nie zalezy
przy tym od kierunku obrotéw ani od ci$nienia w przewodzie tlocznym pompy.
Niewielka histereza, ktora pojawita si¢ podczas badan moze by¢ tatwo wyeli-
minowana poprzez zwigkszenie przetozenia przektadni planetarnej pokazanej
na rysunku 2 lub zastosowanie silnika krokowego o wyzszym momencie
obrotowym.

Nalezy tez zwroci¢ uwage na fakt, ze przesterowanie pompy w catym
zakresie, tj. w przedziale od maksimum wydajnosci do maksimum w przeciw-
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nym kierunku tloczenia wymaga wykonania przez silnik sterujacy ponad 1500
krokow. Z jednej strony daje to mozliwo$¢ bardzo precyzyjnego sterowania na-
stawa pompy — co wynika z pelnej kontroli nad kazdym pojedynczym krokiem
silnika i ze sztywnego potaczenia kinematycznego miedzy silnikiem a obracang
krzywka. Z drugiej strony nowoczesne systemy sterowania silnikami kroko-
wymi zapewniaja mozliwo$¢ realizacji tej liczby krokow w czasie kilku sekund.
Projektujac przektadni¢ pokazang na rysunku 2 konstruktor moze w szerokim
zakresie zmieniac jej przetozenie. W efekcie mozliwa jest budowa uktadu stero-
wania dzialajacego dluzej, ale bardzo precyzyjnie sterujacego nastawa pompy
przy wykorzystaniu malego silnika krokowego, albo tez uktadu o malym prze-
fozeniu, ktory jest w stanie bardzo szybko zmienia¢ nastawe wykorzystujac
wigkszy silnik.
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Rys.3. Charakterystyka sterowania pompa PWK z obracang krzywka

W trakcie badan pojawil si¢ natomiast powazniejszy problem, jakim sa
zjawiska dynamiczne w komorze cylindrowej w trakcie procesu przesterowania,
tj. przejscia z fazy tlocznej w ssawng lub odwrotnie.

W przypadku tradycyjnych pomp z rozrzadem czotowym w momentach
przejécia miedzy fazami ttoczki znajduja sie¢ w jednym z polozen zwrotnych,
a zatem ich predkos¢ jest bliska zeru. W przypadku opisanego powyzej sposobu
sterowania wydajnosciag obrot krzywki sterujacej wzglgdem watu zmienia czas
potaczenia komoér cylindrowych z kanatami ssawnym i tlocznym. Kinematyka
tloczkéw pozostaje natomiast niezmieniona, co wynika ze statego kata nachy-
lenia tarcz oporowych. W wyniku tego w momentach przejscia komory z fazy
ssania w fazg ttoczenia lub odwrotnie, ttoczki wykonuja ruch wzgledem siebie,
a zatem zmienia si¢ objetos¢ komory cylindrowe;j. Przejscie tulei rozrzadu przez
mostek powoduje czasowe odcigcie komory cylindrowej od obu kanaléw pom-
py. Rezultatem sa niebezpieczne skoki cisnienia w komorze cylindrowej oraz
podwyzszona emisja hatasu, przy czym nasilenie tych zjawisk zalezy od na-
stawy wydajnosci pompy (kata obrotu krzywki), predkosci obrotowej i lepkos$ci
tloczonej cieczy.
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Rysunki 4 i 5 przedstawiajg przebiegi zmian ci$nienia w komorze cylin-
drowej pompy zarejestrowane przy predkosci 100 obr/min i ci$nieniu w kanale
ttocznym okoto 9 MPa. Przy nastawie 100% wydajnosci (rys. 4) przebieg ten
ma prawie idealny prostokatny ksztatt. Obrét krzywki w potozenie odpowiada-
jace nastawie 20% wydajnosci pompy pociagga za sobg pojawienie si¢ pikow
ci$nienia o amplitudzie okoto 5 MPa, wystepujacych pod koniec fazy tlocznej
(rys. 5). Wzrost predkosci obrotowej do 500 obr/min przy niezmienionych po-
zostatych parametrach pracy pompy (nastawa 20%, ci$nienie tloczenia 9 MPa)
spowodowal, ze amplituda pikow cisnienia wzrosta do okoto 26 MPa (rys. 6).
Wzrost predkosci do 1000+1500 obr/min spowodowalby tak znaczny wzrost
amplitudy pikow, ze mogltyby one doprowadzi¢ do uszkodzenia elementéw ba-
danej pompy. Konieczna jest zatem obliczeniowa analiza zjawisk dynamicz-
nych w omawianej pompie.
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Rys.4. Przebieg zmian ci$nienia w komorze dla n = 100 obr/min i nastawy 100%
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Rys.5. Przebieg zmian ci$nienia w komorze dla n = 100 obr/min i nastawy 20%
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Rys.6. Przebieg zmian cisnienia w komorze dla n = 500 obr/min i nastawy 20%

2. Czynniki decydujace o wartosci pikow cisnienia

Jak wspomniano wcze$niej na wartos¢ pikow cisnienia wptywaja przede
wszystkim takie parametry, jak: nastawa wydajnosci oraz prgdko$¢ obrotowa.
Jednakze warto$¢ pikow bytaby znacznie wyzsza gdyby nie $ci§liwos¢ cieczy
oraz przecieki wewngtrzne w pompie.

Wplyw $cisliwosci na warto$¢ pikow ci$nienia jest zalezny od objetosci
Cieczy spr¢zanej w komorze, a zatem od potozenia ttoczkow w chwili przejscia
z fazy tloczenia w faze ssawng. Zamknigcie wigkszej objetosci Vo cieczy
bezposrednio przeklada si¢ na obnizenie wartosci piku, ktora zgodnie ze wzo-
rem wynosi:

AV
P=P0+K7 (1)

o
gdzie:
Po — $rednie ci$nienie ttoczenia,
K — modut odksztatcenia objetosciowego,
AV — zmiana objetosci cieczy odcigtej w komorze.
Dodatkowo wraz ze zmiang ci$nienia zmienia si¢ réwniez modut od-
ksztatcenia objetosciowego cieczy, ktory mozna opisaé zaleznoscia [4]:

K=K, +mp 2
gdzie:
K, =1000-2000 MPa
m=10-13.

Podstawiajac wzor (2) do réwnania (1) otrzymano funkcj¢ uwiktana, ktorej
rozwigzanie jest trudne do uzyskania na drodze analitycznej i czgsto wymaga
zastosowania metod iteracyjnych.
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Gdyby jednak tylko $cisliwos¢ wptywata na warto$¢ piku, bytby on znacz-
nie wyzszy niz ten wykazany w badaniach (rys. 5-6). Drugim bardzo waznym
aspektem sg przecieki wewngetrzne w pompie. Ich ilo$¢ pomniejszy wartos¢ A4V
we wzorze (1), tzn. rzeczywista zmiana objetosci cieczy bedzie mniejsza,
poniewaz czg$¢ cieczy sprezanej, ktora normalnie miataby ulec sprgzeniu
odptynie z komory w formie przeciekow.

Mozna rozrézni¢ trzy podstawowe miejsca wystgpowania przeciekow
wplywajacych na warto$¢ pikéw cisnienia w komorze roboczej pompy PWKZ.
Pierwsza lokalizacja Sa podpory hydrostatyczne w stopkach ttoczkéw. Druga,
szczelina pierScieniowa miedzy ttoczkiem a tuleja rozrzadu. Natomiast trzecia,
szczelina miedzy oknem w tulei rozrzadu, a kanatami tlocznym i ssawnym.

Podpory hydrostatyczne ttoczkéw pelnig bardzo wazng rolg w dzialaniu
pompy, a przeptyw cieczy przez szczeliny tychze podpoér warunkuje ich po-
prawne dziatanie. Nawet chwilowe zatrzymanie przeptywu oleju pod stopkami
moze spowodowac zniszczenie urzadzenia. Przecieki te stanowia jeden z gtow-
nych sktadnikow strat objetosciowych w pompie. Z tego powodu bedg rowniez
bardzo waznym czynnikiem wplywajacym na wartos$ci pikow cisnienia w ko-
morach roboczych. Ich wartos¢ bedzie zalezala od r6éznicy cisnien, jaka musi si¢
ustali¢ miedzy komora robocza o cisnieniem panujacym pod stopka. Uprosz-
czony rozktad ci$nienia w szczelinie pod stopka przedstawia rysunek 7.

Rys.7. Rozktad cisnienia pod stopka hydrostatyczna pompy PWKZ

Aby podpora hydrostatyczna mogta dziata¢ poprawnie skladowa osiowa
sily dziatajacej w podporze hydrostatycznej Fp musi rownowazy¢ site od cisnie-
nia w komorze roboczej pompy Fi.. W zwiagzku z tym mozna utozy¢ rOwnanie:

F,=F,-cosy 3)
gdzie: o — kat nachylenia tarczy,
wprowadzajac do roéwnania (3) teoretyczna no$no$¢ podpory hydrostatycznej
Fp, otrzymano [7]:
_ ﬂ-pph ‘d22 +d12

§ In )

d,

P-4 ~cos y (4)
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gdzie:

p - cisnienie w komorze,

pph — maksymalne ci$nienie podpory hydrostatycznej,
A: —pole powierzchni tloczka,

po odpowiednich przeksztalceniach mozna wyprowadzi¢ zalezno$¢ na roznice
cisnien 4p = p — p ,;, migdzy komora roboczg, a podporg hydrostatyczng:

8-p-4
Ap=p- : 5
p=p FENUE 5)
ln@
611

“TT-COS Y

Znajac 4p i korzystajac z faktu, ze natezenie przeptywu cieczy spod stopki
Qpn jest réwne przeptywowi przez dtawik srubowy Qg mozna obliczy¢ Qph Z za-
leznosci:
Aph?
ul

gzph ::k— (6)
gdzie:

| — dtugos¢ rowka w dtawiku,

h — wysoko$¢ rowka w dlawiku,

k — wspotczynnik uwzgledniajacy geometryczny ksztatt prostokatnego przekro-
ju rowka $rubowego ?5 1y

1 — lepkos¢ dynamiczna oleju.

Wspotczynnik Kk zostal wyznaczony w oparciu o symulacje komputerowa,
ktorej przyktadowy wynik przedstawia rysunek 8, za$§ natezenie przeplywu
cieczy pod stopkg w zalezno$ci od ci$nienia w komorze przedstawia rysunek 9.

Cisnienie
5352283

4014141

2676000

1337858

[Pa]

Rys.8. Przyktadowy wynik symulacji komputerowe;j
rozktadu ci$nienia w dfawiku srubowym
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Rys.9. Charakterystyka natezenia przeptywu cieczy przez dtawik i pod stopka w funkcji
ci$nienia w komorze roboczej (wyznaczona wedtug (6))

Drugim miejscem przeciekéw jest szczelina pierScieniowa miegdzy tlocz-
kiem a tuleja rozrzadu. Opisujac przeplyw cieczy przez te szczeling konieczne
jest uwzglednienie zarowno przeciekow wynikajacych z cisnienia panujacego
w komorze roboczej, jak i przeptywu unoszenia wywotanego ruchem ttoczkow.
Rozwazania prowadzone byly dla szczeliny skos$nej, w ktorej $ciany szczelin
nie stykaja sie (rys. 10.)
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Rys.10. Szkic szczeliny sko$nej migdzy ttoczkiem a tulejg rozrzadu

Natezenie przeptywu cieczy przez pierScieniowa Szczeling pokazang na
rysunku 10 mozna opisa¢ wzorem:

O =—5 W (7)

Przy czym warto$§¢ wspolczynnika w zalezy od réznic miedzy ksztattem
analizowanej szczeliny a idealng szczeling pierscieniowa o stalej wysokosci hp,
dla ktéorej w = 1. Pierwsza roznica w omawianym przypadku jest skosne
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potozenie ttoczka w otworze tulei. Zalozono, ze po obu stronach analizowanej
szczeliny mimosrodowe przesuniecie ttoczka wzgledem osi otworu wynosi
e = 0,9 hg. Przy stalych wartoéciach $rednic tloczka d i otworu D $rednia

wysoko$¢ szczeliny: h,, = DT_d . Dla sytuacji, w ktorej szczelina ma charakter

idealnie mimos$rodowy, niesko$ny, wspotczynnik w bylby opisany zalezno$cia
[4]:
w=1+15 ¢’ (8)

gdzie: € — mimosrodowos¢ wzgledna.

. . . ;. . y , . . e
Poniewaz skrajne warto$ci mimosrodowosci wzglednej, gZZ dla

szczeliny przedstawionej na rysunku 10 przy podanych zatozeniach wynosza
0,9 konieczne jest zdefiniowanie ¢, jako funkcji:

1,8x—0,9‘
/

Przeksztatcono wzor (7) tak, aby wyrazal zmiane ci$nienia w funkcji
dhugosci i uwzglgdniat zmiang mimosrodowosci € (9):

o) ©)

2
dp= 120, /13dx i) 5( 1,8x —0,9) (10)
ndhy, /
Nastepnie catkujac obustronnie wzor (10):
_ IIZQSZILl 1,8x—0,9 ?
p=|, . {1 + 1,5( 1 ) } dx (11)

Rozwiazujac catke (11) i podstawiajac wynik do wzoru (7) uzyskano
warto$¢ stalej, ktora wynosi:
w=1,32

Wynik ten nie uwzglgdnia jednak zmiany wysokosci szczeliny pod
wplywem odksztalcen sprezystych tulei rozrzadu. Aby uwzgledni¢ ten efekt
wykorzystano zagadnienie Lamego, ktére pozwolito obliczy¢ maksymalny
przyrost wysokosci szczeliny:

APCLZ 2
Ar=+{(1—v)i+(1+v)l)—} 12)
e

Przyrost ten wystepuje po stronie obcigzonej rdznica cisnien Ap. Wzrost
$rednicy otworu przy niezmienionym mimosrodowym przesunig¢ciu ttoczka
spowoduje spadek mimosrodowosci wzglednej € w poszczegolnych przekrojach
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szczeliny. Przy zatozeniu liniowego wzrostu wysokosci szczeliny h wzdhuz
tulei:

h(x)=h, + Ar% (13)

Funija S(X) przybiera postac':
],8)6—0,9 . h
( ) €()C) | | S

(14)
h(x)  h,-l+4r-x

Nastegpnie podstawiajgc wzor (14) do rownan (7) i (8), a nastepnie doko-
nujac przeksztatcen podobnych jak w przypadku (10) i (11) uzyskano wzor
opisujacy spadek ci$nienia w szczelinie:

2
11201 |1,8x—0,9|-hé<,
=| === [+ 15| 15
=, dh,’ (hs,r-lﬂv-x * (15)

Z uwagi na zalezno$¢ Ar od Ap i silnie uwiktany charakter catkowanej
funkcji, rozwigzanie bedzie mialo charakter iteracyjny, a wynik rozwigzania
zaleznosci (15) nie pozwoli na obliczenie statej wartosci w, gdyz bedzie ona
zalezna od 4p.

Aby opisa¢ przeplyw unoszenia cieczy wywotany ruchem tloczkow
zastosowano wzor:

u
0, =44 (16)
2
gdzie:
As; — $rednie pole powierzchni przekroju szczeliny,
u —predkos¢ ttoczka.

Uwzgledniajac (12) wyznaczono Qu opisujac ja zaleznoscia:
" 2h+ Ar d

_ 2
0,= 3 (17)

Jednocze$nie nalezy pamigtaé, ze ttoczki wykonuja ruch posuwisto-
zwrotny i wektory ich predkos¢ moga przyjmowac zwrot przeciwny do kie-
runku przeptywu. Spowoduje to zmniejszenie lub odwrdcenie strumienia cieczy
odptywajacej z komory do karteru.

Takie zjawisko, ktore wystepuje w fazie tloczenia bedzie dodatkowo
powigkszato efekt piku ci$nienia i nalezy mie¢ je na uwadze. Zaleznosci
przeciekoéw od ci$nienia przedstawia wykres rysunku 11.

Przecieki Qo W szczelinach migdzy oknem w tulei rozrzadu a kanatami
zasilajagcym 1 odptywowym zmieniajg si¢ w funkcji potozenia tulei rozrzadu
i ich analityczny opis bylby bardzo trudny. Dodatkowo ksztatt okna moze
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ulega¢ zmianie pod wptywem ci$nienia. Z tego powodu zagadnie to zostanie
W przysztosci rozwigzane metoda symulacji komputerowe;.
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Rys.11. Srednie natezenie przeptywu przez szczeling tloczek-tuleja rozrzadu w funkcji

cisnienia przy predkosci obrotowej 1000 obr/min (Q$r — $rednie natezenie przeptywu

przeciekow spowodowanych rdznicg cisnien migdzy komorg robocza a karterem pom-

py; Qu — érednie natezenie przeptywu spowodowane unoszeniem cieczy na skutek
ruchu ttoczkow)

Wykorzystujac wzory (6, 15 i 16) mozna oszacowaé, ze warto$¢ rzeczy-
wistej zmiany objetosci cieczy w komorze ograniczonej dwoma tloczkami
wyniesie:

AV = AV, =20, + 0, +0,+ 0, ) 1 (18)
gdzie:
t —czas w jakim komora pozostaje odcigta,
AVy — teoretyczna zmiana objetosci cieczy wynikajaca z kinematyki ttoczkow.

Podstawiajac do wzoru (1) warto$¢ AV otrzymana zostanie przyblizona
wartos$¢ piku ci$nienia.

3. Podsumowanie

Zjawiska dynamiczne zachodzace w komorze cylindrowej pompy PWKZ
maja ztozony charakter a ich amplituda jest zalezna od szeregu czynnikow.
Wstepne obliczenia wskazuja, ze w pompie pracujgcej z predkoscig 1500 obr/
min i obcigzonej cisnieniem 20-30 MPa amplituda pikow w fazie ttocznej moze
sigga¢ 70-80 MPa [8]. Oznacza to, ze ci$nienie chwilowe moze przekraczac
100 MPa, co zagraza konstrukcji pompy 1 jest zrodlem silnego hatasu i pulsacji.
Konieczna jest zatem kompensacja omawianego zjawiska na drodze konstruk-

cyjnej.
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Znalezienie prawidlowego rozwigzania wymaga jednak szczegdtowej ana-

lizy przebiegu zmian ci$nienia w komorze cylindrowej w oparciu o komplek-
sowg analiz¢ MES. Zaprezentowana praca stanowi wstepny etap prac majacych
doprowadzi¢ do stworzenia cyfrowego modelu zjawisk dynamicznych w pom-

pie PWKZ.
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Wykorzystanie metody czynnej w procesie obnizenia emisji halasu
zewnetrznego w autobusach marki VOLVO typ 8700

Waclaw Kollek, Piotr Osinski, Edward Palczak, Janusz Rutanski — Politechnika
Wroctawska, Ryszard Garczarek, Bogustaw Milewski — VVolvo Polska sp. z 0.0.

Streszczenie. W opracowaniu przedstawiono metode lokalizacji zrodet hatasu w auto-
busie marki VOLVO typ 8700 LE przy wykorzystaniu pomiaru nat¢zenia dzwigku za
pomoca sondy akustycznej. Ponadto przedstawiono wyniki badan dotyczacych obnize-
nia hatasu wspomnianego autobusu w wyniku modernizacji filtru ssawnego.

1. Wstep

Kryteria oceny maszyn i urzadzen, a w szczegoélnosci pojazdow, stawiane
wspoélczesnie, zostaty poszerzone o kryterium hatasliwosci ich pracy. Popraw-
nie skonstruowany pojazd obok zalozonych parametrow, takich jak: niskie zu-
zycie paliwa, bezpieczenstwo, moc, predkosci, niezawodnos¢, itp., powinien
zapewni¢ mozliwie najnizszy poziom emitowanego hatasu. Poziom hatasu sta-
nowi istotne kryterium oceny jakos$ci pojazdu, decyduje o spelnieniu wymagan
warunkow homologacyjnych typu WE oraz jest waznym wskaznikiem ze
wzgledow reklamowo-handlowych, zapewniajacym ich konkurencyjno$é¢ na
rynku krajowym i zagranicznym.

Hatas pojazdow samochodowych rozpatrywany jest z dwoch roznych
punktéw widzenia. Pierwszy z nich bardziej doniosty spotecznie, to hatas ko-
munikacyjny, bedacy efektem jego emisji do otoczenia, oraz drugi wynikajacy
z wytypowania dokuczliwych, nieprzyjemnych i szkodliwych dzwigkow wyste-
pujacych wewnatrz pojazdu [1]. Ocen¢ poziomu hatasu prowadzi si¢ zatem
Z uwagi na kierowce i pasazerow znajdujacych si¢ wewnatrz pojazdu, narazo-
nych na state jego negatywne oddzialtywanie podczas jazdy, oraz z uwagi na
ochrong $rodowiska naturalnego.

W dziedzinie walki z hatasem wymagany jest staly postep podyktowany
wzgledami ergonomicznymi i ochrong $rodowiska naturalnego z jednej strony,
a z drugiej strony koniecznoS$cig spetnienia systematycznie obnizanych norma-
tywnych wartosci dopuszczalnych poziomu hatasu [2].

W Polsce z chwilg rozpoczgcia cztonkowstwa w UE, warto$ci dopuszczal-
ne poziomu halasu zewnetrznego dla poszczego6lnych kategorii pojazdow samo-
chodowych sg jednoznacznie sprecyzowane warto§ciami normatywnymi zawar-
tymi w rozporzadzeniach i dyrektywach EWG. Pierwsza Dyrektywa
70/157/EWG [3], ktora zblizata i ujednolicata przepisy krajow cztonkowskich,
w zakresie dopuszczalnego hatasu zewngtrznego pojazdéw samochodowych,
obowigzywala od roku 1970. Zgodnie z trescig tej Dyrektywy, przyjgta wow-
czas warto$¢ dopuszczalna hatasu zewnetrznego emitowanego przez pojazd tej
kategorii jak autobus VOLVO typ 8700 LE wynosita 91 dB(A).
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Kolejne Dyrektywy i zarzadzenia Komisji Wspoélnot Europejskich, jakie
wchodzilty w zycie po roku 1970 dokonywaly systematycznego i sukcesywnego
obnizania wartoéci dopuszczalnego poziomu hatasu komunikacyjnego. Aktual-
nie przyjeta i obowigzujaca Dyrektywa Komisji 2007/34/ Wspolnoty Europej-
skiej [4] precyzuje i ustala warto$¢ dopuszczalng hatasu zewnetrznego dla tej
kategorii pojazdu, jakim jest autobus VOLVO typ 8700 LE, na poziomie
80 dB(A). Obnizenie wartosci dopuszczalnej poziomu hatasu zewnetrznego
0 11 dB(A), jakie dokonato sie na przestrzeni lat 1970-2007 jest z jednej strony
dowodem ogromnego postepu technicznego w dziedzinie motoryzacji, z drugiej
natomiast strony jest dowodem zdeterminowanej i bezwzglednej postawy
W dziedzinie walki z hatasem i ochrong $srodowiska naturalnego.

Wszystkie pojazdy marki Volvo spelniaja obecne kryteria okre§lone w sto-
sownych normach i dyrektywach. Wychodzac jednak naprzeciw przysztym
zmianom koncern podejmuje dzialania zmierzajace do obnizenia emitowanego
hatasu znacznie ponizej obecnie dopuszczalnych poziomow. W zwigzku z po-
wyzszym w ramach kooperacji VOLVO Polska sp. z 0.0. z Politechnikg Wro-
ctawska zrealizowano szereg projektow, ktorych celem bylo przeprowadzenie
lokalizacji zrodet dzwicku, a nastgpnie okreslenie zalecen i dziatan moderniza-
cyjnych. Zabiegi majace na celu zmniejszenie hatasu zewngtrznego i wewngtrz-
nego pojazdu moga by¢ podejmowane w dwoch kierunkach, a mianowicie:

— ograniczenie obszaru rozprzestrzeniania si¢ fal dzwigkowych od zrodta ich
emitowania przez rozpraszanie i pochtanianie dzwigku,

— usuwanie przyczyn powstawania hatasu przez zabiegi w samym zrodle ha-
lasu z uwzglednieniem drog jego przenoszenia.

Pierwsza grupa dziatan nalezy do metod biernych zwalczania hatasu, na-
tomiast druga grupa do metod czynnych [5]. Z punktu widzenia efektywnosci
walki z hatasem najbardziej celowa, lecz jednoczesnie trudniejszg (bardziej
kosztowna) w realizacji jest metoda czynna dajaca znaczne wigksze mozliwo$ci
ograniczenia poziomu hatasu. Wydaje si¢ jednak, ze polaczenie obu metod
roéwnoczes$nie w procesie obnizenia hatasu pojazdéw samochodowych moze
zapewni¢ najwigksze korzysci. Pojazd samochodowy nie jest jednolitym zré-
dtem dzwigku i na jego hatas sktada si¢ szereg istotnych i specyficznych dla
danego rodzaju pojazdu Zrodet dzwigkotworczych. Przy analizie przyczyn i kla-
syfikacji hatasow wystepujacych w poruszajacym si¢ pojezdzie wyrdznia si¢
nastgpujace ich rodzaje [1]:

1) Hatasy wynikle z pracy silnika:

— hatasliwo$¢ zachodzacych w silniku zjawisk zwigzanych z procesami
aerodynamicznymi, gazodynamicznymi, mechanicznymi i hydrodyna-
micznymi;

— hatasliwo$¢ wentylatora;

— hatasliwos¢ wynikajaca z niedostatecznego wywazenia sit masowych
w ruchu posuwisto-zwrotnym i obrotowym.
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2) Hatasy pochodzace od mechanizméw przenoszacych naped, do ktorych za-
licza sig:
— hatas pochodzacy od: sprzegiet, skrzyni biegdw, mostow napedowych,
czesci wspotpracujacych;
— hatas wywotany drganiami skretnymi i rezonansowymi obracajacych
si¢ watow i przegubow.
3) Pozostate zrodta hatasu, do ktorych mozna zaliczy¢:
— hatasliwo$¢ powodowang drganiami podwozia i nadwozia;
— halasy aerodynamiczne przy oplywie pojazdu tzw. , hatasliwos¢ wiatru”;
— hatasy powstale na styku opony z jezdnia;

— hatasy pochodzace od r6znych mechanizméw pomocniczych, jak insta-
lacja ogrzewania, wentylacja itp.

Podstawowym jednak zrodtem hatasu w pojazdach samochodowych jest
silnik spalinowy. Hatas emitowany przez silnik spalinowy jest zawsze czescia
wytworzonej pracy. Oznacza to, ze ze wzrostem mocy silnika zwigkszajg sie
jego drgania i hatas. Silniki spalinowe duzych mocy stosowane w autobusach sg
przewaznie silnikami wysokoprgznymi. Sity wymuszajace drgania i hatas silni-
kow wysokopreznych sa wywotane: pulsacja ciSnienia w kanalach ssania i wy-
dechu, gwaltownymi zmianami ci$nienia w cylindrach w okresie spalania pali-
wa, uderzeniami zaworow, zazgbieniem kot zgbatych przektadni, okresowymi
zmianami ci$nienia w pompie paliwowej i przewodach paliwowych oraz bez-
wladnoscig ruchomych elementow silnika [6].

Hatas ssania zalicza si¢ do hataséw aerodynamicznych i jest jednym z do-
minujacych sktadnikéw hatasu silnika wysokopreznego. Dla réznych uktadow
ssania widmo hatasu moze si¢ do$¢ znacznie rdznic. Spowodowane jest to po-
wstawaniem roéznego rodzaju wirbw w strumieniu zasysanego powietrza oraz
réoznymi drganiami wlasnymi stupéw powietrza zapekniajacego kanaty ssania.
Na podstawie pomiaréw i obserwacji ustalono, ze sity aerodynamiczne powsta-
jace w zasysanym strumieniu powietrza, wzbudzajg intensywne hatasy i prak-
tycznie niezauwazalne drgania silnika. Dlatego przyjmuje si¢, ze stan wibroaku-
styczny uktadu ssania jest okreslony tylko poziomem natgzenia dzwigku.

W ramach opracowania przedstawiono fragmentarycznie wyniki prac, kté-
rych celem byta redukcja hatasu emitowanego z rejonu kratki czerpnej, droga
zastosowania nowej konstrukcji filtra ssawnego, a zatem z wykorzystaniem
metody czynnej walki z hatasem.

2. Obiekt badan

Obiektem badan byt autobus VOLVO typu 8700 LE z wysokopreznym
silnikiem napedowym o mocy N = 340 KM i pojemnos$ci 1200 cm?®. Przebieg
autobusu w chwili przystgpienia do badan akustycznych wynosit 86,5 km. Do
badan przyje¢to autobus w wersji z zamontowanym filtrem ssawnym niezmo-
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dernizowanym (filtr 1) oraz w wersji z filtrem ssawnym zmodernizowanym
(Filtr 11).

Pomiary akustyczne przeprowadzono kolejno dla obu wersji autobusu. Za-
chowujagc w obu przypadkach analogiczne warunki pomiarowe zapewniono
W kolejnym etapie mozliwos¢ poréwnania uzyskanych wynikoéw badan.

3. Program i warunki badan akustycznych

Podczas lokalizacji zrodet dzwigku sygnal pomiarowy zbierany byt z sieci
XY w wyznaczonych dyskretnych punktach pomiarowych rozmieszczonych na
powierzchni bocznej pojazdu w obszarze usytuowania wlotu powietrza filtra
ssawnego jak przedstawiono to na rysunku 1.

W celu wyznaczenia: rozktadu nat¢zenia dzwigku na wytypowanych po-
wierzchniach pomiarowych, widm tercjowych poziomu cisnienia akustycznego
oraz warto$ci wypadkowych poziomu dzwigku, przyjeto nastepujacy program
badan:

- wykoname pomiaréw skorygowanego poziomu nat¢zenia dzwicku [dB(A)]
w sieci dyskretnych punktéw pomiarowych rozmieszczonych na po-
wierzchni bocznej pojazdu (wedtug rys. 1) przy predkosci obrotowej
n = 1200 obr/min dla autobusu w wersji z filtrem ssawnym nr I,

- wykoname pomiaréw skorygowanego poziomu nat¢zenia dzwicku [dB(A)]
w sieci dyskretnych punktéw pomiarowych rozmieszczonych na po-
wierzchni bocznej pojazdu (wedhug rys. 1) przy predkosci obrotowej
n = 1200 obr/min dla autobusu w wersji z filtrem ssawnym nr 11,
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Rys.1. Parametry geometryczne sieci dyskretnych punktéw pomiarowych na
powierzchni bocznej autobusu VOLVO 8700

— wyznaczenie widm tercjowych poziomu nat¢zenia dzwigku w punkcie po-
miarowym usytuowanym w osi kratki czerpnej, w wersji z filtrem ssawnym
nrlinrll,

— wyznaczenie poziomu dzwigku efektu wypadkowego w punkcie pomiaro-
wym usytuowanym w osi kratki czerpnej, w odlegtosci 1 m od obrysu ze-
wnetrznego autobusu z filtrem ssawnym wersji nr [ i nr II przy predko-

sciach obrotowych silnika napgdowego wynoszacych kolejno n = 700;
1200; 1920 min 2.

4. Aparatura pomiarowa

Pomiary akustyczne natgzenia dzwigku na wytypowanej powierzchni we-
dtug rysunku 1 przeprowadzono wykorzystujac kierunkowa sonde akustyczna
wspotpracujacg z dwukanatowym analizatorem czestotliwosci. Zasadniczg ob-
robke sygnalu wedtug zadanej funkcji pomiarowej wykonuje analizator czgsto-
tliwosci AF. Dane z pamigci wewngetrznej analizatora w postaci zarejestrowane-
go sygnatu pomiarowego przenoszone byty do komputera PC/IBM gdzie pod-
dawano je dalszej obrobece. Ogolny schemat blokowy zestawu do pomiaru nate-
zenia dzwieku z wykorzystaniem sondy akustycznej przedstawiono na rysunku
2[7].
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Tor pomiaru hatasu zostat przed rozpoczeciem pomiaréw poddany kali-
bracji. Uzyto do tego celu wzorcowego zrodla ci$nienia akustycznego L, =
117,9 dB, predkosci akustycznej Lv = 117,7 dB oraz natgzenia dzwigku L, =
117,8 dB, dla czestosci nominalnej 250 Hz.

Poziom cis$nienia dla pomiaréw hatasu wynika z przyjetego granicznego
poziomu ci$nienia akustycznego p = 20 kPa = 2-10"° Pa (0 dB), predkosci czgst-
ki o$rodka V, = 50 nm/s = 50-10° m/s (0 dB) oraz granicznego poziomu nate-
zenia dzwieku I, = 1 pW/m? = 102 W/m? (0 dB). Kalibracja dotyczyta pomia-
row z uzyciem sonometru oraz dwumikrofonowej sondy akustycznej. Po za-
konczeniu pomiardow przeprowadzono kalibracje sprawdzajaca w celu potwier-
dzenia poprawnos$ci wynikow.

Rys.2. Schemat blokowy zestawu do pomiaru natgzenia dzwicku

BO — badany obiekt - autobus VOLVO 8700 LE, KA — kalibrator ci$nienia i nat¢zenia

typ 3541 firmy Rubel & Kjaer, S.A. — sonda akustyczna typ ZB 0017 firmy Rubel & Kjaer,

AF — analizator dwukanatowy czgstotliwosci typ 2144 firmy Rubel & Kjaer, KO — kom-
puter, DR — drukarka

5. Woyniki pomiaréw

Wyniki pomiaréw akustycznych w postaci rozktadu skorygowanego po-
ziomu natezenia dzwieku, autobusu VOLVO 8700LE, w wersji z filtrem ssaw-
nym nr | oraz w wersji z filtrem ssawnym nr Il, przedstawiono na rysunku 3.
Obserwowane roznice poziomu natezenia dzwicku zlokalizowane sg na po-
wierzchni bocznej autobusu w strefie wlotu powietrza do filtra ssawnego.
Glowne zrodto dzwigku umiejscowione jest w rejonie kratki czerpnej powietrza
i to ono ma decydujacy wplyw na poziom hatasu zewnetrznego wystepujacego
w tym obszarze.

Poziom natezenia dzwigku w pasmie od 0,2 do 4 kHz w przypadku filtra
wersji II, odznaczajgcego si¢ wigksza skutecznoscia, jest nizszy o 8 dB w po-
rownaniu z filtrem wykonanym w wersji I.
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Rys.3. Lokalizacja zrodet dzwicku na powierzchni autobusu: a), b) filtr ssawny nr I, ¢) i
d) filtr ssawny nr 11.

Na rysunku 4 przedstawiono poréwnanie widm tercjowych poziomu nate-
zenia dzwicku w punkcie pomiarowym usytuowanym w osi przechodzacej
przez srodek kratki wlotu powietrza do filtra ssawnego. Maksymalne obnizenie
poziomu cisnienia akustycznego wystepujace w pasmie tercjowym o czestotli-
wosci srodkowej 315 Hz wynosi 12 dB i jest efektem wprowadzenia do uktadu
zasysania powietrza filtra ssawnego wykonanego w wersji I1.
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Rys.4. Widmo tercjowe poziomu natgzenia
dzwieku dla punktowego Zrédta dzwigku
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Potwierdzeniem wysokiej skutecznosci akustycznej filtra ssawnego wyko-
nanego w wersji II, sa zamieszczone na rys. 5 pordownawcze wyniki pomiarow,
efektu wypadkowego poziomu dzwigku. Pomiary wykonano przy trzech pred-
kosciach obrotowych silnika napedowego autobusu VOLVO 8700 w punkcie
pomiarowym usytuowanym w osi kratki wlotowej, w odlegtosci 1 m od obrysu
autobusu.

L |
O witr ssawny nr [
dB(A)
+ M Filtr ssawny nr 1
A
<
3
=
v [
700 1200 1920
n [obr/min]

Rys.5. Poréwnanie poziomu dzwigku autobusu VOLVO 8700 w wersji
z filtrem ssawnym nr | i nr 11

Obnizenie poziomu dzwigku wynikajace z wprowadzenia filtra ssawnego
wykonanego w wersji Il, wystepuje przy trzech przyjetych predkosciach obro-
towych silnika napgdowego i wynosi kolejno: 2,5; 6,0; 5,5 dB(A).

6. Wnioski

Hatas ssania zalicza si¢ do hataséw aerodynamicznych i jest jednym z do-
minujacych sktadnikow hatasu silnikow wysokopreznych. Spowodowany on
jest przeptywem burzliwym strugi zasysanego powietrza i powstawaniem roz-
nego rodzaju wiréw, oraz drganiami wlasnymi stupéw powietrza zapehniajgcego
kanaty ssawne. Przeptyw burzliwy powstaje nie tylko przy optywie ciata state-
go, lecz takze w warstwie granicznej wystepujacej wskutek tarcia przy Scian-
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kach kanatu przeptywowego. Dlatego tez niezwykle istotnym jest wilasciwe
rozwigzanie i uksztaltowanie warunkow przeplywu strumienia zasysanego po-
wietrza.

Przyjecie wlasciwego rozwigzania konstrukcyjno technologicznego, filtra
ssawnego ma istotny wplyw na poziom emitowanego hatasu z rejonu kratki
czerpnej uktadu zasysania powietrza. Uzyskane efekty obnizenia hatasu w tym
obszarze, o warto§¢ 2,5-6 dB(A) maja istotne znaczenie w podjetym dziataniu,
redukcji globalnego hatasu emitowanego przez pojazd do otoczenia.
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Badanie pomp hydraulicznych w niskich temperaturach otoczenia
Ryszard Jasinski — Politechnika Gdanska

Streszczenie. Bezpieczenstwo maszyn i urzadzen z napgdem hydraulicznym powinno
by¢ zapewnione w réznych warunkach klimatycznych. Zdarzajace si¢ srogie zimy oraz
upalne lata powoduja, ze producenci maszyn maja trudnosci z wykonaniem zdatnych do
pracy urzadzen w ekstremalnych warunkach otoczenia, takze w ujemnej temperaturze.
Z tych powodow przebadano hydrauliczne podzespoty przetwarzajace energi¢ w niskich
temperaturach otoczenia, takze w warunkach szoku termicznego (ozigbione podzespoly
zasilane goracym czynnikiem roboczym). W monografii przedstawiono wyniki badan
oraz metody pozwalajace okre$li¢ dopuszczalne parametry rozruchu hydraulicznych
pomp w niskich temperaturach otoczenia. Badania eksperymentalne w tych warunkach
pomp zebatych, wielottoczkowych osiowych i promieniowych wykonano w labora-
torium Katedry Hydrauliki i Pneumatyki Politechniki Gdanskiej.

1. Wstep

W okresie zimy znacznie czesciej dochodzi do awarii maszyn i urzadzen
z napedem hydraulicznym niz latem. Najczestsza przyczyng awarii sg uszko-
dzenia czgsci (elementéw) podzespotow uktadéw hydraulicznych. Uszkodzenia
podzespotow powstaja w wyniku, wzrostu oporéw przeptywu, braku wystar-
czajacego smarowania wspotpracujacych czgsci podzespotow, oblodzenia pod-
zespotow, niewystarczajacego luzu pomigdzy wspotpracujacymi czg§ciami, nie-
odpowiedniej lepkosci cieczy roboczej (oleju mineralnego).

Jedng z wad hydraulicznych olejéw mineralnych jest duza zmiana lepkosci
wraz ze zmiang temperatury. W niskiej temperaturze lepkos¢ kinematyczna tych
cieczy roboczych moze wynosi¢ nawet 10000 mm?/s, a nawet wiecej. Pro-
ducenci podzespotéw hydraulicznych zalecajg, aby lepko$¢ oleju podczas
rozruchu (w zaleznosci od konstrukcji) nie przekraczata wartosci od 300 do
2000 mm?/s [14], a niektorzy dopuszczajg nawet do 5000 mm?/s [15].

Autor od wielu lat prowadzi na Politechnice Gdanskiej badania podze-
spotow hydraulicznych (pomp, zaworow, silnikow) w niskich temperaturach
otoczenia. Analizujgc warunki
Rozruch ukladu w niskiej rozruchu uktadow hydraulicz—

temperaturze otoczenia nych (pomp  wyporowych)
w niskiej temperaturze otocze-

1 2 . ; e s
/ \ nia mozna wyrozni¢ 2 przy-

Rozruch ozi(;bionego Rozruch oziqbionych padki ZaSﬂal’lla OZi@biOl’lej pOl’n-
ukladu zasilanego podzespoléw zasilanych | py zimng lub goracg cieczg ro-
oziebionym olejem. goracym olejem. bocz a (rys. 1)_
Podzespoly nagrzewaja si¢ Podzespoly nagrzewaja
powoli L wyniku sfrat sie szybko od goracego W pierwszym przypadku
cucreityy ukdadze okjn W momencie rozruchu caly

Rys.1. Przypadki rozruchu uktadow uktad hydrauliczny - wiacznie
hydraulicznych Z olejem posiada temperature
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réwng temperaturze otoczenia, natomiast w drugim przypadku olej, tuz przed
samym rozruchem uktadu, podgrzewany jest w zbiorniku do temperatury
znacznie wyzszej niz niska temperatura otoczenia i podzespotow (warunki
szoku termicznego).

1.1. Rozruch i nagrzewanie ozi¢gbionego ukladu hydraulicznego

Podczas rozruchu ozigbionego uktadu hydraulicznego nast¢puje proces na-
grzewania podzespotow W wyniku strat energetycznych [1-3, 14, 15].

1 Elementy

1 Pompy sterujace Sitniki
Si.h]'ik p— hydrauliczne (zawory) hydraulicame
spalinowy mechaJliczna
lub |
1
|
1
|
1
1
1
I

Element
roboczy
maszyny

Energia
mechaniczn
(zimne) (zimne) (zimne)

elektryczny

Zbiornik z zimng cieczg robocza

Uktad hydrauliczny

Rys.2. Schemat struktury maszyny dla przypadku rozruchu ozigbionego uktadu hydrau-
licznego i ozigbionej cieczy roboczej
W uktadach hydraulicznych pracujacych w niskich temperaturach oto-
czenia ciecz robocza powinna posiada¢ odpowiednig lepkos$¢. Mozna to uzyskaé
przez zastosowanie hydraulicznego oleju, ktory jest przystosowany do pracy
w ujemnych temperaturach albo podgrzewajac olej w celu obnizenia jego lep-
kosci dla zapewnienia prawidtowej pracy uktadu.

Rozruchowi pomp w warunkach, w ktorych lepko$¢ oleju hydraulicznego
jest bardzo duza moze towarzyszyé zagrozenie wystapienia niezwykle niepo-
zadanego zjawiska kawitacji. Kawitacja naraza pompy na uszkodzenia i przy-
$pieszone zuzycie elementow.

1.2. Rozruch i nagrzewanie ozigbionych hydraulicznych podzespolow zasi-
lanych goracym olejem

Rozruch pompy w warunkach niskiej temperatury otoczenia mozna zreali-
zowagé przy zasilaniu gorgcym czynnikiem roboczym. Jest to powszechnie sto-
sowany w praktyce sposob jako alternatywa dla rozruchu z zastosowaniem
ozigbionych olejow specjalnych, ktorych lepkos¢ jest wystarczajaca. Pompa
woOwczas narazona jest na pracg w warunkach szoku termicznego, ktorej to-
warzyszy niejednakowe nagrzewanie si¢ elementow tego podzespotu. Powoduje
to r6zng w czasie rozszerzalnos$¢ cieplng elementow wspotpracujacych ze soba,
wplywajac na warto$¢ luzow w procesie nieustalonym.
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|
I
4 Elementy :
sterujace Silniki

Silnik - v hydrauliczne mergia Element

3 mechanicznag roboczy

spalinowy mecharliczna (zimne) :

i zimne, maszyny

elektryczny

,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,

Rys.3. Schemat struktury maszyny dla przypadku rozruchu ozigbionych hydraulicznych
podzespotdéw zasilanych goraca cieczg robocza

Uktad hydrauliczny, w ktorym pompa narazona jest na pracge W warunkach
szoku termicznego, to uktad, w ktérym zbiornik olejowy wyposazony jest w sy-
stem grzewczy, a pompa znajduje si¢ od niego w pewnej odlegtosci. Moga
wystgpi¢ przypadki rozruchu pompy, w ktorych na skutek przerwy w pracy
uktadu hydraulicznego nastgpito znaczne wyzigbnie pompy w stosunku do pod-
grzanego oleju hydraulicznego znajdujacego si¢ w zbiorniku. Niemniej jednak
w praktyce, zanim goracy czynnik roboczy zostanie dostarczony do pompy,
musi nastgpi¢ w pierwszej fazie rozruchu pobranie i wytloczenie przez pompe
pewnej objetosci zimnego oleju zalegajacego w samej pompie, a takze W prze-
wodzie ssawnym pompy. Na rysunku 4 przedstawiono poszczegélne etapy za-
sysania najpierw zimnego, a potem goracego oleju ze zbiornika podczas roz-
ruchu zimnej pompy.

Rys.4. Zmiana temperatury oleju zasilajacego ozigbiona pompg¢ podczas rozruchu
w warunkach szoku termicznego
Czas w potrzebny na dostarczenie goracej cieczy roboczej zalezy od dtu-
gosci |, przewodu wypelnionego zimnym olejem oraz $redniej predkosci prze-
ptywu w zaleznej od $rednicy przewodu i nat¢zenia przeptywu. Im dtuzszy
przewod taczacy zbiornik z pompa w uktadzie hydraulicznym, tym duzej trwa
jej rozruch przy zasilaniu zimnym olejem. Im krotszy czas g dostarczenia
goracej cieczy roboczej do pompy, tym mniejsze jest prawdopodobienstwo
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wystgpienia niekorzystnych zjawisk przy zasilaniu zimnym olejem, natomiast
wigksza mozliwo$¢ zaniku luzu pomigdzy wspotpracujacymi elementami
pompy pod wptywem goracej cieczy.

2. Sprawno$¢ pomp hydraulicznych uruchamianych w niskich tempera-
turach otoczenia

Podczas rozruchu uktadu hydraulicznego w warunkach szoku termicznego
wystepuje dynamiczny proces nagrzewania elementow pompy. Ma on duzy
wplyw na zmiany luzéw migdzy wspolpracujagcymi elementami oraz wlasnosci
cieczy roboczej. W wyniku tego zmienia si¢ sprawno$¢ pompy w funkcji czasu.
Wielu badaczy udowodnito [1-3, 13-16], ze niska temperatura powoduje ob-
nizenie sprawno$ci hydrauliczno-mechanicznej ze wzgledu na wzrost wartosci
lepkos$ci dynamicznej (kinematycznej), natomiast sprawno$¢ objetosciowa
przyjmuje wartosci bliskie maksimum, jezeli nie wystepuje kawitacja.

Podczas rozruchu w warunkach szoku termicznego sprawnos¢ pompy ule-
ga zmianie w funkcji czasu do osiggni¢cia stanu ustalonego.

Zmiana SprawnosCi obj¢tosciowej pompy 7ev(7) W czasie 7 obliczana jest
ze stosunku wydajnosci rzeczywistej Qp(7) do wydajnosci teoretycznej Qpin,
roznigcych si¢ natezeniem strat AQswrar( 7):

Op(7)

Np (7)==
! O )

QPth — AQS: z(T)
Np(7)= =
! O @)
Straty objetosciowe pompy okresla suma sktadowych:

AQ4,(T) = A05()+ A0,(T) @)

gdzie:
AQs(7) — natezenie przeplywu strat objetosciowych wywotanych cyklicznym
odksztalceniem komor roboczych pompy oraz $cisliwoscia cieczy,

AQv(7) — natgzenie przeplywu przeciekow w szczelinach komor roboczych
pompy.
Podczas rozruchu pompy w niskiej temperaturze otoczenia moze wystapic¢
wzrost strat objetosciowych AQs(7) o dodatkowy sktadnik strat AQn(z) hie-
catkowitego wypelnienia cieczg komor roboczych.

Natezenie przeplywu strat objetoSciowych, spowodowanych niecatkowi-
tym wypelieniem komor roboczych ciecza o pewnej gestosci i lepkosci, zalezy
od temperatury cieczy, predkosci obrotowej, przyrostu ci$nienia w pompie [2,

14, 15], 4. AQy(z)= f(T,n,,4p, ).

Do takich zjawisk w warunkach eksploatacji przy niskich temperaturach
otoczenia nie powinno si¢ dopuscié.
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3. Metody okreslenia zdatnosci pomp hydraulicznych uruchamianych
W warunkach szoku termicznego na podstawie zmiany luzu pomiedzy
wspolpracujacymi elementami

Zmiang efektywnego luzu l¢ pomiedzy wspolpracujacymi elementami
W czasie rozruchu ozigbionego podzespotu w warunkach szoku termicznego
okresla zaleznos¢:

l(t)=1,+Al, (7t)-Al(7) 4)

Efektywny luz le zalezy od luzu montazowego lm, odksztatcen sprezystych
Al elementéw podzespotéw hydraulicznych w wyniku oddziatywania ci$nienia
oleju oraz zmiany roznicy Al; luzu na skutek rozszerzalnosci cieplnej wspot-
pracujacych elementow podzespotu.

Zmiang luzu | w czasie 7 mozna wyznaczy¢ kilkoma metodami [4-9]:
— eksperymentalng,
— analityczna,
— symulacji komputerowej.

Metody te umozliwiajg okreslenie parametrow rozruchu, przy ktorych wy-
stapi prawidtowa lub nieprawidtowa praca podzespotu (uktadu) hydraulicznego.

Najkorzystniejsza metoda, ze wzgledu na skuteczno$¢ oraz doktadnos¢
okreslenia obszaru prawidlowego dziatania zespotu hydraulicznego w zalezno-
$ci od natgzenia przeptywu oraz réznicy temperatur gorgcego oleju i ozigbio-
nego podzespotu hydraulicznego, jest metoda symulacji komputerowej.

4. Stanowisko do badan podzespotéow hydraulicznych w warunkach szoku
termicznego

W celu wykrycia zjawisk wystepujacych podczas rozruchu pomp hydrau-
licznych w warunkach szoku termicznego wykonano badania eksperymentalne
[5-11].

Laboratorium Katedry Hydrauliki i Pneumatyki wyposazone jest miedzy
innymi w wielopompowe urzadzenia zasilajace ze stabilizacja temperatury
oleju, urzadzenia do badan podzespotow i uktadéw hydraulicznych oraz system
do pomiaru i rejestracji wielkosci mechanicznych, hydraulicznych i termicz-

nych.

Badane pompy byly schtadzanie do temperatury -25°C w komorze niskich
temperatur (rys. 5). Badania przeprowadzono bez wymuszonego przeptywu
powietrza w komorze. Temperature oleju zasilajacego pompe ustalano w prze-
dziale od 20 do 60°C (najcze$ciej 50°C) za pomocg uktadu stabilizacji tempe-
ratury oleju zawierajacego nagrzewnice, chtodnice i regulator temperatury.

Podczas rozruchu pompy hydraulicznej mierzono: ci$nienie na doplywie
i odptywie z pompy hydraulicznej, ci$nienie oleju, nat¢zenie przeptywu, pred-
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ko$¢ obrotowa watu pompy, temperature w komorze chtodniczej, temperature
oleju, temperaturg elementow pompy, moment obrotowy.

b g i N

Zbiornik z olejem

Rys.5. Komora niskich temperatur
w laboratorium Katedry Hydrauliki
i PneumatyKki

Rys.6. Stanowisko do badania pomp
zgbatych PZ2-K w komorze niskich
temperatur

Do przesytania i rejestrowania danych na komputerze stuzyt system zbie-
rania danych pomiarowych VisiDAQ [20].

Wykonano badania w niskich temperaturach otoczenia nastepujacych
pomp: wielotloczkowych osiowych (PWK27 firmy Hydrotor, PV 16 firmy
Parker), wielottoczkowej promieniowej (firmy Lukas) oraz zgbatych (PZ2-K
firmy Hydrotor) [17-19].

Autor prowadzil badania hydraulicznych pomp z uktadem wstepnego
zasilania oraz samozasysajacych olej. Wstepne zasilanie (ci$nienie 0,1+
0,3 MPa) zapewniato wypetnienie olejem komor roboczych badanych pomp.

5. Badanie hydraulicznych pomp zebatych w niskich temperaturach oto-
czenia

W badanych pompach zgbatych PZ2-K wielkosci 6,3, 10, 16, 25 korpusy
wykonane byty ze stopu aluminium, natomiast elementy ruchome ze stali. Stop
aluminium ma prawie dwukrotnie wickszg warto$¢ wspotczynnika rozsze-
rzalnosci liniowej w stosunku do stali, w wyniku tego nie dochodzito do zaniku
luzu miedzy wierzchotkami kot zgbatych a otworem korpusu. Analize wptywu
zmiany temperatury elementow na zmiany luzow w pompach zegbatych PZ2-
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K-6,3 i PZ2-K-10 podczas rozruchu w warunkach szoku termicznego przed-
stawiono w opracowaniach [5-7].

Pompy zgbate: PZ2-K-16, PZ2-K-25 przebadano w komorze niskich tem-
peratur (rys. 5 i 6). Pompy badano przy zasilaniu zimnym olejem (o tej samej
temperaturze co pompa), a takze w warunkach szoku termicznego.

Ozigbiona pompa zasysata olej o tej samej temperaturze (BARTRAN HV
22 firmy BP o korzystnym wskazniku lepkosci 155 [21]) i ttoczyta poprzez
przeptywomierz zebaty oraz zawor przelewowy do zbiornika.

Pompa napgdzana byta silnikiem elektrycznym, ktorego wat obracat sie
w zaleznosci od obcigzenia pompy z predkoscia obrotowa w przedziale 1450-
1500 obr/min. Badana pompa PZ2-K-25 posiada teoretyczng objeto$¢é robocza
getn = 19,5 cm®obr. Wykorzystujac te dane obliczono teoretyczng wydajnos$é
pompy, ktora wynosi Qpn=29,25 dm*/min przy 1500 obr/min.

1
0,9 -
0,8 -
0,7
0,6 -
0,5
0.4
0,3 -
0,2
0.1 -

0

Sprawnosc objetosciowa

0 100 200 300 400 500 500
Czas [3]

Rys.7. Sprawno$¢ objetosciowa pompy zebatej PZ2-K-25 w funkcji czasu podczas
rozruchu w niskich temperaturach otoczenia: -5, -20°C

Stwierdzono, ze przy rozruchu pompy w niskiej temperaturze wnoszacej
-20°C dochodzi do nieprawidtowego jej dziatania, a mianowicie w wyniku
kawitacji nastepuje niecalkowite wypelnienie olejem przestrzeni roboczych
pompy, a ttoczeniu cieczy towarzyszyt hatas. Sprawno$¢ objetosciowa pompy
po rozruchu powoli zwigkszata sie (rys. 7).

6. Badanie pompy wielotloczkowej osiowej z rozrzadem krzywkowym
PWK27

W badanej pompie PWK 27 [12, 13] (rys. 8) umieszczono termopary
w elementach ruchomych i nieruchomych. Na elementy nieruchome pompy
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sktadajg sie: pokrywa, korpus przedni, blok cylindrowy, pokrywa bloku cy-
lindrowego, korpus tylny, tuleja prowadzaca.

Do badan procesu nagrzewania elementéw ruchomych, tj. ttoczkow 1 sto-
pek wykonano je w wersji specjalnej z otworami do montazu termopar.
Przewody termopar umieszczone w stopce oraz w ttoczku przeprowadzono
przez specjalnie wykonane otwory w separatorze oraz bloku cylindrowym.
Ciagly pomiar temperatury elementéw umozliwit wyznaczenie luzu pomigdzy
wspotpracujacymi elementami (tloczkami i tulejami cylindrycznymi) pompy
podczas rozruchu w warunkach szoku termicznego.

Badanie pompy PWK 27 wykonano w warunkach szoku termicznego,

stosujac olej TOTAL AZOLLA 46 oraz przy zasilaniu zimnym olejem
BARTRAN HV 22 o tej samej temperaturze co pompa.

T5 T6

T4

T

Rys.8. Rozmieszczenie termopar (T1-T6) w otworach wykonanych w ele-
mentach nieruchomych pompy PWK27

T1 — pokrywa, T2 — korpus przedni, T3 — blok cylindrowy - obszar nr 1,
T4 — blok cylindrowy - obszar nr 2, T5 — pokrywa bloku cylindrowego,
T6 — korpus tylny

6.1. Zjawiska podczas rozruchu ozigbionej pompy PWK27 w warunkach
szoku termicznego

Jedno z badan rozruchu pompy PWK27 wykonano dla parametrow: ci$nie-
nie oleju na wyjsciu z pompy 9,15 MPa, predko$¢ obrotowa walu pompy
1100 obr/min, temperatura oleju 49°C, temperatura otoczenia -12°C.

Na podstawie zarejestrowanych przebiegéw temperatury elementow (rys. 9)
mozna stwierdzi¢, ze najszybciej w pompie nagrzewa si¢ zespot bloku cylin-
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drowego, w sktad ktorego wchodza blok cylindrowy i pokrywa bloku cylindro-
Wego.

60
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20 | | | |
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Rys.9. Przebiegi temperatury elementéw nieruchomych pompy PWK 27 podczas
rozruchu w warunkach szoku termicznego

Najszybszy wzrost temperatury w bloku cylindrowym wystepuje blisko
kanatow wewngtrznych pompy, przez ktére przeptywa gtéwny strumien gora-
cego oleju oraz w sagsiedztwie rozrzadu pompy (pomiary termoparg Nnr 4).
Rownie szybko nagrzewa si¢ obszar wspotpracy ttoczka z tuleja prowadzaca
(termopara nr 5). Duzo wolniej natomiast wzrasta temperatura korpusu przed-
niego (termopara nr 2) i korpusu tylnego (termopara nr 6). W pierwszych 200
sekundach pracy pompy przebiegi temperatury tych dwoch elementow sa
identyczne, dopiero potem wyraznie szybciej nagrzewa si¢ korpus tylny. Ten
wladnie element pompy osigga najwyzsza temperature sposrod wszystkich
nieruchomych elementow pompy w koficowym okresie pomiaru. Najwolniej
natomiast nagrzewa si¢ pokrywa pompy (termopara nr 1).

W poczatkowym okresie pracy pompy temperatura przeciekdw oleju ros-
nie duzo wolniej anizeli temperatura glownego strumienia cieczy roboczej na
wejsciu 1 wyjsciu (rys. 10). Natomiast po pewnym czasie strumien przeciekow
osigga temperature wyzsza, niz temperatura oleju zasilajacego.

Pompa PWK27 charakteryzuje si¢ bardzo wysoka sprawnoscia objetos-
ciowa 0,98 (rys. 11).

Po 100 sekundach od momentu rozruchu uktadu sprawno$¢ hydrauliczno-
mechaniczna utrzymuje si¢ na poziomie 0,85. Zalezy ona w duzej mierze od
obcigzenia pompy, ktore w omawianym przypadku wynosito zaledwie 9 MPa.
Im wyzsze jest ciSnienie tloczenia pompy, tym wyzsza jest jej sprawno$c
hydrauliczno-mechaniczna, jednoczes$nie nizsza sprawnos$¢ objetosciowa.
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Rys.10. Temperatura oleju: na wejsciu i wyjsciu z pompy PWK 27 oraz
przeciekow zewnetrznych pompy
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Rys.11. Sprawno$¢ catkowita, objetosciowa i hydrauliczno-mechaniczna
pompy PWK 27 dla parametrow: ci$nienie tloczenia 9,15 MPa, wydajno$é¢
30 dm?/min, temperatura otoczenia -12°C, temperatura oleju 49°C

6.2. Rozruch ozigbionej pompy PWK27 zasilanej zimnym olejem
BARTRAN HV22

Badanie rozruchu ozigbionej pompy PWK27, zasysajacej ze zbiornika
zimny olej BARTRAN HV22, przeprowadzono przy nast¢pujacych parame-
trach pracy: ci$nienie tloczenia 5 MPa, predkos¢ obrotowa watu pompy
1000 obr/min, temperatura oleju i pompy -14°C, temperatura otoczenia -14°C.

Podczas tego badania pompa pracowata nieprawidlowo. Temperatura stop-
ki (pomiar temperatury termoparg T7, rys. 12) podczas badan byla wyzsza
0 15 K od elementéw nieruchomych pompy. Wystgpito tarcie potsuche generu-
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jace duza ilo$¢ ciepta. Prawdopodobnie wystapit brak odcigzenia hydrostatycz-
nego w miejscu wspolpracy stopki hydrostatycznej z tarczg oporowa.

50 - =——T1 pokrywa
T2 korpus przedni
40 1 T3 blok cylindrowy nr 1

T4 blok cylindrowy nr 2

©w
(=]
|
|

= T5 pokrywa bloku cylindrowego
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Rys.12. Przebiegi temperatury elementow ozigbionej pompy PWK 27 po
rozruchu przy zasilaniu zimnym olejem

7. Podsumowanie

Na podstawie wynikow badan eksperymentalnych stwierdzono, ze W sa-
mozasysajacych pompach hydraulicznych (zgbatych, ttoczkowych) uruchamia-
nych w niskich temperaturach otoczenia dochodzi do nieprawidtowego ich dzia-
tania. Podczas tych badan wystepowata zmniejszona sprawno$¢ objetosciowa
w wyniku niecatkowitego wypetnienia ciecza komor roboczych pomp.

W celu niedopuszczenia do wystgpienia kawitacji w pompach uruchamia-
nych w niskich temperaturach nalezatoby stosowaé podgrzanie cieczy roboczej
przed rozruchem pomp lub wstepne zasilanie ich w celu podwyzszenia ci$nienia
na ssaniu przez zastosowanie dodatkowej pompy np. §rubowej.

Podczas rozruchu pomp zgbatych oraz ttoczkowych w warunkach szoku
termicznego, zasilanych wstepnie pompa $rubowg olejem TOTAL AZOLLA
46, nie stwierdzono zaniku luzu pomigdzy wspotpracujacymi elementami. Ba-
dania pompy PWK27 wykazaty, Zze pracuje ona podczas rozruchu w pewnych
warunkach nieprawidtowo. Nieprawidlowa praca objawiala si¢ w poczatkowe;j
fazie rozruchu pompy chwilowym brakiem odcigzenia hydrostatycznego
W miejscu wspolpracy stopki hydrostatycznej z tarcza oporows [6, 9].

Przebiegi temperatury elementéw ruchomych i nieruchomych badanych
podzespotow (pomp) hydraulicznych, otrzymane za pomocg symulacji kompu-
terowej, wykazuja duza zgodnos$¢ z przebiegami uzyskanymi z badan ekspery-
mentalnych [8, 10]. Uzyskanie tak zbieznych wynikéw oznacza, ze na pod-
stawie badan eksperymentalnych zostaly wyznaczone poprawnie wspotczynniki
przejmowania ciepta od oleju do elementéw podzespotow.
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Model manipulatora rownoleglego z elektrohydraulicznymi serwo-
napedami liniowymi

Piotr Wos — Politechnika Swigtokrzyska, Ryszard Dindorf — Akademia Gorniczo-
Hutnicza, Politechnika Swictokrzyska

Streszczenie. W pracy zaprezentowano trzyosiowy manipulator z elektrohydrauliczny-
mi serwonapedami liniowymi. Przedstawiono model brytowy i matematyczny opisujacy
kinematyke manipulatora. Opisano uklad sterowania manipulatora. Celem projektu sg
badania skutecznego zastosowania elektrohydraulicznych serwomechanizméw w mani-
pulatorach o konstrukcji rownolegte;j.

1. Wstep

Dzieki mozliwos$ci rozwijania duzych mocy przy matych wymiarach gaba-
rytowych i stosunkowo matym cigzarze serwonapedy elektrohydrauliczne zna-
lazty szerokie zastosowanie w maszynach stosownych w réznych gateziach
przemyshu. Zwigkszenie szybkosci ich dzialania z rownoczesng poprawa do-
ktadnosci mozna uzyskaé np. poprzez zastosowanie napedéw budowanych
w technice rownolegltej. Duzym utrudnieniem przy ich budowie sg specyficzne
konstrukcje manipulatoréw, gdzie ich napedy pracuja czgsto w nietypowych
warunkach, a opis ich zaleznosci kinematycznych i dynamicznych jest skompli-
kowany. W efekcie projektowanie ich sterowania jest utrudnione i znacznie
ro6zni sie¢ od manipulatorow budowanych o strukturze szeregowej. Systemy ste-
rowania tego typu urzadzen musza uwzglednia¢ cechy, ktore nie wystepuja
W ,.klasycznych” manipulatorach [1].

Z punktu widzenia napedow i sterowania wystepuje znaczna réznica po-
migdzy manipulatorem réwnoleglym, a o konstrukcji szeregowej. Duza kom-
plikacja rownan matematycznych opisujacych model fizyczny manipulatora
rownoleglego skutecznie moze uniemozliwi¢ wykonanie obliczen w czasie rze-
czywistym. Natomiast nadmierne ich uproszczenie moze spowodowaé znaczne
pogorszenie parametrow regulacji manipulatora. Co z kolei wprowadza dylemat
dotyczacy celowosci stosowania tego typu manipulatorow. Poréwnujac obecne
kierunki dziatan mozna doj$¢ do wniosku, ze aby efektywnie zaprojektowac
tego typu manipulator nalezy stworzy¢ odpowiednie srodowisko informatyczne,
ktore pozwoli przeprowadzi¢ projekt obejmujacy rézne dziedziny techniki, tj.
mechanika, elektronika i automatyka.

2. Konstrukcja manipulatora

W Zaktadzie Mechatroniki Politechniki Swictokrzyskiej w Kielcach podje-
to badania nad opracowaniem i zbudowaniem manipulatora o trzech stopniach
swobody, poprzez zastosowanie elektrohydraulicznych mechanizméw napegdo-
wych w ukladzie kinematyki rownoleglej. Zaleta rozwigzan manipulatoréw
0 strukturze rownoleglej jest ich duza sztywno$¢. Ramiona manipulatora nie sg
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obcigzone sitami zginajacymi, poniewaz sity obcigzajace dziataja w kierunku
osi kazdego ramienia. Charakteryzuja si¢ rowniez wysoka doktadnoscig pozy-
cjonowania dzigki braku sumowania bledow poszczegodlnych ramion. Rozwia-
zania takie umozliwiaja uzyskanie duzych przyspieszen i predkosci. Przestrzen
manipulatora stanowi czg$¢ wspolna mozliwych polozen poszczegoélnych ra-
mion. Manipulator réwnolegly posiada kilka ramion potaczonych we wspdlnym
punkcie i jest mechanizmem o zamknigtym tancuchu kinematycznym. Do tego
typu konstrukcji stosowana jest terminologia zwigzana z liczba stopni swobody.
W mechanizmach tych liczba napedow i tancuchéw kinematycznych réwna si¢
liczbie zmiennych opisujacych jednoznacznie stan modelu uktadu fizycznego,
np. Tripod, Tricept (3 stopnie swobody) i Hexapod (6 stopni swobody).

Na rysunku 1 przedstawiono model brylowy manipulatora w jednym
Z mozliwych ustawien.

Rys.1. Model brytowy manipulatora

1 — sitownik hydrauliczny z pomiarem polozenia (CSM1/MT4/40/28/250 A1X/BI1 CFUMTEF),
2 — proporcjonalny rozdzielacz regulacyjny (AWRSE 6 V1-35-3X/G24Ko/A1V), 3 — ru-
choma platforma manipulatora, 4 — obrotowe mocowanie ramienia manipulatora
wzgledem podstawy, 5 — konstrukcja podstawy manipulatora

Ustawienie manipulatora uzaleznione jest od mozliwosci jego zastosowa-
nia. Manipulator ten moze pracowac jako jednostka samodzielna np. obrabiarka
lub jako koncowy czton struktury o konstrukcji szeregowej. Manipulator posia-
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da podstawe 5, na ktorej rozmieszczone sg obrotowe mocowania ramion 4. Po-
szczegblne ramiona manipulatora tworzace tancuch kinematyczny dziatajg
W sposob bezposredni na jego platform¢ 3. Ramiona zwigzane sg z podstawa,
a polozenie ich koncow ma bezposredni wptyw na polozenie platformy. Do
konstrukcji poszczegoélnych ramion wykorzystano serwonapedy elektrohydrau-
liczne 1 ze zintegrowanymi pomiarami przemieszczen tloczysk. Do sterowania
serwonapedami wykorzystano proporcjonalne rozdzielacze regulacyjne 2.

Przy zastosowaniu serwonapedow mozliwe jest wytworzenie sit do 20 kN
na poszczegdlng o$ przy wysuwie ramienia. Kazdy serwonaped jest jednostka
niezalezng. Polaczenia pomiedzy serwonapedem i systemem sterujagcym sg wy-
tacznie elektryczne.

Przeprowadzono wstepne obliczenia wytrzymatosciowe konstrukcji mani-
pulatora i napedéw hydraulicznych. Kompromis, jaki udato si¢ osiagna¢ taczy
wysoka sztywnos$¢ konstrukeji przy zachowaniu wysokiej dynamiki z jak naj-
wigkszym zakresem ruchow poszczegdlnych ramion.

3. Zagadnienie kinematyki trzyosiowego manipulatora elektrohydraulicz-
nego

Planowanie trajektorii manipulatora moze odbywaé si¢ w przestrzeni
wspotrzednych kartezjanskich, jak i przestrzeni wspotrzednych konfiguracyj-
nych [3]. Na rysunku 2 przedstawiono model kinematyczny manipulatora.
W manipulatorze zastosowano przesuwne i obrotowe pary Kinematyczne.

Rys.2. Model kinematyczny manipulatora o zmiennej dtugosci ramion
1, 2, 4, 5 — obrotowe pary kinematyczne, 3 — para kinematyczna przesuwna
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W uktadzie tym mierzone jest wysunigcie ttoczyska sitownikoéw S, So, Sa.
Odlegtosci A i B okre$laja odpowiednio: przesuniecie osi napedu od mocowania
ramienia manipulatora i przesunigcie srodka obrotu ztgcza od osi manipulatora.
Punk P jest koncem wszystkich ramion. Poczatek kazdego z ramion znajduje
si¢ w okrggu o promieniu R, gdzie miara katowa rozmieszczenia miejsc moco-
wania ramion na ptaszczyznie X, y i wynosi 120°.

Dla rozwigzania zadania kinematyki odwrotnej w wyniku podstawienia
wspotrzednych poczatkéw ramion otrzymano uktad rownan.

s, =\/(w/x2+(y—R)2 —BT+22—A2

5, = (x—ﬁR]2+(y—§R)Z—B IR )

2 2
s, = \/(x—gRJ +(y—§R) -B| +7° -4

Zalezno$¢ (1) wykorzystano do planowania trajektorii ruchu manipulatora.

Na rysunku 3 przedstawiono widok pojedynczego ramienia manipulatora
Z jego charakterystycznymi wymiarami.

Pp(xp,yp,zp=0)

Rys.3. Widok i charakterystyczne wymiary ramienia manipulatora

R — odleglos¢ mocowania sitownika od srodka manipulatora, S

— wysunigcie tloczyska sitownika, A — odsunigcie osi napedu od

mocowania, B — przesuniecie srodka obrotu zigcza od osi mani-
pulatora
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W celu weryfikacji modelu kinematycznego przeprowadzono szereg badan
symulacyjnych przy uzyciu oprogramowania Matlab/Simulink. Na rysunku 4
przedstawiono charakterystyki zmiany dtugos$ci ramion manipulatora, opisane
poprzez trajektorie we wspotrzgdnych konstrukcyjnych.
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Rys.4. Zmiana potozenia manipulatora wedtug zadanej krzywej we wspotrzednych
konstrukcyjnych

Poszukiwanie potozenia $rodka P(X, y, z) manipulatora we wspoirzednych
kartezjanskich, na podstawie wysunie¢ napedéw wymaga zastosowania kinema-
tyki prostej i jest zadaniem ztozonym. W manipulatorze tego typu, kazde ramig
moze przyjmowac nieskonczenie wiele potozen przy danym wysunigciu sitow-
nika. W efekcie poszukujemy rozwigzania uktadu réwnan nieliniowych, w kto-
rym wystepuja zaleznosci pomiedzy polozeniem koncowki sitownika, a jego
wysuni¢ciem w funkcji wspotrzednych kartezjanskich punktu P(X, y, z). Skom-
plikowana posta¢ rozwigzan réwnan (1) (wyznaczenie wielomianow wysokiego
rzedu) powoduje trudnosci z ich fizyczng interpretacjg. Dlatego do rozwiagzania
zadania nalezy zastosowa¢ metody numeryczne.

Przeprowadzono eksperyment symulacyjny okre$lajaca przestrzeh w $ro-
dowisku Matlab/Simulink poprzez obserwacje punktu P(X, y, z) platformy robo-
czej. Na rysunku 5a przedstawiono trajektori¢ ruchu w postaci krzywej za-
mknigtej i zbior wynikowych punktow przestrzeni roboczej manipulatora (rys. 5b).

z [mm]

200

Rys.5. Wykresy symulacyjne: a) trajektoria w postaci zamknigtej krzywej w przestrzeni
kartezjanskiej wedlug zadanych zmian dlugosci poszczegolnych ramion manipulatora,
b) przestrzen robocza manipulatora
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4. Uklad sterowania projektowanego manipulatora

Uktad sterowania manipulatora steruje wprost serwonapgdami zamocowa-
nych w przegubach. Trajektoria efektora realizowana jest przez minimalizacje
roznicy aktualnego i zadanego potozenia poszczegodlnego przegubu. Zastosowa-
nie uktadu sterowania ze sprze¢zeniem od sensoroOw wymaga zastosowanie spe-
cjalnych interfejsow komunikacyjnych. Wraz z przekazywanymi informacjami
o wartos$ciach zadanych, takich jak pozycja lub predkos¢ do uktadu sterowania
powinny by¢ przekazywane réwniez sygnaty o polozeniu przez uktad wyko-
nawczy (rys. 6). Do tego celu nadaja si¢ elektroniczne uktady zbudowane przy
zastosowaniu techniki mikroprocesorowej, gdzie czg¢sciami sktadowymi sg [4]:
— komputer przemystowy klasy PC wyposazany w specjalistyczng karte

wejsé/wyjs¢ 1 interfejsem komunikacyjnym (USB, RS232C, CAN,
PROFIBUS itp.) (rys. 6a),

— uktady z mikrokontrolerem przy zastosowaniu technik ASIC (ang. Applica-
tion Specific Integrated Circuit) zbudowane do z géry okreslonego zadania
lub programowalnych matryc FGPA (ang. Field Programmable Gate Array)
z wbudowanym interfejsem komunikacyjnym transmisji szeregowej lub
rownolegtej (rys. 6b).

Sygnaly z czujnikoéw urzadzen wykonawczych przetwarzane sa poprzez
oprogramowanie pracujgce w czasie rzeczywistym. Bezposrednia i ciagta kon-
trola potozenia z mozliwo$cig plynnego nastawiania predkosci ruchu w duzym
zakresie daje poprawe whasnosci dynamicznych napedu, przy ich zastosowaniu
do automatyzacji szybkozmiennych proceséw technologicznych. System kom-
puterowy umozliwia akwizycje danych. Natomiast duze mozliwo$ci oblicze-
niowe (np. D-Space) pozwalajg na zastosowanie sterowania adaptacyjnego lub
elementow sztucznej inteligencji w procesie sterowania.

Roéwnoczesdnie zastosowanie sterowania dyskretnego zwigksza obszar za-
stosowania osi hydraulicznych, poniewaz stuzy do rozwigzywaniu ztozonych
problemoéw, gdzie trudno okresli¢ reguly postgpowania oraz ktére sg ztozone
obliczeniowo 1 wymagajg szybkiej reakcji, np. podczas identyfikacji parame-
trycznej. W takich uktadach poprawa sterowania napedéw elektrohydraulicz-
nych jest mozliwa poprzez zastosowanie inteligentnych uktadéw regulacji, do-
pasowujacych si¢ do elektrycznych, mechanicznych i hydraulicznych parame-
trow.

Innym mozliwym rozwigzaniem (rys. 6b) jest zastosowanie po stronie sys-
temu komputerowego interfejsu komunikacyjnego (USB, RS232C), oraz mi-
krokontrolera wykonawczego po stronie urzadzenia. Zadaniem mikrokontrolera
jest przetwarzanie (kodowanie) sygnatow z czujnikéw urzadzenia wykona-
wczego 1 wysytanie ich do systemu komputerowego za pomoca wbudowanego
interfejsu komunikacyjnego. Po przetworzeniu przez oprogramowanie steru-
jace uruchamiane na komputerze, mikrokontroler odbiera nastawy i po ich
zmianie przetwarza je (dekoduje) na sygnaty elektryczne dla urzadzenia wyko-
nawczego.
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Jest to tansze rozwiazanie, w ktérym wystgpuja ograniczenia wynikajace
z maksymalnej transmisji danych. Jednoczesnie potaczenie elektrohydraulicz-
nych uktadéow napedowych z elektronicznym mikrokontrolerem powoduje
znaczng redukcj¢ liczby elementéw sterujacych przy jednoczesnym zwigksze-
niu doktadnosci i jakosci sterowania.

a) b)

Urzadzenia
wykonawcze

napedy i urzadzenia pomiarows

Urzadzenia
wykonawcze

napedy | urzadzenia pomisrowe

Komputer przemystowy
klasy PC

Komputer przemyslowy
klasy PC

dadl Interfejs
Specjalizowana karta komunikacyjny

Interfejs
polaczeniowy
wejsc | wyjsé USB, RS222C
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Elementy wykonawcze, tj. sitowniki, zawory sterujagce manipulatora zosta-
ty dobrane z katalogow firmy Bosch Rexroth [6], natomiast polozenie poszcze-
gblnych osi okreslane jest za pomocg magnetostrykcyjnego czujnika drogi fir-
my Novotechnik Siedle Group. Na rysunku 7 przedstawiono schemat napedu
hydraulicznego manipulatora.

5. Podsumowanie

Wprowadzane nowe technologie w przemysle okres$lajg zdecydowanie
wigkszy udzial manipulatorow i robotow, ktore zastepuja czynnosSci przewi-
dziane tylko dla cztowieka. Korzysci zwiagzane z poprawa dynamiki mechani-
zmoéw oraz mozliwosci automatyzacji procesow sterowniczych i regulacyjnych
przy wykorzystaniu techniki proporcjonalnej powoduja coraz szersze jej zasto-
sowanie w napedach elektrohydraulicznych. Prezentowane w monografii roz-
wigzanie moze mie¢ zastosowania w roznego rodzaju manipulatorach, serwo-
operatorach, maszynach roboczych i robotach wspomagajacy przemyst wydo-
bywczy i maszynowy.

Wykonanie modutowej konstrukcji elementéw wykonawczych i pomiaro-
wych, jak i rowniez wykorzystanie srodowiska Matlab/Simulink do rozwigzania
problemow optymalizacji uktadu sterowania, umozliwia zastosowanie manipu-
latora przy zapewnieniu wysokiej sprawnosci i matych stratach energetycznych.
Jednoczesnie wspolczesne oprogramowanie symulacyjne umozliwia znaczng
poprawe efektywnosci projektowania uktadow sterowania manipulatora, po-
przez opracowanie metod i technik identyfikacji obiektow i ich modeli matema-
tycznych w warunkach off-line i czasie rzeczywistym.
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Analiza warunkow rozruchu hydraulicznej specjalnej jednostki na-
pedowej

Klaudiusz Klarecki, Edward Tomasiak, Edward Barbachowski — Politechnika
Slaska

Streszczenie. W monografii przedstawiono procedure doboru nastaw uktadu steru-
jacego rozdzielaczy proporcjonalnych, zastosowanych w napedach hydraulicznych ma-
szyny specjalnej. Szczegdlng uwage zwrdcono na: wyznaczenie sztywnosci hydrau-
licznych napgdow oraz mas zredukowanych napedzanych mechanizméw. Efektem opi-
sywanych prac bylo wyznaczenie minimalnych nastaw ramp czasowych dla rozdzie-
laczy proporcjonalnych oraz optymalnych warto$ci wspotczynnikdbw wzmocnienia
predkosciowego dla przypadku automatycznej regulacji polozenia napg¢dzanych ele-
mentow.

1. Wstep

W maszynach roboczych cigzkich oraz maszynach specjalnych po-
wszechnie stosuje si¢ napedy hydrauliczne ze sterowaniem realizowanym za
pomoca blokow zaworowych z sekcjami rozdzielaczy proporcjonalnych.

W opracowaniu przedstawiono analize warunkow pracy wybranych na-
pedow hydraulicznych maszyny specjalne;j.

2. Opis napedow

W analizowanej maszynie specjalnej napedy hydrauliczne wykorzystano
jako aktuatory mechanizmow dzwigniowych. Takie rozwigzanie implikuje
zmienne warto$ci bezwladnosci mechanizmow zredukowanych na ttoczyska
sifownikow.

Pierwszy mechanizm dzwigniowy jest napedzany od dwoch, pracujacych
rownolegle, sitownikow ©160/090x1145, realizujacych unoszenie go od poto-
zenia niemal poziomego az do nachylenia okoto 45°.

Drugi mechanizm stanowit w istocie czworobok przegubowy, w ktorym
dwa sitowniki ©9280/03125x1465, pracujace rownolegle, umieszczone byty na
jego przekatnej. Rozkladanie dzwigni roboczej drugiego mechanizmu byto
realizowane w wyniku zsuwu sitownikow.

Obcigzenie sitownikoéw omawianych mechanizméw pochodzito jedynie od
sit masowych. Nie dziataly na nie Zzadne dodatkowe sily zewnetrzne.

W ogblnym przypadku nalezy rozpatrywa¢ zmienno$¢ bezwtadnosci zre-
dukowanych w calym zakresie polozen katowych napedzanego mechanizmu
dzwigniowego. Takie podej$cie, w efekcie, umozliwitoby prace napedu hy-
draulicznego z optymalng, zalezng od kata obrotu mechanizmu, warto$cig
wzmocnienia w torze sterowania zawordw proporcjonalnych.
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Dla doboru wzmocnien torow sterowania z zaworami proporcjonalnymi
przyjeto inng metodyke, bardziej ,,inzynierska”. Wyznaczano warto$ci mas
zredukowanych na tloczyska sitownikoéw dla skrajnych potozen analizowanych
mechanizméw. Przypadki najbardziej niekorzystne przyjeto do wyznaczenia
dopuszczalnych warunkéw rozruchu i hamowania analizowanych napgdow.

2.1.Naped I

Mechanizm napg¢dzany dwoma sitownikami @ 160/@ 90x1145 o tacznej
masie mg; = 7500 kg unosi manipulowany przedmiot o masie mpm = 15000 Kkg.
Poniewaz w czasie pracy mechanizm wykonuje ruch obrotowy, wyznaczono
masowe momenty bezwladnosci jego elementéw oraz manipulowanego przed-
miotu wzgledem osi obrotu. Warto§ci masowych momentow bezwtadno$ci
otrzymano za pomocg systemu CAD 3D (AutoDesk Inventor), co jest metoda
znacznie dokladniejsza 1 szybsza anizeli ich analityczne wyznaczanie.
Nastepnie, zgodnie z zalezno$cig (1) wyznaczono warto$¢ zredukowanej na
tloczyska sitownikow ©160/090x1145 masy ruchomej Mreg.

— 1 o
Mred i-(R -sin a)2 @
gdzie:
lo - sumaryczny masowy moment bezwladnosci mas obracanych sitownikiem,
R —rami¢ dziatania sitownika (patrz rys. 1),
o —kat dziatania sitownika,

i — liczba sitownikow.

Po podstawieniu wartosci liczbowych otrzymano nastgpujace wartosci
masy zredukowanej na ttoczysko sitownika @160/@90x1145:

— dla poczatku rozktadania mechanizmu I mreq = 472926 kg,
— dla konca rozktadania mechanizmu I myq = 559942 Kkg.

Przedstawione na rysunku 1, jako akumulatory Vii i Vi, symbolizuja
objetosci przewodow zasilajacych sitowniki napedu I. W opisywanym przy-
padku zastosowano przewody rurowe @325x3 o dtugosci okoto 10 m.

2.2.Naped 11

Naped II jest zabudowany na mechanizmie poruszanym napedem 1. Jego
zadaniem jest realizacja kolejnej fazy manipulowania przedmiotem. Jest on
zrealizowany przez dwa sitowniki @3280/@125x1465 napedzajace ramie o masie
Mgy = 3000 kg, ktore unosi manipulowany przedmiot o masie mem = 15000 kg.
Rowniez w tym przypadku mechanizm wykonuje ruch obrotowy, wyznaczono
masowe momenty bezwladnos$ci jego elementéw oraz manipulowanego przed-
miotu wzgledem osi obrotu. W trakcie tej fazy manipulowany przedmiot jest
rozsuwany, dodatkowo zwiekszajac obcigzenia masowe napedu II. Wartosci
masowych momentow bezwtadno$ci otrzymano analogicznie jak w przypadku
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napedu I i wyznaczono wartosci zredukowanej na ttoczyska sitownikow
0280/0125x1465 masy ruchomej Myeq Wynoszace:

— dla poczatku rozktadania mechanizmu II mrq = 3587627 kg (tloczysko
maksymalnie wysuniete),

— dla konca rozktadania mechanizmu II mrq = 2791128 kg (tloczysko wy-
suniete do okoto 250 mm).

Sitowniki napedu II sg zasilane przewodami rurowymi ¥925x3 o dtugos$ci
okoto 15 m.

Rys.1. Schematyczne przedstawienie analizowanych napgdéw hydraulicznych
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3. Parametry dynamiczne analizowanych napedéw

W typowych uktadach hydraulicznych ze sterowaniem proporcjonalnym
tak dobiera si¢ sitowniki, aby wykorzystanie dysponowanego cisnienia byto
zrealizowane nastgpujaco: 1/3 na obcigzenie statyczne, 1/3 na realizacj¢ przy-
spieszenia, 1/3 na pokonanie obcigzenia roboczego. W opisywanym przypadku,
z uwagi na bardzo duze obcigzenia napeddéw od sit ciezkosci napgdzanych mas
przytoczone zalecenia nie mogg by¢ spetnione.

Doboér nastaw uktadow hydraulicznych sterowanych w technice propor-
cjonalnej jest uzalezniony od wiasnosci dynamicznych napedow. Wedlug pro-
cedury przedstawionej w poz. [1] w celu doboru minimalnego czasu rozru-
chu/hamowania dla uktadu zrealizowanego w technice proporcjonalnej z otwar-
ta petla sterowania lub optymalnego wspotczynnika wzmocnienia predkoscio-
wego w przypadku ukladu z zamknigta petla sterowania (uktadu regulacji)
nalezy wyznaczy¢ czgstos¢ kotowa swobodnych drgan niettumionych analizo-
wanego napedu. Uktad masowy napedzany sitownikiem hydraulicznym jest
uktadem masowo-sprezystym (z thumieniem) z uwagi na $cisliwo$¢ medium
roboczego — sitownik stanowi ,,sprezyne hydrauliczng”.

Czgstos¢  kotowa swobodnych drgan niettumionych hydraulicznego
napedu liniowego wo wyraza zaleznos¢:

oy = | @)
Myeq
gdzie:
Csit — sztywno$¢ hydrauliczna sitownika,
Mreg — zredukowana na tloczysko sitownika masa napedzanych elementow.

W ogdélnym przypadku sztywnos$¢ hydrauliczna sitownika Csj jest suma
sztywnos$ci medium zawartego w komorach: tlokowej i tloczyskowej. Jednak
w analizowanym przypadku, z uwagi na obecnos¢ w ukladzie sterowania za-
woru roznicowego (wchodzacego w sktad sekcji przyjetego bloku rozdzielacza
mobilnego) nalezy w obliczeniach uwzglednia¢ jedynie sztywno$¢ hydrauliczng
tej komory, ktora jest mniejsza dla danego wysuwu tloczyska. SztywnoSci
hydrauliczne medium w komorze tlokowej Ci i tloczyskowej C,, podane s3

zalezno$ciami:
A?-B
cC =—"T= N
R [41] -
S S )
2 _ m
ATI'(H hi)+VLZ
gdzie:

At — pole tloka od strony komory tlokowe;j,
Am — pole ttoka od strony tloczyska,
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B — modut sprezystosci medium roboczego,
H — skok sitownika,
hi — wysunigcie tloczyska,

Vi1, Vio — objetosci galezi uktadu pomigdzy rozdzielaczem proporcjonalnym
a komorga ttokowa lub ttoczyskowa.

Gdyby zredukowana masa napedzanych elementow byla stala, z uwagi na
to, ze napedy realizuja rozruch/hamowanie w obydwu kierunkach, wystar-
czyloby znalez¢ najmniejszg warto$¢ sztywnosci hydraulicznej Ca lub C; i przy-
jac¢ ja do dalszych obliczen. W opisywanym przypadku nalezy jednak rozpa-
trywa¢ minimalne sztywnos$ci hydrauliczne i masy zredukowane dla skrajnych
potozen obydwu napedow.

Po podstawieniu wartosci liczbowych otrzymano:

— dlanapedu I
- sitownik zsuniety: Cmin = 13,2 MN/mM, Mreg = 472926 kg, wo = 5,29 rad/s,
- sitownik rozsunigty: Cmin = 41,3 MN/m, Mreq = 559942 kg, wo = 6,02 rad/s,
— dla napedu II
- sitownik zsuniety: Cmin = 49,3 MN/M, Mreg = 2791128 kg, wo = 4,2 rad/s,
- sitownik rozsuniety: Crin = 41,3 MN/m, mreq = 3587627 kg, wo = 3,81 rad/s.

3.1.Dobor nastaw dla ukladu sterowania

Przyjeto, ze sterowanie napgdow I i II bedzie realizowane w petli otwartej
(typowy uktad sterowania), nalezy zatem okresli¢ warto$ci minimalnych cza-
sow rozruchu i hamowania w celu prawidlowego doboru nastaw ramp czaso-
wych kart wzmacniaczy pragdowych. Zgodnie z [1] czas rozruchu/hamowania
trn) powinien spetnia¢ warunek:

o) ;—8 [s] (@)
0

Zatem dla napedu I otrzymano, ze:
— dla sitownika zsunigtego: trn) > 3,4 s,
— dla sitownika rozsunigtego: trn) > 2,99 s,
a dla napedu II:
—  dla sitownika zsunigtego: tin) > 4,28 s,
— dla sitownika rozsunigtego: trn > 4,72 s.

Ostatecznie przyjeto, ze nastawy ramp czasowych rozruchu i hamowania
dla obydwu napeddéw wyniosg 5 s.

Dodatkowo nalezy zauwazyé, ze z uwagi na bardzo duze wartosci
bezwladnos$ci napedzanych elementow, nie jest spelniony warunek [1]:

f=Srza (k] 5)
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Czestotliwosci wiasne opisywanych napedow (w zaleznosci od potozenia)
zawierajg si¢ w przedziale od 0,6 do 1 Hz. Moze to prowadzi¢ do trudnosci
z realizacja rozruchu i hamowania napgdéw a nawet do pojawienia si¢ w czasie
ruchéw z matg predkoscia do drgan samowzbudnych, spowodowanych zja-
wiskiem stick-slip.

3.2.Dobor nastaw dla ukladu regulacji poloZenia napedéw

Zastosowane w opisywanej maszynie sitowniki hydrauliczne z czujnikami
potozenia tlokdéw oraz sterownik programowalny umozliwiajg sterowanie praca
napedow 1 1 II opisywane] maszyny w ukladzie regulacji automatycznej
potozenia. Realizacja takiej opcji sterowania pracg napedéw maszyny wymaga
wyznaczenia optymalnych warto$ci wspotczynnikéw wzmocnienia predkoscio-
wego Ky poszczegdlnych napedow.

Wedtug [1] optymalna warto$¢ wspotczynnika wzmocnienia predkos-
ciowego wynosi:

K~ [5] ©)
3
przy czym czesto$é krytyczna wir Wyznaczana jest jako:
o, =2 (1] @
W, +,

gdzie:
wv — czgstos¢ wlasna zaworu proporcjonalnego zastosowanego w napedzie.

W materiatach producenta nie s podane witasnos$ci dynamiczne sekcji ze
sterowaniem proporcjonalnym. Szacunkowo mozna przyjac, ze dla bloku M4-
15 czestos¢ wlasna sekcji z rozdzielaczem proporcjonalnym bedzie nie mniejsza
niz 32 rad/s. Stad otrzymano dla:

— napedu I: wk 0d 4,54 [s] do 5,07 [s7] Kv=1,51[s]
— napedu II: ok od 3,41 [s] do 3,71 [s] Kv=1,14 [s]
Znajac optymalne wartosci wspotczynnikow K, napeddéw, mozna dobrad

wspotczynnik wzmocnienia wzmacniacza pradowego rozdzielacza propor-
cjonalnego na podstawie zaleznos$ci [1]:
K p= — (8)

V, Ky

gdzie:
Kp — bezwymiarowe wzmocnienie wzmacniacza pradowego serwozaworu,

Vq —wzmocnienie serwozaworu [cm?/s/V],
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Kx —wzmaocnienie przetwornika pomiarowego [V/cm],
A —pole ttoka sitownika [cm?].

Nalezy przy tym uwzgledni¢, ze w kazdym z napedow z jednej sekcji
bloku zaworowego sa zasilane dwa sitowniki (w zalezno$ci nalezy przyjac
podwojone pole ttoka).

W przypadku uktadu regulacji stata czasowa napedu T jest wyrazona jako:

r=—C 5] ©)

v
a dopuszczalny czas rozruchu/hamowania nie powinien by¢ mniejszy niz:
Lny 23T [s] (10)

Po podstawieniu wartosci liczbowych do zaleznosci (9) i (10) otrzymano
minimalne dopuszczalne czasy rozruchu/hamowania dla napedow, wynoszace:
dla napedu I okoto 3,3 s a dla napedu II okoto 4,4 s.

4. Podsumowanie

Ztozona kinematyka ruchu specjalnej jednostki napgdowej wymagata do-
ktadnego rozeznania obcigzen grawitacyjnych, ktére wymuszaja zastosowanie
zaworow hamujacych.

Warunki rozruchu i hamowania decyduja o przyjeciu parametrow zasilania
oraz blokowych rozdzielaczy proporcjonalnych pracujacych w technice ,load
sensing”. Niewlasciwe przyjecie czasé6w rozruchu i hamowania zmienia sity
dynamiczne i moze doprowadzi¢ do niestabilnos$ci uktadu napedowego.

Drugim warunkiem poprawnego dziatania uktadu napgdowego jest pre-
cyzyjne wyliczenie masy zredukowanej na tloczysko sitownika (lub wat silnika
hydraulicznego w przypadku napedu obrotowego).

Wielkosci wyznaczone w opracowaniu sprawdzily si¢ w symulacji kom-
puterowej ruchu specjalnej jednostki napedowe;.
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Model matematyczny i symulacja mechanizmu hydrostatycznego
napedu jazdy transportera ggsienicowego TUR 600

Henryk Chrostowski, Zygmunt Domagala, Waldemar Sradomski — Politech-
nika Wroctawska

Streszczenie. Uzytkowane w gornictwie odkrywkowym transportery gasienicowe napo-
tykaja na bariery i ograniczenia w przypadkach jazdy z tadunkiem po drogach o znacz-
nych nachyleniach i réznych rodzajach podioza. Aby przetama¢ te trudnosci nalezy
w systemie mechaniczno-elektronicznym sterowania procesem jazdy zminimalizowaé
jego wady. Realizacja tego pomystu wymaga poznania zjawisk fizycznych zachodza-
cych w tego typu ukladach. Poniewaz nie istnieje mozliwo$¢ przeprowadzenia badan
eksperymentalnych, to utozono model matematyczny napedu gasienicy, a nast¢pnie
jego model symulacyjny. Na podstawie tak przeprowadzonych badan symulacyjnych
wyciagnieto wnioski majace na celu poprawe systemu sterowania napedu jazdy.

1. Wprowadzenie

Transporter gasienicowy o specjalnej konstrukcji przeznaczony jest do
przemieszczania w trudnych warunkach terenowych kopalni odkrywkowej,
stacji napedowych przeno$nikow tasmowych o szeroko$ciach tasm do 2500 mm.
Stacje napedowe jak i inne przewozone konstrukcje sg gabarytowo wielokrotnie
wigksze od konstrukcji transporteréw, zas no$nos¢ transportera jest prawie trzy-
krotnie wigksza od ciezaru jego konstrukcji. Widok transportera przedstawia
rysunek 1.

Rys.1. Rysunek transportera

Transporter wyposazony jest w dwie grupy napgedow hydraulicznych Scisle
zwigzanych z realizowanymi funkcjami. Sg to napedy zwigzane z gasienico-
wym mechanizmem jazdy oraz napedy ruchéw roboczych platformy, na ktorej
przewozone sg stacje napedowe i elementy konstrukcyjne przenosnikow. Pier-
wotnym zrodtem energii dla napedow hydrostatycznych jest wysokoprgzny
silnik spalinowy, ktory przez przektadni¢ rozdzielczg napedza zespoty pomp
hydraulicznych.

Do napedu jazdy dla kazdej ggsienicy zastosowano po dwa silniki hydro-
statyczne o zmiennej chtonnosci zabudowane na przekladni planetarnej kota
zabierakowego. W sklad napegdu hydrostatycznego wchodzi wielotloczkowa
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pompa o zmiennej wydajnosci i przemiennym kierunku tloczenia oraz dwa
silniki hydrauliczne o zmiennej chlonnosci potaczone rownolegle do obwodu
linii zasilajacej. Zmiana wydajnos$ci i kierunku przeptywu pompy dokonywana
jest przez zawor proporcjonalny. Pompa wyposazona jest w regulator stalej
mocy. Silniki hydrauliczne wyposazone sg w zawory maksymalnego momentu.

Uktad hydrauliczny napgdu gasienicy transportera jest typowa przektadnig
hydrostatyczng zawierajaca pompe o zmiennej wydajnosci i silniki o zmienne;j
chtonnosci (rys. 2).

S S e

Rys.2. Schemat uktadu hydraulicznego napgdu jazdy

Przektadnie, w ktorych zar6wno parametr nastawy pompy é&p, jak i para-
metr nastawy silnika & mogg by¢ zmieniane, sg sterowane sekwencyjnie lub
rownocze$nie. Przy sterowaniu réwnoczesnym &, & 0bu jednostek, zmiana
dokonywana jest jednocze$nie, wedtug okreslonego programu. Przy sterowaniu
sekwencyjnym korzysta si¢ najpierw z zakresu zmienno$ci nastawy pompy &p,
a nastepnie z parametru nastawy silnika & .
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Przy zatozeniu, ze sprawnos$¢ przektadni nie moze spas¢ ponizej 7 = 0,8,
sekwencyjny system sterowania przekladni pozwala na uzyskanie najszerszego
zakresu regulacji. Uzyskana rozpicto$¢ przelozenia dynamicznego irg i Kine-
matycznego ik Wynosi 67, w odréznieniu do sterowania tylko przez zmiang
parametru pompy, gdzie maksymalna rozpigtos¢ przetozen wynosi 4,5.

Uktad ten umozliwia uzyskanie 3 warto$ci predkosci napgdu gasienicy.
Rozdzielacz sterujacy ustawiony w polozeniu przedstawionym na rysunku 2
powoduje, ze silniki przestawione sa na maksymalng chtonno$¢, tym samym dla
okreslonej nastawy pompy, obroty silnikoéw sa najmniejsze przy najwiekszym
momencie obrotowym. Drugi zakres obrotow uzyskuje si¢, gdy rozdzielacz ste-
rujagcy przestawi si¢ w potozenie odpowiadajace rownoleglemu przeptywowi
przez rozdzielacz. Wtedy jeden z silnikow zostaje przestawiony na minimalna
chtonnos¢. Trzeci zakres obrotow uzyskuje sie, gdy oba rozdzielacze przesta-
wione sag w potozenie odpowiadajace rownoleglemu przeptywowi przez roz-
dzielacz co umozliwia najwigksza predko$¢ obrotowg silnikdw przy najmniej-
Szym momencie rozwijanym przez silniki.

Bioragc pod uwage rozmiary transportera, jego przydatno$¢ w kopalniach
wegla brunatnego, niezbedna jest znajomos¢ zjawisk dynamicznych towarzy-
szgca przemieszczaniu si¢ maszyny wraz z obcigzeniem. Na podstawie uzyska-
nych wynikow mozna udoskonali¢ algorytmy sterowania pracg transportera tym
bardziej, ze wystepuje zjawisko ograniczonej mocy zespotu; silnik spalinowy —
pompy hydrauliczne. Aby uzykaé¢ zamierzony wynik nalezatoby przeprowadzi¢
badania eksperymentalne.

Wysokie koszty tych badan i trudnosci techniczne ich prowadzenia spo-
wodowaty wzrost zainteresowania metodami analitycznymi. Niniejsza praca
prezentuje metode analityczng wyznaczania warto$ci obcigzenia ocigzen napedu
gasienicy w oparciu o dyskretny model matematyczny.

2. Model matematyczny hydraulicznego napedu jazdy transportera
2.1. Zalozenia upraszczajace

Model matematyczny powstal w oparciu o zatozenia upraszczajace, ktore
reprezentuja obiekt rzeczywisty z wymagang doktadnos$cig. Dla hydraulicznego
napedu jazdy zostaly przyjete nastepujace zatozenia upraszczajace:

— ci$nienie w ukladzie jest zawsze wyzsze od ci$nienia atmosferycznego,

—  przyjeto, ze gestosé, lepkosc i modut sprezystosci cieczy nie zmieniajg si¢
w czasie pracy uktadu,

— zatozono, ze pomig¢dzy powierzchniami ruchomymi nie wystepuje tarcie
suche,

— zatozono, ze w uktadzie nie wystepuje kawitacja,

— pomini¢to odksztatcenia przewodow i elementéw hydraulicznych,

— pominig¢to wptyw skonczonej predkosci rozchodzenia si¢ zaburzen w uktadzie,
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— sprawno$¢ przeniesienia napedu pomiedzy silnikiem spalinowym a pompa
wynosi 100%,

— ci$nienie w lini zlewowej ma warto$¢ stata ps = const.,

— ze wzgledu na wstgpny — rozpoznawczy charakter badan przyjeto stale war-
tosci sprawnosci,

— masy ruchome transportera i tfadunku zredukowano do osi kota napedo-
wego.

2.2. Rownania matematyczne opisujace przyjety model

Rownania momento6w silnik spalinowy — pompa

Na podstawie otrzymanych danych, silnik spalinowy Cummis charaktery-
zuje si¢ nastepujacym momentem przedstawionym na rysunku 3. Moment silni-
ka w przedziale obrotow n = 700-2100 ilustruje rownanie:

M, =(9-107 -n’ —0,0049 +7,76841—2154) & )

gdzie: ¢ — proporcjonalny wspotczynnik zmniejszajacy ilos¢ dostarczanego
paliwa do pompy wtryskowej.

Wykres momentu silnika Cummis
1800 ~
1600 /’ g\
1400 / \
£ 1200 ! N
=
< 1000
g 800
£ 6500 ——Wykres
% y = 9E-07x” - 0,0049x~ + 7, 7684x - 2154,5 momentu
400 R*=0,9862
200
O T T 1
0 1000 2000 3000
Obroty silnika (obr/min)

Rys.3. Wykres momentu silnika spalinowego
Moment dyspozycyjny na wyjsciu z pompy okre§lony jest nastgpujaca
zalezno$cig:
g +q, - Ap
Mp :anol [Nm] (2)
2
gdzie:
& — nastawa wydajno$ci pompy,
Op — wydajno$¢ jednostkowa pompy cm?®/obrot,
ol — Sprawnos$¢ objetosciowa pompy,
App — rodznica cisnien [MPa],
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Réwnania momentow hydrostatycznego silnika obrotowego

Réwnanie momentoéw przyjmuje nastgpujaca postac:

Msz(MN+ICZ—w+MS,{+Mw)/i 3)
t
gdzie:
Ms — moment obrotowy na wyjsciu z silnika obrotowego
Mn — moment wynikajacy z oporéw ruchu gasienicy
d .
142 — moment bezwtadnos$ci elementéw ruchomych
dt
Mw — moment wynikajacy z parcia wiatru
Mk — moment oporu skretu gagsienicy

i — przetozenie przekladni planetarnej

Jazda jest typowym stanem gasienicowego uktadu jezdnego transportera.
W celu ujawnienia wszystkich sit dzialajacych na ten uktad, nalezy z niego
wyodrgbni¢ dwa fragmenty zwigzane z kolem napedzajacym i kotem napina-
jacym gasieniceg.

kierunek ruchu

Rys.4. Sity dzialajace na gasienic¢ podczas jazdy

W czasie jazdy, czynna sita napedzajaca wynikajaca z dziatania uktadu
napedowego, jest rownowazona przez opory ruch i sktadowe sily cigzkosci.
Jezeli dodatkowo transporter porusza si¢ po pochylym poditozu to wartos¢
niezbg¢dnego momentu na mechanizmie jednej gasienicy, zredukowanej do osi
kota napedowego wynosi:

1 ) d d
Msz{(mgsznw+Ro)71+MRd—ﬂ 4)

Sile oporu ruchu R, oblicza si¢ jako iloczyn sity cigzkosci transportera
i wspotczynnika f oporu ruchu:
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R, =mgf cosy (5)
Zaktada sig, ze Mg przyjmuje warto$¢ 10% My na podstawie [4].

e Skrecanie gasienicy

W czasie zmiany wzdluznej ptaszczyzny przetaczania si¢ ggsienicy, np.:
podczas jazdy po torze krzywoliniowym lub w czasie skretu w miejscu, na
styku gasienicy z podlozem wystepuja opory tarcia, a na podtozu migkkim
roOwniez opory $cinania i bocznego spychania gruntu. Opory te zalezg od
chwilowego promienia obrotu, czyli promienia skretu gasienicy.

W obliczeniach catkowitego momentu oporu skrgtu wyrdznia dwie pod-
stawowe sktadowe: My — moment oporu tarcia gasienicy o podtoze i M¢ —
moment $cinania lub zgniotu gruntu bocznymi krawedziami gasienicy,
czyli:

Mgk = M +M¢ (6 )
Rownania natezenia przeplywu

e pompa — tréjnik przed hydraulicznymi silnikami obrotowymi

V, dp e
Qpn =Y +E()'7:+Gp pp_pl (7)

gdzie:
Qpn — wydajnos¢ pompy,

dj
% . % — przeplyw wywolany $ci§liwos$cig cieczy,

t

Vo — objetos¢ przewodow pomigdzy pompa a trojnikiem,
B — modut Scisliwosci cieczy,
Qun —ilos¢ cieczy wyptywajaca przez zawor przelewowy,

G, JP,— P — ilos¢ cieczy wpltywajaca do silnikow obrotowych.

e réwnania przeplywu trojnik — hydrauliczne silniki obrotowe

V, dp, V, dp
G o —p =0 +0. +2.9P Y2 ap, 8
- P pp p] QS] QSZ B dt B dt ( )
gdzie:
Qs1 —ilo$¢ cieczy wplywajaca do silnika nr 1,
Qs2 —ilo$¢ cieczy wplywajaca do silnika nr 2,
% . % — przeptyw wywolany $cisliwo$cig cieczy W przewodzie doprowa-
t

dzajacym ciecz do silnika nr 1,
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dp
% . d_t1 — przeptyw wywotany $cisliwoscig cieczy w przewodzie dopro-

wadzajacym ciecz do silnika nr 2.

Chtonnos¢ silnikow obrotowych opisana jest nastepujacymi zaleznos-
ciami:

0, = M1 b1 Es1 9)
ﬂvolsl
0,,= My G52 €52 (10)
nvolxz
gdzie:
Ns1 — obroty silnika hydraulicznego,
Os1, Os2 — chionnosci jednostkowe silnikow,
€1, &2 — parametry nastaw silnikow,

#vols1, Hvols2— Sprawnosci objetosciowe silnikow.
Predkosci obrotowe silnikéw wynoszg odpowiednio:

€p 4y

Ry =——"—"" ng Mot (11)
&1 4
€y, 4
i, z_p'_p'ng‘nvoﬂ (12)
852 qs

3. Model symulacyjny

Do zamodelowania rownan uzyto oprogramowania komputerowego firmy
The MathWorks o nazwie MATLAB z pakietem Simulink. Oprogramowanie
Simulink jest interaktywnym pakietem przystosowanym do modelowania, sy-
mulacji oraz analizy dynamicznej uktadow ciaglych, dyskretnych oraz miesza-
nych. Modele matematyczne budowane sg w postaci schematdéw blokowych, co
daje nam przejrzysty uktad modelu. Dodatkowa zaletg pakietu Simulink jest
bogaty zbior bibliotek z operacjami matematycznymi, utatwiajacy prace z mo-
delem. Istotng zaleta jest mozliwos¢ przedstawienia wykresoéw kilku zaleznos$ci
W jednym oknie, umozliwia to obserwacje kilku parametréw modelu w jednym
czasle.

Zastosowanie oprogramowania komputerowego pozwala na szybkie roz-
wigzywanie rownan rézniczkowych metodami numerycznymi. Skraca to zna-
€zgco czas rozwigzywania problemu oraz umozliwia dokonywania réznych
zmian w celu optymalizacji modelu.

Pakiet Simulink daje nam do dyspozycji kilkanascie réznych metod
catkowania numerycznego.
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4. Wyniki wstepnych badan symulacyjnych

Na rysunkach 5 do 8 przedstawiono przyktadowe wyniki badan symula-

cyjnych.

f-.‘W’ VA A AR AR AT

th O = %O

v [m/s]

O = 2 w4

0 20 40 60 80 100 120
czas [s]

Rys.5. Wykres predkos$ci transportera po
terenie ptaskim obcigzonym momentem
Mn = 242100 Nm

x 107
4

0 20 40 60 80 100 120

t[s]
Rys.7. Przebiegi ci$nien pp i ps (Pa) dla
jazdy transportera pod gore

5. Wnhnioski koncowe

3 —

25F

(¥

0.5 - - - - -
0 20 40 60 80 100 120

t[s]
Rys.6. Wykres predkosci ruchu transpor-
tera (m/min) pod goér¢ o nachyleniu 11°
obciagzonym maksymalnym momentem
Mn = 2128600 Nm

10

0
0 20 40 60 80 100 120

t[s]
Rys.8. Zmiana predkosci w m/min poru-
szania si¢ transportera (zmiana &s1)

Na podstawie wstepnych badan symulacyjnych mozna wysnu¢ nastepujace

whnioski:

1) Badania wykazaly, ze transporter moze porusza¢ si¢ jedynie dwoma pred-

ko$ciami.

2) Przy jezdzie pod goére (max 11°) transporter moze poruszaé si¢ jedynie

z jedng minimalng predkoscia.
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3)

Zasadnicza przeszkoda w uzyskaniu zaktadanych parametréw ruchu tran-
sportera jest zle dobrany silnik spalinowy, ktory w wysokich przedziatach
obrotow posiada zbyt niski moment napgdowy.

Wydaje si¢, ze prace nalezy dalej kontynuowac, a w szczego6lnosci w za-

kresie sterowania przekladnig hydrostatyczng. W obecnej sytuacji wydajno$¢
pompy wykorzystywana jest jedynie w 60%. Nalezy wigc zaproponowac nowy
algorytm sterowania omawiang przektadnig, aby czgsciowo wyeliminowac¢ nie-
doskonato$¢ napedu.
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Odzysk energii w hydrostatycznym ukladzie napedowym mecha-
nizmu jazdy

Piotr Kucybala, Stanistaw Michalowski, Janusz Pobedza — Politechnika
Krakowska

Streszczenie. Opracowanie przedstawia wyniki obliczen symulacyjnych napedu mecha-
nizmu jazdy wozka widlowego z przektadnig hydrostatyczng. W modelowanym ukta-
dzie uwzgledniono dwie jednostki hydrauliczne o zmiennej chtonnosci, co pozwala na
sterowanie parametrami pracy napedu oraz umozliwia wspotprace przekladni hydro-
statycznej z uktadem odzysku energii. Gtéwnym elementem tego ukladu jest tlokowy
akumulator hydropneumatyczny, ktorego model matematyczny jest jednym z istotnych
aspektow zawartych w opracowaniu. Zamieszczone w pracy wykresy ilustruja przebiegi
czasowe parametrow pracy napedu, takich jak: predkos¢ jazdy wozka, ci$nienia i nate-
zenia przeptywu w réznych punktach uktadu hydraulicznego, parametry nastawy pom-
py i silnika hydrostatycznego. Wielkoéci te pozwalaja na wyznaczenie mocy oraz zu-
zycia energii przy roznych cyklach pracy wozka, zaréwno dla uktadu z odzyskiem
energii jak i bez niego. Dzigki temu wyznaczono warto$¢ oszczgdnoS$ci energii przy
zastosowaniu uktadu odzysku z akumulatorem hydraulicznym.

1. Wprowadzenie

Prowadzone prace naukowo-badawcze, majace na celu opracowanie ukta-
dow, ktore umozliwityby przechwycenie traconej energii (kinematycznej lub
potencjalnej) oraz odpowiednie jej wykorzystanie w kolejnych cyklach pracy,
wskazuja ze mozna to zrealizowa¢ poprzez dolaczenie do ukladu hydraulicz-
nego akumulatora hydropneumatycznego oraz odpowiedniego uktadu zarza-
dzajacego energig. Zastosowanie takiego systemu rekuperacji energii powinno
zmniejszy¢ energochtonnos¢ uktadu, a tym samym sprawié, iz urzadzenia po-
siadajace uktad odzysku energii stang si¢ atrakcyjniejsze na rynku.

Pierwszym krokiem, ktory nalezy zrealizowac przy projektowaniu systemu
odzysku energii, dostosowanego do okreslonego urzadzenia, jest analiza Struk-
tury urzadzenia, okres§lenie wartosci i charakterystyk poszczegolnych parame-
trow pracy, oraz wyodrebnienie cyklow pracy urzadzenia. Zbior tych informacji
umozliwi okreslenie wielkoSci energii, ktéra moglaby by¢ odzyskana i po-
wtornie wykorzystana.

Kolejnym krokiem jest stworzenie struktury uktadu odzysku (rys. 1), w sktad
ktorego powinny wchodzi¢ nastepujgce elementy: rozpatrywany mechanizm
urzadzenia (1), uktad logiczny odpowiedzialny za odzyskiwanie energii (2), ele-
ment magazynujacy energi¢ (3), uktad przekazywania odzyskanej energii (4),
inny mechanizm urzadzenia wspomagany zgromadzong energig (5).

W uktadzie tym energia przechwytywana jest w odpowiednim cyklu pracy
mechanizmu za pomocg odpowiednio zarzadzanego uktadu odzysku energii.
System ten ma za zadanie przeanalizowanie stanow poszczegolnych mecha-
nizmow, a nastgpnie zdecydowanie, czy energia ma by¢ przekazana do innego
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mechanizmu, czy tez ma zosta¢ zmagazynowana i wykorzystana w pozniejszym
czasie. Praca takiego uktadu powinna odbywac¢ si¢c w sposob automatyczny
z mozliwos$cig ingerencji operatora sprowadzajacej si¢ tylko i wylacznie do
zmiany trybu pracy urzadzenia (pracg z odzyskiem lub bez odzysku energii).

Element
magazynujacy
energie
(akumulator)
Uktad zarzadzajacy energia El
e o
Mechanizm ‘ Ukfad Uktad I Inny mechanizm
urzadzenia | | odpowiedzialny za odpowiedzialny za | | urzgdzenia
(jazdy, podnoszenia, |::> || przechwytywanie |::> przekazywanie # (jazdy, podnoszenia,
wysiegu) I energii energii ‘ wysiegu)
[1 | (2] [4) | (5)
\

I:> Przechwytywanie energii

q Odzysk energii

Rys.1. Schemat blokowy uktadu odzysku energii

2. Budowa strukturalna ukladu przekladni hydrostatycznej z ukladem
rekuperacji energii

Do analizy hydraulicznego uktadu odzysku energii przyje¢to naped mecha-
nizmu jazdy wozka widtowego z przektadnig hydrostatyczng. W ukladzie tym
silnik hydrauliczny napedza, poprzez przektadnie mostu napgdowego z mecha-
nizmem roznicowym, kota jezdne wozka. Do budowy modelu matematycznego
przyjeto uktad przektadni hydrostatycznej, przedstawiony na rysunku 2.

sEErowWania

predkoit,
J sih,

mamenk,

citria,

Rys.2. Schemat ideowy uktadu przektadni hydrostatycznej

2 3
1 Uktad
hydraulicziny,
system
s
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Proponowana przektadnia hydrostatyczna sktada si¢ z dwoch jednostek
hydrostatycznych (2, 3) pracujacych, jako pompa i silnik, o regulowanym natg-
zeniu przeplywu. Jednostki te potagczone sa w uktadzie zamknietym, tzn. wej-
scie 1 wyjScie pompy polaczone jest odpowiednio z wejsciem i wyjsciem sil-
nika, powodujac, ze pomigdzy jednostkami krazy zamknigty strumien cieczy
hydraulicznej. Dodatkowa pompa (1) ma za zadanie uzupetnienie, oraz co pe-
wien okres przeptukiwanie uktadu. Uktad wyposazono w dodatkowe elementy
sterujagce wraz z akumulatorem hydropneumatycznym, ktére maja za zadanie
magazynowanie i rekuperacje energii uzyskanej z procesu hamowania.

Model nie uwzglednia zmian warunkoéw termicznych oleju hydraulicznego
podczas pracy, jak rowniez nierownomiernosci wydajnosci pompy i chtonnosci
silnika. Model przektadni hydrostatycznej opisano rownaniem ruchu zapisanym
W postaci:

do,
Jp' dt =Mn—gp-VW-(pp,—pp2)+k,~a)p+Ms (1)
do
z 'Ttk:gm 'V(/Jm '(psl _pSZ)_km " Wy, _Msm -

m-g-f-m-g-n 'Si”(a)_cx's'(wk "”k)z"’k

Bilans objgtosciowego natezenia przeplywu opisano nastgpujaco:

V., d
0, =0.,+0,+0,,—0.,= 0,01 = Ous + ot BPu @)
B, dr
Vv / s
Qs2 = QZZ + p2 + pp2 _Qzl _deZ _QakZ + BZ ’ Z .
P t

Jako wtorne zrodto energii przyjeto ttokowy akumulator hydropneuma-
tyczny napeliony gazem rzeczywistym, opisanym modelem Van der Waalsa.
Zalezno$¢ do opisu rownania ruchu modelu akumulatora jest nastepujaca:

d
my i = Fy=F ~F 4 F, @3)

Bilans objetosciowego natezenia przeptywu oleju mozna przedstawic
nastgpujaco:
dp, B
Lo _(0-4 .v) L2 4
o~ @A) 4
Zaktadajac stata grubo$¢ przegrod (pomijajac podcigcia, wglebienia itp.)
mozna wyrdzni¢ trzy strumienie wWymiany ciepta zwigzane z akumulatorem,
opisane nastgpujacymi zalezno$ciami:
— strumien ciepta przepltywajacy pomigdzy gazem a olejem @,

— strumien ciepta przeplywajagcy pomiedzy gazem a otoczeniem przez
powierzchni¢ cylindryczng @,
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— strumien ciepta przeplywajacy pomiedzy gazem a otoczeniem przez
pokrywe korpusu @s.

1
=g AT
I S
a, A a,
2-mw-h
2, 7; '(Tp—Tg) (%)
In—=
1 d, 1
a,d, A, a,-d,
1
G,=— 4 (T -T
U1 8, 1 (0,-7.)
a/’ Z/Sg ag

Réwnanie opisujgce przyrost cisnienia w akumulatorze otrzymujemy
rézniczkujac roOwnanie stanu:

5 o, dl,
dp, Ve -R-?—(pg Vy—aV,+2-a-b)
di V) -(V,-b)

Natomiast wychodzac z réwnania bilansu energii otrzymujemy rownanie
na przyrost temperatury:

D, +D,+D +- 4 Vs
1 2 37| Pg ng di

(6)

dT,

g =
dt m,-c,

Y

3. Badania symulacyjne przekladni hydrostatycznej z akumulatorem
hydropneumatycznym

Badania symulacyjne uktadu jazdy woézka widtowego miaty za zadanie
okreslenie przebiegow czasowych poszczegdlnych parametréw, charakteryzuja-
cych jego prace oraz okreslenie wielkoSci energii, ktora mogtaby by¢ odzyskana
i powtornie wykorzystana. Ponadto badania te miaty poréwnac¢ energochton-
no$¢ standardowego napedu mechanizmu jazdy z napedem wyposazonym
w uktad odzysku energii. W czasie badan symulacyjnych sporzadzone zostaty
przebiegi czasowe takich parametrow, jak: predkos¢ jazdy wozka, ci$nienie
W przytaczach pompy i silnika hydraulicznego, obj¢toSciowe natezenie prze-
ptywu pompy i silnika, jak i rdwniez energia zuzywana przez obydwa uktady
zasilania. Wielkoscia sterujaca w uktadzie jazdy byl parametr nastawy wydaj-
nosci pompy &, ktoéry zmieniany byl w zakresie od 0 do 1, co umozliwiato
zmiane predkosci jazdy wozka.

Waznym elementem decydujgcym o parametrach pracy w przektadni hy-
drostatycznej jest odpowiedni cykl pracy. Oczywiscie cykl pracy uzalezniony
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jest od przeznaczenia urzadzenia i od operacji, jakie wykonuje. W pierwszym
podejsciu podczas testow symulacyjnych przystapiono do przebadania wptywu
cyklu pracy. Zatozono cykl pracy sktadajacy si¢ z fazy rozpedzania pojazdu
(ruch jednostajnie przyspieszony) do predkosci 20 km/h, nastgpnie faza jazdy
z statg predkoscia i fazy hamowania pojazdu (ruch jednostajnie opdzniony) do
momentu calkowitego zatrzymania. Parametr nastawy chtonnosci jednostkowej
silnika hydraulicznego &s przyjeto na poziomie 0,75, natomiast parametr
nastawy wydajnosci jednostkowej pompy hydraulicznej €, przyjeto zmienny
W sposob liniowy od 0 do 1 z réznym wspotczynnikiem kierunkowym (czas
przesterowania). Zmiana nastawy parametru ¢, umozliwita obserwacje zacho-
wania si¢ catej przekladni, a w konsekwencji ocene sposobu sterowania tym
parametrem. Zrealizowano trzy roézne cykle pracy dla réznych czaséw prze-
sterowania 1,5 sekundy, 2 sekundy i 4 sekundy. Przyktadowy przebieg
parametréw pracy przektadni hydrostatycznej zaprezentowano na rysunku 3.
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Rys.3. Przebiegi badanych parametrow przektadni hydrostatycznej dla
czasu przesterowania wydajno$ci jednostkowej pompy (ep) 1,5 S
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Prezentowany cykl pracy w fazie rozpedzania, jaki i w fazie hamowania
pokazuje objetosciowe natezenie przeptywu pojawiajace si¢ na zaworach prze-
lewowych Q.1, Qz (linia w kolorze zielonym i rézowym). Spowodowane jest to
tym, ze silnik hydrauliczny nie jest w stanie przejac¢ catkowitego natezenia prze-
ptywu z pompy w zwigzku, z czym czg$¢ cieczy jest przekazywana do linii nis-
kiego cis$nienia przez zawory przelewowe. Taka praca uktadu nie jest korzystna
z uwagi na straty energii. Stad tez rozsadnym jest dobor odpowiedniej charak-
terystyki zmiany nastawy parametru pompy, ktory obnizy badz zniweluje prze-
ptyw przez zawory przelewowe. Wolniejsze czasy przesterowania (2 lub 4 s)
przedstawiaja taka prace uktadu, przy ktorej przeptyw przez zawory przele-
wowe jest na bardzo matym poziomie (okoto 4 dm*/min) i trwa bardzo krétko
okoto 0,5 s (tylko w poczatkowej fazie rozruchu). Jednakze zmiana czasu nara-
stania przesterowania powoduje zmiang dynamiki ruchu pojazdu, mianowicie
wolniejsze rozpgdzanie i hamowanie, co w niektorych cyklach pracy moze by¢
niekorzystnym zjawiskiem. Dobierajac odpowiedni czas przesterowania pompy
mozna réwniez niwelowac niekorzystne zjawisko strat energii na zaworach
przelewowych, wystepujace w czasie pracy uktadu.

Drugim etapem prowadzonych badan, w oparciu o zbudowany model sy-
mulacyjny bylo okreslenie wptywu nastawy parametru chtonnosci jednostkowe;j
silnika hydraulicznego &s. Zadanie to polegato na przeanalizowaniu czterech
nastaw parametru & (1; 0,75; 0,5; 0,3) przy stalym wymuszeniu czasu prze-
sterowania parametru &,. Analizujagc przebiegi otrzymanych parametréw prze-
ktadni hydrostatycznej mozna zaobserwowac¢ w fazie rozpedzania i hamowania,
pojawianie si¢ objetoSciowe natezenie przeptywu przeplywajacego przez
zawory przelewowe Qu, Q. Wielkos¢ objetosciowego natgzenia przeplywu
ptynaca przez zawory przelewowe Q.1, Q2 zalezna jest od wielko$ci parametru
nastawy silnika hydraulicznego &. Spowodowane jest to tym, ze silnik hy-
drauliczny w zalezno$ci od nastawy &s przejmuje prawie catkowite natgzenie
przeplywu z pompy albo tylko pewng czes$¢ a reszta cieczy jest przekazywana
do linii niskiego ci$nienia przez zawory przelewowe. Taka praca uktadu nie jest
korzystna z uwagi na straty energii zwigzane z przeptywem oleju przez zawory
przelewowe, jak i rowniez wptywa na zmiang predkosci jazdy pojazdu. Stad tez
rozsadnym jest dobor odpowiedniej charakterystyki zmiany nastawy parametru
silnika, ktory obnizy badz zniweluje przeptyw przez zawory przelewowe
i umozliwi optymalne warunki rozruchu i hamowania urzadzenia.

Kolejnym etapem prowadzonych badan, w oparciu o zbudowany model
symulacyjny, bylo poréwnanie pracy standardowej przektadni hydrostatycznej
z praca przektadni hydrostatycznej z akumulatorem hydropneumatycznym, jako
wtorne zrodlo energii. Proces badawczy sktadat si¢ z dwoch cykli jazdy
pojazdu, zatozono czas narastania parametru nastawy pompy hydraulicznej &p
od 0 do 0,9 rowny 1,5 sekundy, staly parametr nastawy silnika hydraulicznego
& ha poziomie 0,75. Przeprowadzono badania symulacyjne wykorzystujac
w uktadzie przektadni ze zrodtem wtornym, tlokowy akumulator o pojemnosci
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10 litrow, dla czterech roznych cisnien wstgpnego natadowania gazu (16, 20,
24, 26 MPa). Przyktadowy przebieg parametrow pracy przektadni dla cisnienia
wstepnego natadowania gazu 24 MPa, przedstawia rysunek 4.

Dla klasycznego uktadu przektadni hydrostatycznej w fazie hamowania
charakterystycznym jest pojawienie si¢ otwarcia zaworu przelewowego, czyli
czg$C energii zawartej w cieczy hydraulicznej jest tracona. Natomiast w ukta-
dzie z odzyskiem energii ciecz, ktora w standardowym uktadzie przepltywa na
strong niskiego cisnienia jest kierowana do akumulatora hydropneumatycznego
i powtornie wykorzystana w fazie ponownego rozpedzania pojazdu. Obrazuje to
przebieg objetosciowego natezenia przeptywu przez zawdr przelewowy, gdzie
w porownaniu do uktadu standardowego, w uktadzie z odzyskiem taki przeptyw
nie wystepuje.
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Rys.4. Przebiegi badanych parametréw przektadni hydrostatycznej dla uktadu
z akumulatorem hydropneumatycznym dla ci$nienia wstgpnego natadowania
akumulatora na poziomie 24 MPa

251



CYLINDER 2010

Wplyw pracy akumulatora hydropneumatycznego mozna réwniez za-
obserwowac na przebiegu mocy silnika napgdowego (linia w kolorze czerwonym)
i mocy akumulatora (linia w kolorze niebieskim). W uktadzie z odzyskiem
energii nastepuje jej zmagazynowanie, a nastepnie oddanie do uktadu.
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Rys.5. Przebiegi obj¢toSciowego natgzenia i mocy przektadni hydrostatycznej
dla uktadu z akumulatorem hydropneumatycznym, jako wtorne zrodto energii
dla wstepnego ci$nienia natadowania akumulatora na poziomie 24 MPa
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Rys.6. Przebieg mocy dla uktadu przektadni hydrostatycznej z akumulatorem
hydropneumatycznym i bez akumulatora hydropneumatycznego

252



CYLINDER 2010

Porownujac przebieg mocy uktadu standardowego oraz uktadu wykorzy-
stujacego, jako wtorne zrodto energii akumulator hydropneumatyczny (rys. 6)
mozna zaobserwowac mniejsze zapotrzebowanie energetyczne w fazie rozpe-
dzania pojazdu dla uktadu wykorzystujacego akumulator hydropneumatyczny
jako wtorne zrodlo energii. Energia ta stanowi okoto 8% energii doprowadzone;j
do uktadu dla prezentowanego cyklu pracy.

4, Whnioski

Opracowany model umozliwia wybranie odpowiedniej strategii sterowania
i zarzadzania energig przektadni hydrostatycznej, w zaleznosci od przyjetego
cyklu pracy jak rowniez parametrow, takich jak: predkos¢ pojazdu, nastawy
jednostek napedowych (&p i &), warunki obcigzenia pojazdu.

Przedstawione badania symulacyjne przektadni hydrostatycznej pokazuja,
ze istnieje mozliwos¢ dla wybranego cyklu pracy pojazdu odpowiedniego do-
brania parametrow poszczegolnych elementéw sktadowych przektadni tak, aby
uzyska¢ oszczedno$¢ energii a nastgpnie odpowiednio nig zarzadzac.

W dalszych pracach nad opisanym uktadem odzysku celowym jest roz-
budowanie modelu jednostki napedowej, tak aby mozna byto okreslic wptyw
parametréw uktadu na zuzycie paliwa, co bgdzie mogto by¢ zweryfikowane na
obiekcie rzeczywistym.

Wykaz oznaczen

B Zastepczy modut sprezystosci objetosciowej oleju Pa

Fq Sita gazu N

Ft Sita tarcia N

Fo Sita oleju N

Fr Reakcja od dennicy akumulatora N

To Temperatura oleju K

Ty Temperatura gazu w akumulatorze K

Ty Temperatura powietrza K

N Zredukowany moment bezwtadnosci zespotu pompy i kgm?
silnika spalinowego

J; Zredukowany moment bezwtadnosci zespotu silnika kgm?
hydrostatycznego

Mn Moment napedowy Nm

Ms Moment oporéw Nm

V Objetos¢ m3

Q ObjetosSciowe natgzenie przeptywu m3/s

g Przyspieszenie ziemskie m/s?

m Masa kg

p Ci$nienie Pa

r Promien kota m
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0} Strumien ciepta W

A, Ay Pola powierzchni wymiany ciepta w akumulatorze m?

a Wspodtezynnik wnikania ciepta W/m2K

em, ep Parametr nastawy silnika i pompy

A Wspotczynnik przewodnictwa cieplnego W/mK

@ Predkosé katowa 1/s
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Rozplyw energii w tréjniku pneumatycznym zasilanym udarowo

Stanistaw Gumula — Akademia Gorniczo-Hutnicza, Przemyslaw Lagiewka,
Lucjan Lagiewka — Project EPAR

Streszczenie. Praca zawiera wyniki badan rozptywu energii w trojniku pneumatycznym
ztozonym z trzech cylindrow o jednakowej $rednicy. Energia byta przekazywana do
trojnika 1 odbierana z trdjnika za posrednictwem ttokow przesuwajacych si¢ w cylin-
drach. Dwa cylindry potaczone byly wspotosiowo, trzeci potaczony byt z nimi pod
katem prostym. Energia dostarczana byta do trojnika udarowo za posrednictwem jed-
nego z ttokow i przekazywana byla do dwodch pozostatych ttokow. Energia przejeta
przez dwa tloki odbierajace energi¢ przekazywana byla za ich posrednictwem do
ruchomych mas stykajacych si¢ z ttokami przed przejgciem energii. Miara przejetej
energii byla wielkos$¢ energii kinetycznej uzyskanej przez masg¢ stykajacg si¢ z tlokiem.
Okreslono rozptyw energii pomiedzy dwa tloki przejmujace energi¢ w zaleznosci od
wielkos$ci energii doptywajacej do trojnika, wielko$¢ mas przejmujacych energi¢ oraz
wzajemnej proporcji mas przejmujacych energi¢. Przedstawione wyniki sg bardzo przy-
datne do budowy zderzakow, w ktorych czes¢ energii podczas zderzen dwoch obiektow
fizycznych jest przekazana do specjalnie przygotowanego obiektu trzeciego o odpowie-
dnio dobranych parametrach konstrukcyjnych.

1. Wstep

Koncepcja zabezpieczania dwoch obiektow fizycznych przed skutkami
zderzen, polegajaca na przeplywie ich energii do obiektu trzeciego, przed-
stawiona w pracach [1, 2, 3], wymaga szerokich badan z zakresu rozptywu
energii w ztozonych obiektach fizycznych przy udarowym przekazywaniu do
nich energii.

W przedstawianej pracy zawarte sa wyniki badan rozpltywu energii w tlo-
kowym trdjniku pneumatycznym. Energie przejmowaty masy znajdujace si¢ na
zewnatrz trojnika. Okreslano wplyw wielkos$ci energii przekazywanej do troj-
nika oraz wielkoSci mas przejmujacych energic na rozptyw energii przekazy-
wanej za posrednictwem trojnika.

2. Obiekt badan. Metoda badan

Obiektem badan byl tréjnik pneumatyczny ztozony z trzech cylindrow
0 jednakowej $rednicy wynoszacej 50 mm, pokazany schematycznie na rysunku
1. W cylindrach trdjnika znajdowaty sie ttoki z ttoczyskami wyprowadzonymi
poza cylindry. Dwa cylindry znajdowaly si¢ na jednej osi, natomiast trzeci
cylinder przytaczony byt do nich pod katem prostym. Energia przekazywana
byta do trojnika udarowo. Polegato to na uderzaniu w tloczysko ttoka — 3 masy
m; o okreslonej energii kinetycznej Ei. Energia E; za posrednictwem trojnika
przekazywana byta na ttoki 5 oraz 6 przejmujace energi¢. Przejeta energi¢ ttoki
przekazywaty masom m, oraz ms. Mierzono energi¢ E; oraz Es, czyli energi¢
przekazywana masom odpowiednio m; oraz ms.
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Rys.1. Schemat uktadu pomiarowego

1 — trojnik, 2 — masa my przekazujgca do trojnika energie, 3 — tlok przekazujgcy za

posrednictwem tloczyska energie do trojnika, 4 — masa my przejmujgca energie z

trojnika, 5 — tloczysko i tok przekazujqcy z trojnika energie do masy my, 6 — masa ms

przejmujgca z trojnika energie, 7 — tok i tloczysko przekazujgce z trojnika energie do
masy ms

Okreslano w ten sposob rozptyw doptywajacej do trojnika energii Eq, czyli
jej podziat pomiedzy masy m; oraz ma.

3. Wyniki badan

Wyniki badan przedstawione zostaty w postaci graficznej. Na kolejnych
rysunkach przedstawiono rozptyw energii doprowadzanej do trojnika — E;
pomiedzy masy my oraz ms, czyli energie uzyskane przez te masy, oznaczone
odpowiednio E; oraz Es.

Kazdy rysunek przedstawia rozptyw energii E; pomiedzy masy m; oraz ms,
czyli energie odpowiednio E; oraz Es. Energia E;, podobnie jak masa my,
posiada w kazdym przypadku pokazanym na rysunku warto$¢ stata, natomiast
masa ms zmienia si¢ w przedziale od 3 do 8 kg.

Wartos$ci statych parametrow, to znaczy E; oraz my, przy ktérych uzyskano
wyniki przedstawione na poszczegoélnych rysunkach, podane zostaty w pod-
pisach do tych rysunkow.
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Rys.2. Rozptyw energii doprowadzonej do trdjnika — E; w zaleznosci od wartosci
masy ms przy ustalonej warto$ci masy mp, E; = 14,5 J, m, = 4,01 kg
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Rys.3. Rozptyw energii doprowadzonej do trojnika — E1 w zaleznosci od wartosci
masy ms przy ustalonej warto$ci masy mp, E1 = 14,5 J, my; = 8,1 kg
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Rys.4. Rozptyw energii doprowadzonej do trojnika — E1 w zaleznosci od wartosci
masy ms przy ustalonej warto$ci masy mp, E; = 14,5 J, m; = 2,85 kg
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Rys.5. Rozptyw energii doprowadzonej do trojnika — E1 w zaleznosci od wartosci
masy ms przy ustalonej wartosci masy mp, E; =7,28 J, my = 4,01 kg
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Rys.6. Rozptyw energii doprowadzonej do trojnika — E; w zaleznosci od wartosci
masy ms przy ustalonej warto$ci masy mo, E1 =7,28 J, mp = 8,15 kg
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Rys.7. Rozptyw energii doprowadzonej do trojnika — E1 w zaleznosci od wartosci
masy ms przy ustalonej warto$ci masy my, E; =7,28 J, my = 2,845 kg
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Rys.8. Rozptyw energii doprowadzonej do trojnika — E1 w zaleznosci od wartosci
masy ms przy ustalonej warto$ci masy mo, E1 =4,54 J, mp, = 4,01 kg
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Rys.9. Rozptyw energii doprowadzonej do trojnika — E1 w zaleznosci od wartosci
masy ms przy ustalonej wartosci masy mp, E; =4,54 J, m, = 8,15 kg
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Rys.10. Rozplyw energii doprowadzonej do trojnika — E; w zaleznos$ci od wartosci
masy msz przy ustalonej wartosci masy mp, E1 =4,54 J, m, = 2,85 kg
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4. \Whnioski

Na podstawie przeprowadzonych badan mozna powiedzie¢, ze w zakresie
zmian wielkosci energii doprowadzanej do trdjnika E1 oraz w zakresie zmian
wielko$ci mas odbierajacych energie — m oraz ms, zalezno$¢ pomiedzy wiel-
koscig mas a wielko$cig energii odbieranych przez te masy jest zblizona do
liniowej. Zawsze wzrost wielkosci masy mz powoduje obnizenie wartosci
energii Ez przejmowanej przez t¢ masg.

Obnizaniu si¢ warto$ci energii E3 przejmowanej przez mas¢ ms zawsze
towarzyszy wzrost wartosci energii E, przejmowanej przez mas¢ my.
Analogiczna sytuacja zachodzi przy wzroscie masy mp, a przy ustalonej
warto$§ci masy ms. W takiej sytuacji, przy ustalonej warto$ci energii E;
doptywajacej do trojnika, wzrostowi masy m, réwniez towarzyszy obnizanie si¢
energii przejmowanej przez t¢ mase.

Ogdlnie mozna powiedzie¢, ze energia przejmowana przez masy za po-
$rednictwem trojnika pneumatycznego jest odwrotnie proporcjonalna do wiel-
kos$ci tych mas. Sprawnos$¢ przekazywania energii przez ttokowy trojnik pneu-
matyczny, to znaczy stosunek sumy energii przejetych przez masy m; oraz ms,
czyli suma energii E; oraz Esz do energii doptywajacej do trojnika Ei, we
wszystkich przebadanych przypadkach miesci si¢ w granicach 0,4-0,5.
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Analiza dzialania oraz modelowanie zaworu zwrotnego w promie-
niowej pompie tlokowej

Adam Myszkowski — Politechnika Poznanska

Streszczenie. W monografii zaprezentowano analize dziatania zaworu zwrotnego
przeznaczonego do pracy w promieniowej pompie ttokowej o duzej wydajnosci wias-
ciwej. Pompa ta ma stanowi¢ wazng cz¢$¢ multiplikujacej przektadni hydrostatycznej,
mogacej znalez¢ zastosowanie w Matych Elektrowniach Wodnych. Ze wzgledu na klu-
czowg role zaworéw zwrotnych, stanowigcych rozrzad pompy, opisano ich budowe
i zasade dziatania. Scharakteryzowano model teoretyczny oraz przedstawiono zjawiska
w nich zachodzace.

1. Wprowadzenie

W publikacjach [2, 3, 4] wykazano celowos$¢ podjecia prac nad multipli-
kujaca przektadnig hydrostatyczng, majaca potencjalne zastosowanie w Matych
Elektrowniach Wodnych (MEW). Realizacja koncepcji takiej przektadni wymaga
zbudowania wolnoobrotowej pompy hydraulicznej o bardzo duzej geometrycznej
objetosci roboczej na jeden obrot. Koncepcja budowy takiej pompy zostata przed-
stawiona na rysunku 1. Jej struktur¢ stanowia promieniowo rozmieszczone ze-
spoty ssaco-ttoczace napedzane watem z mimosrodem.

Planujac budowe takiej pompy nalezy zwrdci¢ szczegdlng uwage na jej
sprawnos¢, do okreslenia ktorej niezbedne jest wykonanie bilansu energetycz-
nego, w ktorym zostang uwzglednione wszystkie straty powstajace w jej ele-
mentach.

Liczba cykli roboczych podczas
jednego obrotu pompy, réwna jest
liczbie zespotdow ssaco-tloczacych.
W rozpatrywanej pompie kluczowe
znaczenie majg wigc zespoly ssaco-
ttoczace, ktorych wilasciwosci deter-
minuja sprawnos$¢ catej pompy. Sa-
moczynny rozrzad oparty na zawo-
rach zwrotnych generuje straty cis-
nieniowe oraz objetoSciowe w pom-
pie. Sprawnos¢ pomp przekracza
zwykle 90%. Przy tak znacznych
stratach wazne jest doktadne okre-
§lenie ich zrodel, wartosSci oraz mo-
zliwo$ci minimalizacji. W niniejszym
opracowaniu podjeto probe okreslenia
modelu dziatania zaworu zwrotnego
mogacego znalez¢ zastosowanie w za-
prezentowanej pompie.

Rys. 1. Wolnoobrotowa pompa hydrau-
liczna
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2. Analiza dzialania zaworéw zwrotnych

Zaworami zwrotnymi nazywa si¢ zawory odcinajace umozliwiajace swo-
bodny przeptyw czynnika w jednym kierunku i odcinajace przeptyw w kierunku
przeciwnym [4, 5, 7]. Elementem zamykajacym w zaworze zwrotnym moze
by¢: kulka, stozek, grzybek lub suwak (rys. 2). Element moze mie¢ z gniazdem
styk metaliczny lub moze by¢ zastosowana uszczelka osadzona na elemencie
zamykajacym lub w gniezdzie zaworowym.

a) b) c) d)

Rys.2. Elementy zamykajace zaworow zwrotnych: a) kulka, b) stozek, c) grzybek, d) suwak

Najprostszym i najtanszym elementem zamykajacym jest kulka fozyskowa
[6]. Jej duza dokladnos¢ ksztattu umozliwia zamykanie otwordéw i kanalow
wierconych bezposrednio w korpusie. Styk kulki z krawedzia otworu wystgpuje
na niewielkiej powierzchni utworzonej w wyniku wspotpracy kulki z gniazdem.
Naciski powierzchniowe sa wigc bardzo duze, zapewniajac szczelno$¢ przy
styku metalicznym.

W przedstawionym na rysunku 3 zaworze

i\ zwrotnym element zamykajacy (kulka) 2 doci-

skany jest przez sprezyne 3 do gniazda znajduja-

2\ cego sie w korpusie 1, zapewniajac szczelne

Py zamknigcie zaworu. Czynnik roboczy doprowa-

1 O, dzony jest do zaworu zwrotnego poprzez przy-

S - facze A pod ci$nieniem p. Po przekroczeniu cis-

Ay nienia otwarcia zaworu nastepuje uniesienie kul-

A _4 p - d ki 2 oraz przeptyw czynnika roboczego Q = Q.
T przez zawor do przytacza As.

0 Ci$nieniem otwarcia zaworu Zzwrotnego moz-

Rys.3. Kulowy zawér zwrot- ~ Na nazwa¢ roznicg ci$nien cieczy roboczej po-

ny podparty sprezyna migdzy przytaczami A i A1, 1 wyrazi¢ zalezno$cia:

Pu: =D~ P )

Cisnienie otwarcia zalezy od sily napigcia sprezyny 3, masy kulki 2 oraz

orientacji zaworu. W przypadku zaworu usytuowanego jak na rysunku 3 mozna
je okresli¢ zaleznoscia:

A 3
F9+ﬂ- D '(ps_pc)'g

- 6 2
poz 7Z"d2 ( )

4
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gdy zawor jest obrocony o 180°:

i (R O .
= 3

poz 7Z"d2

4
W pozycji poziomej mozna przyjac:

4-F
= s 4
Pe= 3 (4)

gdzie:
g — przyspieszenie ziemskie,
ps — gestos¢ stali,
Ppc — gestos¢ cieczy roboczej.
Cisnienie otwarcia typowych zaworéw zwrotnych ze sprezyna miesci sig¢
w granicach od 0,05 do 0,3 MPa. I zalezy gléwnie od zastosowanej sprezyny [7].

W zaworach zwrotnych kulka moze za-

— myka¢ si¢ rowniez pod dziataniem sity grawi-
h N tacji (rys. 4.), wowczas niezbedne jest odpo-

' P1_,  wiednie ustawienie zaworu, aby funkcjonowat

\ Or on poprawnie. Po zamknigciu zaworu w rozpa-

1 4Lﬂ A trywanej pompie wzrasta roznica cisnien po-

_'fz‘[,:ﬁ_ P d miedzy przytaczem A; a A, dociskajac tym sa-

mym dodatkowo kulke 2 do korpusu 1, zapew-
TQ niajgc jej szczelnose.

Cisnienie otwarcia w przedstawionym na
rysunku 4 zaworze zwrotnym zalezy od ciezaru
kulki 2. W przypadku zaworu pokazanego na
rysunku 4 mozna je okresli¢ zaleznoscia:

Rys. 4. Kulowy zawor zwrotny
wykorzystujacy site grawitacji

2.7-D°-(p,-p.) g
— S C 5
poz 371'6[2 ()

3. Straty ciSnieniowe w zaworze zwrotnym

Jedng z przyczyn powstawania strat w maszynach przeptywowych sg
spadki ci$nienia powstajagce w przewodach i zaworach. W zespole ssgco-
tloczacym pompy przewiduje si¢ zastosowanie samoczynnego rozrzadu zawo-
rowego. Spadki ci$nienia wystapig zatem gléwnie w zaworach zwrotnych.

Spadek cisnienia w zaworach i kanatach zalezy od ich parametrow, na-
tezenia przeplywu oraz wlasciwosci cieczy roboczej. Przyjmujac znikomg dhu-
gos$¢ oraz relatywnie duze wymiary poprzeczne kanatow, catkowity spadek cis$-
nienia mozna sprowadzi¢ do spadku miejscowego w zaworach. Predkos¢ tloka,
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a co za tym idzie nat¢zenie przeptywu oraz spadek cisnienia w zaworze, bedzie
takze si¢ zmienial. Zaktadajac przeptyw turbulentny, spadek ci$nienia w zawo-
rze mozna opisac zaleznoscig:

2
A, =p,. + [%J (6)

gdzie:
Kq — wspotczynnik natezenia przeplywu przez zawor,
S; — pole powierzchni szczelin przeptywowych w zaworach.

W przypadku zastosowania grawitacyjnego docisku kulki opory przeptywu
w szczelinie pomiedzy kulka 2 a korpusem 1 beda zalezne od wysokosci pod-
niesienia kulki h. Kulka bedzie natomiast unoszona poprzez strumien cieczy
wytwarzajac w niej stalg roznice ci$nien okreslona wzorem (5). W zwiazku
Z powyzszym opory przepltywu cieczy roboczej zalezne od jego natezenia beda
wynikaty z oporéw przepltywu przez kanaty w korpusie zaworu. Na rysunku 5
zostata przedstawiona og6lna charakterystyka zaworu zwrotnego.

p

<

E=

o

&

'S

S Dpz

g =

x //
poz e

0 Natezenie przeptywu Q

Rys.5. Ogdlna charakterystyka przeptywowa zaworu zwrotnego

4. Straty objetosciowe w zaworze zwrotnym

W zaworze zwrotnym straty objetoSciowe beda wynikaly z przeciekéw po-
mig¢dzy kulkg a korpusem oraz z objgtosci cieczy cofajacej si¢ do komdr pompy
oraz przewodow ssacych podczas ich zamykania. Zaktadajac duza doktadnos¢
wykonania kulki i korpusu oraz znaczg rdznice cis$nien w przytaczach zaworu
powodujaca dociskanie kulki, straty przeciekow w zamknigtym zaworze mozna
poming¢ i przyjac jako zerowe.

W stanach przej$ciowych, po zakonczeniu procesu zasysania, oraz procesu
tloczenia, gdy nastepuje wyrdéwnanie ci$nien, opadajaca grawitacyjnie kulka
wtlacza ciecz znajdujaca si¢ pod kulka do przylacza A. Objetos¢ cieczy robocze;j
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wyplywajacej w ten sposob z zaworu mozna nazwac objetoscig strat zaworu
i okre$li¢ zaleznoscia:

V=T ™)

Sumaryczna objeto$¢ strat zaworu odniesiona do czasu trwania jednego
cyklu moze by¢ traktowana jako strumien wewnetrznych strat objetosciowych:

Ve
st - ¢ (8)

c

5. Podsumowanie

Przedstawiony w niniejszej monografii model zaworu zwrotnego opisuje
dzialanie zaworu zwrotnego w wolnoobrotowej pompie tlokowej. Uzyskane
opisy matematyczne zachodzacych zjawisk postuza do prowadzenia dalszych
prac dotyczacych zespotéw ssgco-ttoczacych i catej pompy wolnoobrotowe;j.

Na podstawie uzyskanych réwnan, po uwzglednieniu czynnikow ze-
wnetrznych i wewnetrznych zachodzacych w pompie, takich jak: tarcie, spadki
ci$nienia, opory przepltywu, odksztatcalnos¢ komor i elementéw mechanicz-
nych, wplywajacych na jej prace, opracowany zostanie model zespolu ssaco-
tloczacego.

Analiza 1 opis matematyczny zespolu ssaco-ttoczacego jest istotny ze
wzgledu na mozliwos¢ prowadzenia badan teoretycznych dotyczacych spraw-
nos$ci roznych wariantow i rozwigzan konstrukcyjnych wolnoobrotowych pomp
tlokowych. Niniejsze opracowanie stanowi wigc wstep w szczegotowej analizie
wolnoobrotowych pomp tlokowych, a w przysztosci multiplikujacych prze-
ktadni hydrostatycznych.
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Rozrusznik hydrauliczny dla silnikow wysokopre¢znych
Krzysztof Niespialowski, Tomasz Jasiulek — Instytut Techniki Gorniczej KOMAG

Streszczenie. W monografii zaprezentowano koncepcje rozwigzania zespotu rozru-
chowego dla wysokopreznych silnikéw spalinowych, wykorzystywanych do pracy
W przestrzeniach zagrozonych wybuchem metanu i/lub pytu weglowego. Przedstawiono
cechy charakterystyczne oraz budowg realizowanego rozwigzania.

1. Wstep

Rozwijajacy sie sektor maszyn i urzadzen stosowanych w zaktadach gor-
nictwa podziemnego, czgsto wymaga zastosowania do napedu wysokopreznych
silnikow spalinowych. Silniki te, w odroznieniu od silnikow elektrycznych, nie
moga samoistnie wytworzy¢ momentu rozruchowego. W celu uruchomienia sil-
nika spalinowego, nalezy zatem zastosowac¢ dodatkowe urzadzenie rozruchowe,
nadajgce watowi korbowemu silnika predkosé¢ obrotowg (od 100 do 200 min?),
przy ktorej zaczyna si¢ regularny proces zaptonu [1, 2].

Do rozruchu silnikéw spalinowych najczesciej stosowane sa rozruszniki
elektryczne [3]. Ze wzgledu na warunki panujace w wyrobiskach gorniczych,
W tym wystepujace zagrozenie Wybuchu metanu i/lub pytu weglowego, konie-
czne jest, aby rozruszniki spetniaty wymagania Dyrektywy ATEX. Znane roz-
wigzania konstrukcyjne rozrusznikéw elektrycznych nie spetniaja tych wy-
magan.

Innym rozwigzaniem jest zastosowanie urzadzen rozruchowych napegdza-
nych sprezonym powietrzem [4]. W gornictwie wegla kamiennego wystepuja
maszyny (z silnikami spalinowymi) zaopatrzone w ukltady pneumatyczne,
jednak problemem sg trudnos$ci, wynikajace z koniecznosci magazynowania
sprezonego powietrza czy stosowania sprezarek. W razie nieszczelno$ci uktadu
lub awarii spr¢zarki, koniecznym staje sie korzystanie z sieci pneumatycznej
znajdujacej sie¢ w zaktadzie gorniczym (jesli taka istnieje). Cisnienie panujace
w sieci czgsto jest jednak zbyt niskie aby natadowa¢ akumulatory pneumatycz-
ne i dokona¢ rozruchu silnika spalinowego.

Kolejnym rozwigzaniem sg rozruszniki zasilane hydraulicznie [5], w kto-
rych olej mineralny jest cieczg wykorzystywang jako no$nik energii. W maszy-
nach z silnikami wysokopreznymi, uktady hydrauliczne stosowane sa jako zro-
dlo zasilania zespolow roboczych i sterowania. Uktady te cechujg si¢ duzymi
ci$nieniami pracy oraz tatwym sposobem magazynowania energii medium ro-
boczego. Latwy dostep do tego zrodta zasilania pozwala na stosowanie rozrusz-
nikoéw hydraulicznych w maszynach z wysokopreznymi silnikami spalinowymi.

Ze wzgledu na szereg zalet, ale rowniez przez fakt, iz polscy producenci
nie posiadaja w swojej ofercie hydraulicznych urzadzen rozruchowych prze-
znaczonych do wykorzystania w gornictwie wegla kamiennego, w KOMAG-u
rozpoczgto prace majace na celu poszukiwanie rozwigzan rozrusznikow hy-
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draulicznych. Autorzy maja nadziejg, ze wkrotce uzytkownicy maszyn z napg-
dem spalinowym nie bedg zmuszeni do korzystania z urzgdzen proponowanych
przez nieliczne firmy zagraniczne jak np. amerykanska firma KTI — Kocsis
Technologies Inc., czy czeska firma FERRIT.

2. Koncepcje rozwigzan rozrusznika hydraulicznego

Prowadzone w KOMAG-u prace koncepcyjne, pozwolity na opracowanie
trzech wersji rozrusznika hydraulicznego.

2.1. Wersjall

Pierwsza wersja rozrusznika (rys. 1) opiera si¢ o zastosowanie zebatego
silnika hydraulicznego oraz mechanizmu przekazania momentu i predkosci
obrotowej na watek zebnika. W rozwigzaniu zastosowano mechanizm wysu-
wania watka z zebnikiem, ktéry umozliwia sprzggnigcie go z wiencem zgbatym
kota zamachowego silnika spalinowego. Konstrukcja pozwala na dobor silni-
kow hydraulicznych o roznych parametrach, w zaleznosci od typu silnika spa-
linowego.

Mechanizm przeniesienia napedu sktada si¢ z watka posredniego (poz. 5)
potaczonego z jednej strony z silnikiem (poz. 1), a z drugiej strony z kotnierzem
posrednim (poz. 9). Obroty przenoszone sg przez kolnierz na walek zebnika
(poz. 10) i dalej na wieniec zebaty kota zamachowego w silniku spalinowym.

1 2 15 12 13 3 4

g{&'ﬁ /b!; BRI
5 \\\\\\‘ﬁ'\,‘

11

Rys.1. Rozrusznik hydrauliczny — wersja |
1 — silnik zgbaty, 2 — korpus, 3 — kofnierz mocujgcy, 4 — oprawa zebnika, 5 — watek
posredni, 6 — popychacz, 7 — wkladka uszczelniajgca, 8 — tuleja slizgowa, 9 — kotnierz
posredni, 10 — watek zebnika, 11 — prowadnica, 12 — korpus zaworu, 13 — tloczek, 14 —
sprezyna powrotna, 15 — sprezyna zaworu
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Mechanizm wysuwu walka zgbnika (poz. 10) sktada si¢ ze sterowanego
hydraulicznie popychacza (poz. 6), umieszczonego w watku posrednim (poz. 5).
Popychacz przesuwa watek zgbnika, ktory powinien zazebi¢ sie z wiencem
zgbatym kota zamachowego. Je§li zazgbienie nie nastapi, wowczas zadziata
uktad korekcji ustawienia zg¢bnika. Uktad ten kieruje olej, przez odpowiednio
wykonang kryze w ttoczku (poz. 13), do silnika hydraulicznego. Powoduje to
powolny obrét watu silnika i tym samym prawidlowe ustawienie zg¢bnika
wzgledem wienca kota zamachowego. Po catkowitym wysunigciu popychacza
otwiera si¢ kanat sterujacy zaworem rozdzielajacym (poz. 12), co skutkuje
skierowaniem catego strumienia oleju ze zrodta zasilania do silnika hydraulicz-
nego i tym samym rozruch silnika spalinowego. Po rozruchu nastepuje automa-
tyczne roztaczenie zebnika rozrusznika i wienca zg¢batego silnika spalinowego.

2.2. Wersja ll

Wersja druga (rys. 2) wykorzystuje mozliwos¢ zabudowy zespotu rozru-
chowego w jednym z gniazd odbioru mocy silnika spalinowego i polega na
zastosowaniu gerotorowego silnika hydraulicznego, charakteryzujacego sie¢ wy-
sokim momentem obrotowym przy niskich predkosciach obrotowych. Silnik
hydrauliczny potaczony jest z zgbnikiem przez uktad przeniesienia napedu.

1 2 3

Rys.2. Rozrusznik hydrauliczny — wersja 11

1 —ssilnik gerotorowy, 2 — korpus, 3 — kolnierz mocujqcy, 4 — sprzegto jedno-
kierunkowe, 5 — watek posredni, 6 — wat wyjsciowy
Uktad ten skiada si¢ z korpusu (poz. 2), do ktérego mocowany jest silnik
(poz. 1), sprzegla jednokierunkowego (poz. 4) oraz watkow: posredniego
(poz. 5) i wyjsciowego (poz. 6). Po podaniu medium zasilajacego do silnika
gerotorowego nastgpuje przekazanie napedu (przez sprzeglto) na watek wyjscio-
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wy. Walek ten potaczony jest z przektadnig zebata silnika spalinowego ktora
przekazuje naped na wat korbowy. Po wykonaniu rozruchu watek wyjsciowy
moze osiggna¢ predkos¢ okoto 2500 min™.,

Dzigki zastosowaniu roztgczalnego sprzegta jednokierunkowego, obroty te
nie sg przekazywane do silnika gerotorowego. W sprzegle takim, po osiggnigciu
odpowiedniej predkosci obrotowej, nastgpuje odchylenie (sitg od$rodkows) ele-
mentow blokujacych. Sprzgglo pracuje wowczas bezstykowo. Jezeli predkosée
obrotowa pierscienia zewnetrznego sprzegla zmniejszy si¢ na tyle, ze dziatanie
sily od$rodkowej na element bedzie mniejsze od sily $ciggania sprezyny, wow-
czas element blokujacy oprze si¢ o biezni¢ wewnetrzna, zamykajac potaczenie
migdzy obydwoma pierscieniami. W trakcie pracy, przy odchylonych elemen-
tach blokujacych, nie wystgpuje tarcie ani zuzywanie si¢ elementow. Dzigki
temu zywotnos$¢ sprzegta jest bardzo wysoka.

2.3. Wersja Il

Wersja ta (schematycznie przedstawiona na rysunku 3) przewiduje zasto-
sowanie ttoczkowego silnika hydraulicznego z mozliwos$cig pracy pompowe;.
Podanie zasilania do silnika hydraulicznego powoduje rozruch, po czym naste-
puje zmiana charakteru pracy silnika i przejscie w tryb pracy pompowej. Stero-
wanie odbywa si¢ za pomocg zaworu uruchamiajgcego, kierujagcego strumien
cieczy roboczej do silnika hydraulicznego i na sterowanie zaworu rozdzielajace-
g0. Zawor rozdzielajacy otwiera potaczenie silnika ze sptywem do zbiornika. Po
wykonaniu rozruchu silnika spalinowego wiaczony zostaje zawor uruchamia-
jacy, a silnik hydrauliczny przechodzi w tryb pracy pompowej. Ciecz robocza
dostarczana jest ze zbiornika poprzez zawor zwrotny. Zawor przelewowy zabez-
piecza caty uktad przed niekontrolowanym wzrostem cisnienia powyzej zalo-
zonego. Brak ci$nienia na sterowaniu zaworu rozdzielajacego powoduje prze-
sterowanie go w pozycje wyjsciowa i skierowanie cieczy roboczej do uktadu.

- Zawor
Silnik rozdzielajacy
hydrauliczy
Zawor ‘ j J -
przelewowy \ { { |
Zawor ' ]
zwrotny v//‘ \ @ ‘ ‘ E FN [

Akumulator
hydrauliczny

Zawor
uruchamiajgcy

Zawory
zwrotne

Rys.3. Schemat hydrauliczny uktadu rozruchowego — wersja Il1
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3. Analiza rozwigzan koncepcyjnych

W celu wyboru najkorzystniejszego, ze wzgledéw technicznych, roz-
wigzania rozrusznika hydraulicznego, przeprowadzono analiz¢ opracowanych
koncepcji. Zestawienie zalet i wad przedstawionych rozwigzan przedstawiono
w tabeli 1.

Zalety i wady rozwiazan konstrukcyjnych koncepcji rozrusznikow hydraulicznych

Tabela 1
Zalety Wady
- zwarta obudowa,
"o | - mozliwo$¢ zastosowania zebatych sil- | ; : -
'g nikéw hydraulicznych o chtonnosciach pra(%UJe tyl!<’o Jako rozr.usznlk,
S| od8do22,5cm?, - kpmecznosc stosowania mecha-
2 | - wolny obrot walu silnika hydraulicz- | T2 Wycofania zebnika po
g | “womyo Y rozruchu silnika spalinowego
& | nego podczas wysuwu zgbnika
zwigksza trwatos¢ jego zebow,

- pracuje tylko jako rozrusznik,
= | - wat wyjSciowy rozrusznika jest stale | - przewidziano zamocowanie ukladu
2 polgczony z przektadnig w silniku w gniezdzie odbioru mocy silnika
g | spalinowym, spalinowego co zmniejszy liczbe
§ - odchylane sprzgglo, jednokierunkowe | dostgpnych gniazd,
N| wydhiza zywotno$¢ uktadu rozrucho- | - zbyt duzy moment rozruchowy
& | wego, moze spowodowa¢ uszkodzenie

przektadni w silniku spalinowym

- konieczno$¢ wykonania dodatko-
= wego uktadu pomocniczego steru-
E jacego trybem pracy urzadzenia,
§ - mozliwo$¢ pracy jako rozrusznik - konieczno$¢ dodatkowego smaro-
.S | ijako pompa hydrauliczna wania kot zebatych,
E - zbyt duza predkos¢ obrotowa zgb-
22 nika podczas pracy silnika spalino-

wego (okoto 30000 mint)

Do realizacji dalszych prac projektowych wytypowano rozwigzanie |, ze
wzgledu na prosta zamienno$¢ z dotychczas stosowanymi urzadzeniami
rozruchowymi oraz brakiem wad cechujacych pozostale rozwigzania.

4. Charakterystyka techniczna proponowanego rozrusznika hydrau-
licznego

Zaktada si¢, ze nowo projektowany rozrusznik hydrauliczny (o roboczej
nazwie RH-1) charakteryzowat si¢ bedzie parametrami przedstawionymi w ta-
beli 2.
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Zakladane charakterystyczne parametry rozrusznika RH-1

Tabela 2
Parametr Wielkos¢ | Jednostka

maksymalne ci$nienie zasilania 21 MPa
geometryczna objetos¢ robocza silnika hydraulicznego 21,1 cm?®
maksymalna predkos¢ obrotowa silnika hydraulicznego 3000 min-t
moment obrotowy (ci$nienie zasil. 21MPa) 67 Nm
moment obrotowy (ci$nienie zasil. 16 MPa) 46 Nm
kierunek obrotow lewy

skok zg¢bnika 20 mm
zalecana doktadnos¢ filtracji 25 pm
medium zasilania HLP68 lub HLP46
orientacyjna masa 13 | kg

5. Budowa i zasada dzialania

Rozrusznik hydrauliczny bedzie sktadat si¢ z nastepujacych glowne ze-
spolow:
- Wysuwu,
— zecbnika,
— silnika hydraulicznego,
— korpusu.

Konstrukcja rozrusznika (rys. 4) przewiduje wykorzystanie zebatego sil-
nika hydraulicznego (w obudowie Zeliwnej) (poz. 1), ktory zapewni wymagang
predkos¢ obrotowg oraz moment obrotowy. Moment obrotowy przekazywany
bedzie z silnika poprzez sprzegto (poz. 8) i watek (poz. 9) do zespotu zebnika.
Zespot ten osadzony zostanie na watku w sposéb umozliwiajagcy mu ruchy
posuwiste, w celu zazgbienia si¢ z wiencem zebatym kota zamachowego silnika
spalinowego. Ruch zespotu zebnika realizowany bedzie poprzez rami¢ (poz. 7)
potaczone z zespotem wysuwu (poz. 4). Zespot wysuwu stanowié bedzie jed-
nocze$nie uktad zabezpieczajacy zebnik przed uszkodzeniem, zapewniajac tzw.
,,mi¢kki rozruch”.

Zespot zebnika sktadat sie bedzie ze sprzegla jednokierunkowego (poz. 3),
zgbnika (poz. 5) oraz sprezyny amortyzujacej (poz.10). Rola tego zespotu be-
dzie polaczenie rozrusznika z silnikiem spalinowym, poprzez wieniec zgbaty na
kole zamachowym tak, aby rozrusznik mogt wprowadzi¢ wat korbowy silnika
w ruch obrotowy. Kiedy silnik spalinowy rozpocznie samodzielng prace,
sprzeglto jednokierunkowe uniemozliwi przeniesienie napedu z silnika na roz-
rusznik. Sprezyna amortyzujaca stanowi¢ bedzie dodatkowe zabezpieczenie
przed uszkodzeniem zebow zebnika podczas jego zazgbiania z wiencem
zgbatym.
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Rys.4. Rozrusznik hydrauliczny RH-1

1 —silnik hydrauliczny, 2 — korpus, 3 — fozysko jednokierunkowe, 4 — zespot wysuwu,
5 — zebnik, 6 —oprawa, 7 — ramie, 8 — sprzeglo, 9 — walek, 10 — sprezyna amortyzujgca
Zespot wysuwu (rys. 5) wykonany zostanie jako jeden blok (poz. 1),
w ktérym umieszczone zostang glowne elementy sterowania rozrusznika.
Pierwszym z nich bedzie suwak zaworu zwrotnego (poz. 4) podpartego sprezy-
ng (poz. 5). Wiasciwe potozenie suwaka w gniezdzie zapewni ograniczony
przeplyw strumienia oleju do silnika hydraulicznego, do momentu wysunigcia
zebnika 1 zazebienia go z wiencem zebatym kota zamachowego silnika spali-
nowego. Suwak zaworu wyposazony bedzie w wymienng dysze dtawiaca (dta-
wik obrotu poz. 6), przez ktérg bedzie mogta przeptynac¢ tylko taka ilos¢ oleju
do silnika hydraulicznego, by nastapit jego bardzo powolny obrot.

Celem takiego rozwigzania jest zagwarantowanie ,,delikatnego” zazgbienia
podczas wysuwu zespotu zebnika (z jego obrotem) i niedopuszczenie do uszko-
dzenia zgbow. Elementem odpowiadajacym za wysunigcie zgbnika bedzie po-
pychacz (poz. 2), wykonujacy ruch pod wptywem cisnienia doprowadzonego do
niego oleju hydraulicznego. Predko$¢ wysuwu bedzie regulowana poprzez wy-
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miang dyszy diawiacej (dtawik posuwu poz. 7), ktora doprowadzany bedzie
olej. W ostatniej fazie ruchu popychacza, styka¢ sie on bedzie z suwakiem
zaworu zwrotnego powodujac jego otwarcie i przekazanie pelnego strumienia
oleju bezposrednio do silnika.

Powrot popychacza i suwaka zaworu zwrotnego nastgpi po zaniku cis-
nienia zasilania i realizowany bedzie silg sprezyn podpierajacych. Dodatkowo,
w celu realizacji szybkiego ruchu powrotnego popychacza, wprowadzony zo-
stanie do uktadu zawor zwrotny, ktory skieruje olej bezposrednio do linii spty-
wowej z pomini¢gciem dyszy dlawigcej. Rozwigzanie to pozwoli na szybkie
rozlaczenie zespotu zebnika.

Rys.5. Zespot wysuwu

1 —blok, 2 — popychacz, 3 — sprezyna I, 4 — suwak, 5 — sprezyna 11,
6 — dlawik obrotu, 7 — dlawik posuwu
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6. Podsumowanie

Dotychczasowe prace sktaniajg do wysunigcia nastepujacych stwierdzen:

e Maszyny i urzadzenia napgdzane wysokopreznymi silnikami spalinowymi
wymagaja uktadoéw rozruchowych, przystosowanych do pracy w warunkach
zagrozenia wybuchem pylu weglowego i/lub metanu, wystepujacego w gor-

nictwie podziemnym.

e Polscy producenci nie posiadaja w swej ofercie hydraulicznych zespotow

rozruchowych spetniajacych wymagania Dyrektywy ATEX.

e Analiza rozwigzan koncepcyjnych wskazata kierunki prowadzenia dalszych
prac projektowo-badawczych, majgcych na celu budowe hydraulicznego
zespotu rozruchowego polskiej konstrukcji, mogacego znalez¢ zastosowanie
w maszynach z silnikami wysokopr¢znymi, wykorzystywanymi do pracy

W przestrzeniach zagrozonych wybuchem pytlu weglowego i/lub metanu.

e Po opracowaniu w KOMAG-u dokumentacji technicznej rozrusznika hy-
draulicznego pod robocza nazwg RH-1, w chwili obecnej trwajg prace

zwiazane z kompletacjg podzespolow i montazem prototypu.
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Procesy uszkodzen amortyzatora hydraulicznego ukladu zawieszenia
samochodu ci¢zarowego

Szymon Salamon — Politechnika Czg¢stochowska

Streszczenie. O czynnym bezpieczenstwie pojazdu samochodowego decyduja nastepu-
jace uktady: hamulcowy, kierowniczy i zawieszenia [1, 6]. Waznym elementem uktadu
zawieszenia jest amortyzator hydrauliczny. W opracowaniu obszernie przedstawiono
wyniki eksploatacyjnych badan niezawodnosci tego elementu. Akwizycja danych do
scharakteryzowania procesu uszkodzen uktadu zawieszenia, miata miejsce podczas
eksploatacyjnych badan niezawodnosci samochodéw cigzarowych w duzych systemach
ich eksploatacji. Rzeczywiste warunki eksploatacji zapewniajg naturalny splot czynni-
kow pomniejszajacych potencjat eksploatacyjny tych obiektow.

1. Rola amortyzatoréw hydraulicznych w ukladzie zawieszenia samo-
chodu ciezarowego

Korzysci ptynace z zastosowania amortyzatorow w zawieszeniach samo-
chodow mozna, wedtug [3], okresli¢ najogdlniej w sposob nastepujacy:

— Zwigkszenie ptynnosci ruchu samochodow wskutek zmniejszenia amplitud
drgan i przyspieszen pionowych nadwozia, wymuszonych jazda po na-
wierzchni o regularnych falach, bez ujemnego wpltywu na tagodzenie
wstrzasow przez zawieszenie przy przebywaniu pojedynczych lub nieregu-
larnych nieréwnos$ci przez samochdd. Wskutek zmniejszenia przez amor-
tyzatory amplitudy drgan, sztywno$¢ zawieszenia moze by¢ zmniejszona
bez obawy wystepowania dobijania.

— Zwigkszenie stateczno$ci ruchu i bezpieczenstwa jazdy samochodu przez
zapobieganie odrywania si¢ kot od nawierzchni drogi mogace wystepowac
przy rezonansie drgan wymuszonych koét. Zjawisko to moze zachodzi¢ przy
duzej sztywnos$ci opon i stosunkowo migkkim zawieszeniu.

— Zmniejszenie strat mocy silnika spowodowanych poslizgiem kot przy
zmniejszonych wskutek drgan naciskach oraz strat mocy na dodatkowe
opory ruchu przy wzrastajacych naciskach i przyspieszaniu mas mecha-
nizmu napedowego kot przy odrywaniu si¢ ich od nawierzchni drogi.

— Zwigkszenie trwatosci elementow sprezystych zawieszenia wskutek zmniej-
szenia $redniej amplitudy drgan oraz zwigkszenia trwatosci opon wskutek
zmnigjszenia ich poslizgu.

— Tlumienie drgan masy resorowanej, co pozwala na rozwijanie przez samo-
chod wigkszych predkosci, stanowigcych jedng z cech postepu w kon-
strukcji wspotczesnych samochodow.

2. Przebieg destrukcji amortyzatora hydraulicznego

Wtasciwe resorowanie i amortyzacja pojazdu, wedtug [4], wptywajg na
liczbe 1 skutki uderzen przenoszonych na poszczegolne jego zespoty wskutek
jazdy po nieréwnych nawierzchniach, a wigc zwigkszaja komfort jazdy.
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Przyczyniajg si¢ do ochrony wszystkich elementéw tragcych przed nad-
miernym zuzywaniem w wyniku dodatkowych obciazen, a takze ochraniajg
poszczegdlne czgsci przed przecigzeniami. Proces zuzywania w znacznym
stopniu rzutuje na pogorszenie jako$ci pracy resorow pidrowych i sprezyn,
a przede wszystkim amortyzatorow. Szczegolnie te ostatnie tracg swe wlasnosci
uzytkowe wylacznie w wyniku procesu zuzywania tracych elementéw: ttoczka
i cylinderka amortyzatora oraz ttloczyska i uszczelnienia amortyzatora. W wyni-
ku zuzywania si¢ pary ttoczek—cylinder rosng luzy miedzy powierzchniami tych
czesci 1 maleje znacznie sita thumienia. Jeszcze gorsze w skutkach jest zuzycie
pary tloczysko—uszczelnienie, (w przypadku amortyzatora jednorurowego lub
dwururowego — przypisek autora), (zwykle pier§cien Semmera). Wskutek tego
zuzycia wyplywa z amortyzatora ptyn i amortyzator przestaje spetnia¢ swoje
zadanie. Zuzywanie ttoczka i cylinderka amortyzatora przebiega quasi staty-
cznie. Wystepuje tu zuzycie quasi Scierne oraz czeSciowo przez utlenienie.
Obniza zuzycie dobra wlasno$¢ smarna plynu amortyzatorowego, podwyzsza
stosowanie ptynow przypadkowych, szczegdlnie mieszanych.

Czgsto w trakcie doraznej naprawy amortyzatora, aby zwigkszy¢ site thumie-
nia i zrekompensowac w ten sposob powigkszenie luzu, dodaje si¢ do ptynu amor-
tyzatorowego nieco oleju silnikowego. Taka mieszanka podwyzsza wyraznie
wlasnosci korozyjne, szczegdlnie metali kolorowych (np. aluminiowego ttocz-
ka), a takze stali w strefie styku z gumg uszczelnienia. W nastgpstwie proces zu-
Zywania 1 niszczenia amortyzatora intensyfikuje si¢ przez wspoldziatanie korozji.

3. Typowe niesprawnosci amortyzatorow hydraulicznych

Eksploatacyjne niesprawnosci amortyzatorow hydraulicznych przedstawio-
no i sklasyfikowano w [5], precyzujac rownoczesnie ich objawy i przyczyny.
Malo cieczy w amortyzatorach hydraulicznych
Objawy:

— widoczny wyciek cieczy,

— po przejechaniu pojedynczej przeszkody samochdd kotysze si¢ przez diuz-
szy czas,

— samochdd Zle ,.trzyma si¢ drogi”, zwlaszcza na zakretach,
— Czgste dobijanie do zderzakow.

Przyczyny:

— wytarcie lub uszkodzone uszczelnienie,

— brak uzupehienia cieczy we wlasciwym czasie,

— peknigcie obudowy amortyzatora.

Amortyzatory za malo sztywne

Objawy:

— po przejechaniu pojedynczej przeszkody samochdd kotysze si¢ przez dhuz-
szy czas,
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— zbyt czeste dobijanie do zderzakoéw podwoziowych,

— samochdd Zle ,,trzyma si¢ drogi”, zwlaszcza na zakrgtach,
— pienienie si¢ cieczy roboczej w komorze kompensacyjne;j.
Przyczyny:

— za malo cieczy w amortyzatorach,

— nieodpowiednia ciecz w amortyzatorach,

— amortyzator zle wyregulowany,

— uszkodzone zawory w amortyzatorach,

— jazda po drogach o mocno zniszczonej nawierzchni,

— amortyzator niewlasciwy (na gorsze drogi).
Amortyzatory za sztywne

Objawy:

— samochdd Zle niesie (trzgsie),

— moze wystgpi¢ urwanie si¢ trzonu ttokowego lub ramienia dzwigni,
Przyczyny:

— amortyzatory zle wyregulowane,

— ciecz niewlasciwa (za gesta).

Amortyzatory zuzyte

Objawy:

— po przejechaniu pojedynczej przeszkody samochdd kotysze si¢ przez diuz-
SZy Czas,

— czgste dobijanie do zderzakéw podwoziowych,
— samochdd Zle ,,trzyma si¢ drogi”,

— widoczny wyciek cieczy.

Przyczyny:

— obiekt wyczerpat potencjat eksploatacyjny.
Luzy w polaczeniach amortyzatoréow
Objawy:

— stuki podczas jazdy po ztych drogach.
Przyczyny:

— czgste jazdy po ztych drogach,

— brak smarowania w przegubach.

4. Szczegolowe zasady opisu uszkodzen elementéw obiektu

Wisréd pozyskiwanych przez system zbierania informacji o uzytkowaniu
i obstugiwaniu pojazdow, zbierane byly rowniez, bardzo szczegotowe informa-
cje 0 uszkodzeniach elementow pojazdéw. Metodologia tych badan przewi-
dywala opis uszkodzen wedtug nizej podanych klasyfikacji [2]:
— rodzaj uszkodzenia: 1 — pierwotne, 2 — wtorne,
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— charakter uszkodzenia: 1 — nagly, 2 — stopniowy,

— sposob naprawy: 10 — regulacje, 20 — regeneracja, 30 — wymiana elementu,
31 — wymiana zespohlu na nowy, 32 — wymiana zespotu na regenerowany,

— przyczyny uszkodzen: 1 — konstrukcyjna, 2 — technologiczna, 3 — eksploa-
tacyjna losowa, 4 — eksploatacyjna zuzyciowa, 5 — niewltasciwe obstugi-
wanie, 6 — btedy kierowcy, 7 — inne,

— postacie uszkodzen: 1 — ztamanie, 2 — $ciecie, 3 — pekniecie, 4 — zgiecie, 5 —
skrecenie, 6 — przepalenie, 7 — przebicie, 8 — zatarcie, 9 — zuzycie, 10 — roz-
regulowanie, 11 — korozja, 12 — inne.

5. Warunki pracy obiektu badan

Warunki pracy badanego obiektu byty determinowane warunkami obstugi-
wania i uzytkowania. Warunki obstugiwania sg zdeterminowane [2]: wykorzy-
stywanymi metodami obstugiwania, wyposazeniem stacji, stosowanymi mate-
riatami eksploatacyjnymi i kwalifikacjami zatogi stacji. Warunki uzytkowania
sa zdeterminowane [2]: warunkami pracy, metodami uzytkowania i kwalifi-
kacjami uzytkownikow.

Warunki pracy badanych pojazdéw samochodowych scharakteryzowano:
rodzajem przebiegow: miedzymiastowe i miejskie oraz miesi¢czng intensyw-
noscig uzytkowania, co przedstawiono w tabeli 1.

W zakresie kwalifikacji czynnika ludzkiego oraz wyposazenia w $§rodki
techniczne (tj. warunkéw obstugiwania), nalezy stwierdzi¢ na podstawie eks-
ploatacyjnych badan systemow eksploatacji tych obiektow, ze warunki B byly
korzystniejsze anizeli warunki A. Z Kolei zas w zakresie uzytkowania, jak
wynika z tabeli, korzystniejsze okazaly si¢ by¢ warunki B anizeli warunki A.

Charakterystyka warunkéw pracy pojazdéow samochodowych

Tabela 1
. . . Miesigczna intensywnos¢ uzytkowania
Warunki pracy Rodzaj przebiegu [km/m-c]
A Miegdzymiastowe 3158
B Miejskie 2047

6. Badanie przebiegéw parametru strumienia uszkodzen ukladu zawie-
szenia i jego elementu w ré6znych warunkach ich pracy

Badania przebiegdw parametru strumienia uszkodzen uktadu zawieszenia
pojazdu samochodowego (rys. 1), upowazniaja do nastepujacych konkluzji:

— parametr strumienia uszkodzen, jako podstawowa charakterystyka procesu
uszkodzen eksploatowanego obiektu, dla uktadu zawieszenia pojazdu samo-
chodowego, dla ré6znych warunkow pracy, 0znaczonych tutaj jako: A i B,
wykazuje istotne réznice (potwierdzone badaniami statystycznymi),
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dla warunkéw B, charakteryzujacych si¢ przebiegami miejskimi, przyjmuje
on wartosci nawet dwa razy wicksze w stosunku do osigganych wartosci
w warunkach A (przebiegi migdzymiastowe), szczeg6lnie jest to widoczne
w przedziale przebiegu od 80000 km do 120000 km,

warunki pracy B (przebiegi miejskie), dla tego uktadu, s zatem gorsze,
anizeli warunki pracy A (przebiegi migdzymiastowe).
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Rys.1. Przebieg parametru strumienia uszkodzen dla kompletnego uktadu zawieszenia

Z kolei badanie parametru strumienia uszkodzen elementu uktadu zawie-

szenia pojazdu samochodowego, tj. amortyzatora, dla warunkéw pracy: A i B,
ktorych przebiegi pokazano na rysunku 2, upowazniaja do sformutowania na-
stepujacych wnioskow:

warto$ci parametru strumienia uszkodzen dla amortyzatora uktadu zawie-
szenia nie wykazujg istotnych roznic w przedziale przebiegu od 0 km do
60000 km, za$ w przedziale przebiegu od 60000 km do 120000 km réznice
te sa juz znaczace,

warto$ci parametru strumienia uszkodzen amortyzatora, w tym ostatnim
przedziale przebiegu, osiagajag wyzsze wartosci dla warunkow pracy B, za$
korzystniej si¢ ksztattujg dla warunkow pracy A,

dla tej konstrukcji amortyzatoréw, ze wzgledu na osiggane wartosci tego
parametru, krytycznym przebiegiem okazuje si¢ by¢ 60000 km, po ktéorym
to przebiegu wartosci tego parametru, generalnie rzecz ujmujac, wzrastaja
kilkakrotnie dla obiektow eksploatowanych w warunkach B.
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Rys.2. Przebieg parametru strumienia uszkodzen dla amortyzatora uktadu zawieszenia

7. Badanie ksztaltowania si¢ przyczyn i postaci uszkodzen oraz sposobow
ich naprawy w warunkach pracy Ai B

7.1. Przyczyny uszkodzen amortyzatora a warunki pracy

Przyczyny uszkodzen wedlug przyjetych zatozen modelowych tych badan,
zostaty sklasyfikowane nastgpujaco: 1 — konstrukcyjna, 2 — technologiczna, 3 —
eksploatacyjna losowa, 4 — eksploatacyjna zuzyciowa, 5 — niewlasciwe obstugi-
wanie, 6 — btedy kierowcy, 7 — inne.

4

5

- 2
1%

1%

6

1%

Rys.3. Przyczyny uszkodzen amortyzatora ~ Rys.4. Przyczyny uszkodzen amortyza-
w warunkach A torow w warunkach B

Przyczyny uszkodzen amortyzatora dla warunkow: A i B, ich eksploatacji
przedstawiono odpowiednio na rysunkach 3 i 4.

Uzyskane wyniki badan, w zakresie przyczyn uszkodzen, wskazuja, ze
w warunkach A i B sag to przede wszystkim przyczyny — eksploatacyjne zuzy-
ciowe, wynoszace odpowiednio: 97% i 82%. Konstrukcyjne i technologiczne
przyczyny uszkodzen tego obiektu, pojawily si¢ w warunkach pracy B i w obu
przypadkach przekraczaja 8%. Pozostate przyczyny uszkodzen w warunkach A
i B nie zostaly odnotowane lub odnotowano je w wysokosci 1% udziatu (por.
rys. 3i4).
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7.2. Postacie uszkodzen amortyzatora a warunki pracy

W eksploatacyjnych badaniach niezawodnosci pojazdu samochodowego,
zatozono wystgpienie nastgpujacych postaci uszkodzen: 1 — ztamanie, 2 — $cig-
cie, 3 — peknigcie, 4 — zgiecie, 5 — skrecenie, 6 — przepalenie, 7 — przebicie, 8 —
zatarcie, 9 — zuzycie, 10 — rozregulowanie, 11 — korozja, 12 — inne.

Na rysunkach 5 i 6 przedstawiono w postaci wykresow sektorowych,
procentowe udzialy przedstawionych wyzej, modelowych postaci uszkodzen.

8 3 I
59%  7,9%

9
§12% 78,9%

Rys.5. Postacie uszkodzen amortyzatora Rys.6. Postacie uszkodzen amortyzatora
w warunkach A w warunkach B

Postacia uszkodzen amortyzatorow w warunkach ich pracy A i B jest
przede wszystkim ,,zatarcie”, ich procentowe udziaty sg poréwnywalne (r6znica
wynosi 2%). Kolejng postacia uszkodzen w warunkach A i B jest pekniecie,
przy czym w warunkach A ich udziat jest dwa razy wigkszy anizeli w warun-
kach B. W warunkach A w 1% wystapita posta¢ uszkodzenia ,,ztamanie”, za$
w warunkach B tej postaci nie odnotowano. W warunkach A nie odnotowano
postaci uszkodzenia ,,$cigcie” i ,,rozregulowanie”, w warunkach A majg one
zerowe % udzialy. ,,Zatarcie” w warunkach A i B odnotowano na $rednim
poziomie 1,5%.

7.3. Sposéb naprawy amortyzatora a warunki pracy

Do opisu uszkodzenia ze wzgledu na sposob jego naprawy, ustalono naste-
pujaca klasyfikacje: 10 — regulacje, 20 — regeneracja, 30 — wymiana elementu,
31 — wymiana zespolu na nowy, 32 — wymiana zespolu na regenerowany.
Procentowe rozklady sposobow naprawy amortyzatoréw przedstawiono na ry-
sunkach 7 i 8, odpowiednio dla warunkéw pracy A i B.

Badanie sposobu naprawy amortyzatorow w warunkach A i B wskazuje na
znaczace roznice. W warunkach A nie dokonywano regulacji tego elementu, za$
w warunkach B ilo$¢ regulacji osiagneta okolo 5%. Regenerowanie amorty-
zatorOw 1 wymiana na regenerowany zespot, stosowana jest w warunkach A,
za§ w warunkach B metody te sa wykorzystywane w minimalnym stopniu.
Wymiana elementu amortyzatora preferowana jest w warunkach B (39,1%), za$
w warunkach A wykorzystywana jest w ponad 5%. Sytuacja ta ma powigzanie
z regulacjami tego zespotu, ktore jest stosowane w warunkach B. Wymiana na
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Zespodt lub podzespot nowy czesciej stosuje sie¢ w warunkach A anizeli w wa-
runkach B, r6znica wynosi okoto 5%.

Podsumowujac powyzsza analize, nalezy stwierdzi¢, Ze system napraw
w warunkach B charakteryzuje si¢ wyzsza kulturg techniczng, o czym §wiadcza
wyzsze udzialy procentowe w sposobach naprawy, tj. regulacjach, wymianach
zespotow lub podzespotdéw na nowe.

31- 30- 30
39,1%

31

1.3% 10 32 53,9%
44%  13%
Rys.8. Sposoby naprawy amortyzatoréw
w warunkach B

Rys.7. Sposoby naprawy amortyzatoré6w
w warunkach A

8. Podsumowanie

Badania eksploatacyjne niezawodnosci obiektow technicznych, dostar-
czaja obiektywnych wynikow badan, z uwagi na naturalny splot czynnikéw
wymuszajacych ich starzenie.

Warunki eksploatacji majag wplyw na przebieg parametru strumienia
uszkodzen uktadow pojazdu samochodowego i jego elementéw, co pokazano
w niniejszym opracowaniu. Wptyw ten jest rowniez widoczny w badaniu:
przyczyn uszkodzen ich postaci oraz sposobu ich naprawy.
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Hydrauliczny system sterowania turbiny wodnej
Pawel Walczak, Andrzej Sobczyk — Politechnika Krakowska

Streszczenie. Opracowanie zawiera opis projektu czysto hydraulicznego uktadu
sterowania kierownicg turbiny wodnej matej mocy, ktory sposob identyczny do
systemow elektrycznych zapewni utrzymanie statej warto$ci predkosci turbiny
przy zmiennym obciazeniu turbiny, jak i spigtrzeniu wody. Podstawowym zato-
zeniem projektu jest sterowanie predko$cig turbiny za pomocg hydraulicznie
wspomaganego ukladu sterowania przeptywem poprzez zmiane ustawienie topa-
tek kierownicy tak, aby ta podawata odpowiednia ilo$¢ cieczy na topatki turbiny,
co pozwoli na pominiecie skomplikowanych uktadéw elektronicznego sterowania
i monitorowania pracy zespotu pradotwérczego. Zakres pracy obejmuje stworze-
nie modelu symulacyjnego w celu przetestowania, ktéra z kilku koncepcji uktadu
regulacji spetnia zatozenia projektu tzn. np.: posiada odpowiednio szybki czas za-
dziatania sitownikéw nastawy topatek kierownicy. Pozwoli to na wybor odpo-
wiedniej struktury uktadu, jego zaprojektowanie, nast¢gpnie dobor elementow
i obliczenia sprawdzajace, a w efekcie budowg rzeczywistego stanowiska. Dodat-
kowym zatozeniem projektu jest uwzglednienie mozliwosci zastosowania zarow -
no hydrauliki olejowej, jak i wysokoci$nieniowej hydrauliki wodnej nadajacej
catosci cechy systemu w pelni ekologicznego. Obecne trendy w budownictwie
matych elektrowni wodnych (MEW) moéwia, ze wyposazenie elektryczne nalezy
tak rozbudowywaé, aby obiekt mogt by¢ calkowicie zautomatyzowany. Wymaga
to jednak odpowiedniego oprogramowania, wykwalifikowanej obstugi, a takze
pociaga za sobg znaczne koszty serwisowania. Dlatego ta praca ma odpowiedzieé
na pytanie czy skonstruowanie czysto hydraulicznego uktadu jest mozliwe i eko-
nomicznie optacalne, tak, aby rozszerzy¢ dostep do MEW dla szerszego grona
odbiorcow niekoniecznie wykwalifikowanych w ich obstudze.

1. Wprowadzenie

Energia wody, ,.bialy wegiel”, podobnie jak wiatru jest od zamierzchtych
czasOw wykorzystywana przez cztowieka. Jej zasoby sa niewyczerpywalne,
chociaz ich rozmieszczenie jest bardzo nierownomierne. Juz od czasow staro-
zytnego Rzymu energia czerpana z wody napedzata mtyny zbozowe, pdzniej
rowniez folusze, tartaki, mlyny do mielenia rud w hutach, mtoty w kuzniach itp.
Pod koniec $redniowiecza najwigksze z tych urzadzen posiadaly moc mecha-
niczng rze¢du kilkudziesieciu kilowatow. Kola wodne 1 wiatraki staty si¢ przy-
czyna pierwszej rewolucji przemystowej. Mimo to do dnia dzisiejszego wy-
korzystujemy zaledwie 15% catkowitego potencjatu energetycznego rzek. Moc
dzisiejszych elektrowni liczy si¢ juz MW, przy sprawnos$ci energetycznej rzedu
90-95%. Mimo, to zasada dziatania nie zmienita si¢ od tamtych czaséw, z ta
poprawka, ze teraz woda napedza topatki turbin wodnych, ktére z kolej uru-
chamiaja generatory pradu. Budowa elektrowni wodnej ograniczona jest jedynie
wymogami odpowiednich warunkow zewnetrznych (terenowych i geologicz-
nych) oraz wielkoscig $rodkow finansowych posiadanych przez inwestora.
Najdrozsza jest sama budowa obiektow hydrotechnicznych elektrowni, mniej
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juz kosztuje samo jej wyposazenie. Z kolei roczne koszty eksploatacyjne
zamykaja si¢ w kwotach okoto 0,5% catkowitego wkladu inwestycyjnego.

Ostatnie duze zmiany ustawy — Prawo energetyczne w zakresie wspierania
energetyki odnawialnej zostaty wymuszone koniecznoscig wdrozenia dyrektyw
europejskich do polskich przepisow. Chodzi przede wszystkim o Dyrektywe
2001/77/WE Parlamentu Europejskiego i Rady z 27 wrzesnia 2001 r. w sprawie
promocji energii elektrycznej ze Zrédet odnawialnych na wewnetrznym rynku
energii elektrycznej. Podstawowe zatozenia tej dyrektywy dotycza uregulowa-
nia kwestii zwigzanych ze zdefiniowaniem zrddel odnawialnych, okresleniem
globalnego dla calej Unii celu indykatywnego oraz krajowych celow iloscio-
wych, schematéw wspierania rozwoju energetyki odnawialnej, gwarancji po-
chodzenia energii odnawialnej, procedur administracyjnych dotyczacych wyda-
wania pozwolen w odniesieniu do elektrowni wytwarzajacych energie w zro-
dtach odnawialnych, a takze zagadnien zwigzanych z dostgpem do systemu
przesytowego. Wdrozenie tej dyrektywy w Polsce powoduje, ze w prawie poja-
wily si¢ pewne ,,przywileje” prawne zwigzane z funkcjonowaniem i rozwojem
energetyki odnawialnej, tzw. obowiazek zakupu energii elektrycznej z OZE.
Obowiazek zakupu energii elektrycznej ze zrodet odnawialnych zostat sformu-
towany w art. 9a ust. 1 ustawy — Prawo energetyczne. Zgodnie z nim przed-
siebiorstwa energetyczne zajmujace si¢ obrotem energia elektryczng sa obo-
wigzane do zakupu energii elektrycznej z odnawialnych zrédet energii przy-
faczonych do sieci.

Wedhlug obecnie obowigzujacego Rozporzadzenia Ministra Gospodarki
i Pracy z dnia 3 listopada 2006 r. w sprawie szczegbtowego zakresu obowigzku
zakupu energii elektrycznej i ciepta wytworzonych w odnawialnych zrodtach
energii, ilosciowy udziatl energii elektrycznej wytworzonej w odnawialnych
zrodtach energii i sprzedanej odbiorcom w wykonanej catkowitej rocznej
sprzedazy energii elektrycznej przez dane przedsicbiorstwo energetyczne do
roku 2014 powinien wynie$¢ (w poszczegodlnych latach) nie mniej niz:

Obowiazek zakupu energii ze zrodel odnawialnych

Tabela 1
Rok Udzial w %
2005 3,1
2006 3,6
2007 5,1
2008 7,0
2009 8,7
2010 10,4
2011 10,4
2012 10,4
2013 10,4
2014 10,4
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Mimo obowiazujacych przepisow, deficyt w wykonaniu obowigzku zaku-
pu energii elektrycznej poglebia si¢. Jest to trwala tendencja, ktéra w dodatku
w kolejnych latach bedzie postepowala znacznie szybciej ze wzgledu na wy-
ktadniczo rosngcy obowiazek zakupu czystej energii. Jest to duza zaleta,
Z punktu widzenia rozwoju tego obszaru dziatalno$ci, poniewaz w $lad za po-
glebiajgcym si¢ deficytem w wykonaniu obowigzku zakupu, powinna rosng¢
cena za energi¢ elektryczng i §wiadectwa pochodzenia (zielone certyfikaty).
Nowy, rynkowy mechanizm ich sprzedazy z pewnoscia bedzie temu sprzyjat.

2. Kontynuacja

Opracowanie to jest kontynuacjg przedstawionego na 5" Fluid Power Net
International Ph.D. Symposium w 2008r. referatu pod tytutem ,, Control system
of double acting single ended cylinder simulation — concept of Water Turbine
guide apparatus control ”, ktéry podawat ogolne zatozenia stworzenia czysto
hydraulicznego ukladu sterowania kierownica turbiny wodnej matej mocy,
ktory w sposob identyczny do systemow elektrycznych zapewni utrzymanie
statej wartosci predkosci turbiny przy zmiennym obcigzeniu turbiny, jak i spie-
trzeniu wody. Uktad za pomoca sterownia przeptywem sam bedzie zmieniat
ustawienie topatek kierownicy tak, aby ta podawata odpowiednig ilo$¢ cieczy
na topatki turbiny. Pozwoli na pominigcie skomplikowanych uktadéw sterowa-
nia i monitorowania, opartych na wszelkiego rodzaju czujnikach przeplywu
ci$nienia, regulatorach PID czy opartych na logice rozmytej. Dodatkowym ce-
lem projektu jest uproszczenie konstrukcji, zapewnienie tatwej obstugi urzadze-
nia przy jednoczesnym obnizeniu kosztow budowy hydraulicznego uktadu ste-
rowania. Stad do symulacji uktadu sterowania kierownica turbiny wodnej przy-
jeto najprostszy uktad skladajacy si¢ z pompy, zaworu przelewowego, roz-
dzielacza i sitownika. Jednym z najwazniejszych elementow jest model sity
obcigzenia sitownika, gdyz w zaleznosci od zapisania wzoréw na nie pozwala
odtworzy¢ charakterystyki pracy urzadzenia, maszyny i/lub jej odpowiednich
mechanizméw. Od tego czasu znacznie ulegto poprawie rownanie opisujace
ruch silownika wywolany dziataniem sity hydrostatycznej i przy zmiennym
udziale sily obciazajace;j.

d
Jmv)=F, ~F~F,~F,~F, 1)

Opracowanie to przedstawia jeden z wazniejszych elementow potrzebnych
do prawidtowego dziatania modelu, mianowicie wyznaczenia masy zredu-
kowanej uktadu kierownica — topatka do punktu na tloczysku sitownika.

3. Podloze teoretyczne

Aby wyznaczy¢ mas¢ zredukowana ukladu do punktu na koncu ttoczyska
sifownika wykorzystujemy podejscie energetyczne. Energia kinetyczna mecha-
nizmu w ruchu ptaskim zaréwno postepowym, jak i obrotowym wynosi:
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k

i=1

Obierajac dowolny punkt redukcji X mechanizmu (w naszym przypadku A

— rys 4.) o znanej predkosci Vy, do ktérego chcemy zredukowaé mase catego
mechanizmu mgx, musimy spetni¢ warunek rownosci energii kinetycznej:

E= im v’ (3)

2 zr/x Vx

Z powyzszych zalezno$ci otrzymujemy:
' 2 2
m,, .= ; m; - [V_lj + Ji ) [j} (4)
4. Dane

W celu wyznaczenia masy zredukowanej trzeba skorzysta¢ z gotowego
uktadu kierownicy. Jej model zostal narysowany w programie Solid Works na
podstawie dostepnych danych oraz dokumentacji. Dane m.in. elementow hy-
draulicznych i warto$ci sit pochodzacych z konsultowanego projektu opraco-
wywanego przez firm¢ CEDI wspoélpracujacag z Laboratorium Napedoéw Hy-
draulicznych Instytutu Konstrukcji Maszyn, niektore z tych danych np. dtugosci
przewodow czy sposOb narastania sity obcigzajacej nadal wymagaja korekt
i udoskonalen.

Rys.1. Schemat turbiny Francisa

Rysunek 2 przedstawia uproszczony ze wzgledu na potrzeby obliczen mo-
del kierownicy turbiny wodnej Francisa. Model sktada si¢ dwoch utwier-
dzonych obreczy, ktore majg obrazowaé miejsca mocowania topatek i sitow-
nika, pier§cienia kierownicy wprowadzajacy w ruch lopatki poruszane za po-
mocg sitownika, 20 topatek i 20 dzwigienek taczacych topatki z ruchomym
pierscieniem.
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Rys.2. Szkic pelnego uktadu turbiny Francisa i model
wykonany w programie Solid Works jej kierownicy

Stad na podstawie rysunku modelu rownanie (4) przyjmie forme:

2 2 2 2
m,,, = J,-(&J +2 mz-["—zJ +J2-[&] +2 J3-[&J 5)
V4 V4 V4 V4

Do wyznaczenia pozostajag masy i momenty bezwltadnos$ci oraz predkosci
liniowe i katowe elementow. Poniewaz model brytowy zostat narysowany
w programie Solid Works mozna, wiec skorzysta¢ z wbudowanych w niego
funkcji, ktore oblicza mas¢ i momenty bezwladnosci elementow na podstawie
ksztattow i gestosci uzytego materiatu. Pozwala to na uniknigcie skompliko-
wanego i czasochtonnego analitycznego procesu wyliczania momentow bez-
wladnosci. Poza tym przy takich ksztattach metoda analityczna i tak databy
przyblizone wartoséci. Poniewaz uktad hydrauliczny moze by¢ wykonany, jako
olejowy lub wodny zatozono wykonanie go z odpowiedniego rodzaju stali od-
pornej na korozje, ktorej gesto$¢ wynosi 0,00786 g/mm? = 7860 kg/m?.

Dane potrzebne do wyznaczenia momentu zredukowanego mzr z programu Solid

Works
Tabela 2
Ogniwo Jednostka PierScien Dzwignia Lopatka
Masa kg 7,60 0,27 8,43
Moment 1y m? 2146222,87 324,55 13239,71
bezwladnosci

Pozostate parametry, takie jak: predkosci liniowe i katowe poszczegdlnych
elementow potrzebne do wyznaczenia masy zredukowanej uktadu nalezy wy-
liczy¢ w oparciu o analiz¢ kinematyczna uktadu kierownicy.
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5. Analiza kinematyczna

Uktad przedstawiony na rysunku 3 mozna w uproszczeniu przedstawi¢ za

pomoca ponizszego schematu kinematycznego.

Rys.3. Model kinematyczny kierownicy turbiny
Francisa, sterowanego cylindrem hydraulicznym

Rys.4. Schemat kinematyczny kierownicy
z zaznaczonymi wektorami predkosci linio-
wych i katowych elementéw

5.1. Pierscien

Na podstawie rysunku 4 oraz zatozenia, ze predkos¢ poruszania si¢ sito-

whnika jest znana, to predkos¢ katowa Kierownicy mozna zapisac, jako:

V,=V-cos &

_ VA
“7IAB
W, = Y . cosa

|4B|

5.2. Dzwignia
Wyznaczenie predkosci liniowej dla punktu C:

(6)
)

®)

290



CYLINDER 2010

_ Y4 _ VYc
“r =48]~ 1BC| ®)
B
Wyznaczenie predkosci katowej dla ogniwa CD:
a, ‘COVCD ‘ (11)
@2 = |£C| "Va (12)
[cos™|-| 48|
Wyznaczenie predkosci liniowej dla punktu S»:
__ Vs>
, ‘SZOVCD‘ (13)
Vs2 = CcD |BC| "Va (14)
|s.057|-|cos™”|-| 48|
5.3. Lopatka
Wyznaczenie predkosci liniowej dla punktu D:
__Yc _ _Vp
“2 lco™”|  |pog”| (1)
Doz
Yo = lco|-|48 Va e)
Wyznaczenie predkosci katowej dla ogniwa ED:
__YD
|DOS”|-|BC
(OF 4 (18)

== %
|DE|-|cO”|-| 4B

5.4. Masa zredukowana

Ostatecznie rownanie (5) mozna zapisac:
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J,+20- |BC| "y +J,+J; ‘DOVCD‘
co”| Q SZOCD‘)Z IDE|
My 4= q AB|)2 (19)
6. Whnioski

Podczas ruchu sitownika nieustannie zmienia si¢ polozenie chwilowego
srodka obrotu O,°P, dlatego odlegtosci |CO,“P|, |DO.CP|, |S20,°P| sa uzalez-
nione od dlugosci odcinka |AO|. Potozenie tego $rodka wyznacza si¢ w oparciu
o twierdzenie cosinusow, podobienstwo trojkatow i definicje pola powierzchni
trojkata. Z powodu znacznego skomplikowania tych obliczen nie zostaly one
zamieszczone w tej monografii. Po wstawieniu masy zredukowanej do rowna-
nia (1) predkos¢ i przemieszczenie ttoka sitownika moga si¢ okaza¢ niemozliwe
do policzenia. Obecnie poszukuje si¢ prostszej metody analitycznej. Rozwaza
si¢ takze mozliwo$¢ zastosowania $redniej wartosci masy zredukowanej. Moze
ona zosta¢ policzona jako $rednia z masy wyznaczonych w skrajnych i w kilku
posrednich punktach potozenia tloka. W takim przypadku chwilowy $rodek
obrotu moze zosta¢ wyznaczony przy uzyciu metody graficzne;j.

Zakres pracy obejmuje stworzenie modelu symulacyjnego w programie
VisSim i na podstawie wykonanych badan rozstrzygnie, ktora z kilku koncepcji
uktadu sterowania speilnia zatozenia projektu tzn. np.: posiada odpowiednio
szybki czas zadzialania sitownikow nastawy kierownicy. Pozwoli to na wybor
odpowiedniej struktury uktadu, jego zaprojektowanie, nastepnie dobor elemen-
tow i obliczenia sprawdzajace, a w efekcie budowe rzeczywistego stanowiska.

Nowos¢ tej pracy polega na probie odpowiedzi na to pytanie czy skon-
struowanie czysto hydraulicznego uktadu jest mozliwe i ekonomicznie opla-
calne, aby rozszerzy¢ dostep do MEW dla szerszego grona odbiorcow.

Nalezy wzia¢ pod uwage, ze na podstawie przyjetych zatozen moze nie
da¢ si¢ skonstruowac takiego systemu. Praca ta bedzie jednakze drogowskazem
dla pomystéw innych, ktérzy sie tym tematem zainteresuja, aby inaczej podej$é¢
do zagadnienia hydraulicznego sterowania kierownicg turbiny wodne;j.
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UzZyte oznaczenia

E energia kinetyczna J

Fo sita hydrostatyczna N

Fo sita od obcigzenia N

Ft sita oporow N

Fu,, Fz  sity od uderzenia N

Ji moment bezwtadno$ci i — tego elementu kg-m?
0,° chwilowy $rodek obrotu

m masa zredukowana kierownicy i sitownika kg
Marix masa zredukowana kierownicy kg

mi masa i — tego elementu kg

v predkos¢ ttoka m/s
Vsi predkosé srodka masy i — tego elementu m/s
Vx predkos$¢ w punkcie redukcji m/s
@i predkosé katowa i — tego elementu rad/s
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Poréwnanie podstawowych parametrow zderzakéow z elementami
przeplywowymi i zderzakow z elementami gumowymi

Ryszard Galaz — Politechnika Wroctawska

Streszczenie. W monografii przedstawiono analiz¢ niektorych parametrow charaktery-
styki sprezysto-tlumiacej dla réznych zderzakéw, ktoérych charakterystyki zaleza od
predkosci obciazania: zderzaki z elementami gumowymi, z elementami hydrauliczno-
pneumatycznymi, hydrauliczno-pier§cieniowymi i elastomerowymi. Poréwnano zale-
zno$ci maksymalnej sily, maksymalnego ugigcia, energii rozpraszanej i przejmowanej
oraz wspotczynnika pochtonigcia energii w funkceji predkosci, otrzymane z badan symu-
lacyjnych i doswiadczalnych. Z pracy wynika, ze zderzaki hydrauliczno-pneumatyczne,
hydrauliczno-pierécieniowe, a zwlaszcza zderzaki z cieklym elastomerem (z elementa-
mi przeptywowymi) moga przejmowac i rozprasza¢ duze energie. Zderzaki z ciektym
elastomerem juz przy predkosci okoto 3-60 mm/min (zaleznie od egzemplarza) maja
wigkszy wspotczynnik rozproszenia energii niz zderzaki z elementami gumowymi. Zde-
rzaki z elastomerem powinny pracowac przy swoich nominalnych predkosciach pracy.

1. Wstep

W pracy przedstawiono analize podstawowych parametrow kilku zderza-
kow, jak: zderzak z elementami gumowymi, hydrauliczno-pneumatyczny,
hydrauliczno-pierscieniowy i z ciektym silikonowym elastomerem.

Zderzakiem nazywamy urzadzenie majace za zadanie ochrone konstrukeji
(uktadu), elementéw konstrukcji oraz przewozonego tadunku przed skutkami
zderzenia.

Zderzeniem nazywamy proces naglego zetkniecia si¢ dwoch uktadow,
z ktorych przynajmniej jeden znajduje si¢ w ruchu.

Zderzak powinien spetnia¢ dwie funkcje: przejmowac energi¢ kinetyczna
uktadéw bedacych w ruchu oraz jg rozpraszac.

Opis podstawowych parametrow charakteryzujacych prace zderzaka
przedstawiono szeroko w [3].

Badania do$wiadczalne zderzakéw mozna przeprowadzi¢ na:
— maszynie wytrzymalo$ciowej,
— na specjalnym stanowisku,
—  w rzeczywistych warunkach pracy.

Podczas badan zderzakdw na maszynie wytrzymalosciowej rejestruje si¢
zalezno$¢ sity od ugiecia (charakterystyka zderzaka).

Podczas badan zderzakéw na specjalnym stanowisku (kafar, mtot spadowy
itp.) lub w rzeczywistych warunkach pracy rejestruje sie przebieg sity i ugiecia
w funkcji czasu dla réznych predkosci zderzen; stad poprzez przeksztalcenie
(eliminujgc czas) otrzymuje si¢ charakterystyke zderzaka, zalezno$¢ sity
w funkcji ugiecia.
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Jesli charakterystyka zderzaka jest wykonana przy predkosci obcigzania
v < 0,05 m/s to taka charakterystyke nazywamy statyczng; jesli ta predkosc jest
wigksza — otrzymuje si¢ charakterystyke dynamiczng.

Najstarsze konstrukcje zderzakow przejmowaty tylko energie, np. zderzaki
ze sprgzyng Srubowa. W latach pozniejszych uzupehiono zderzaki o funkcje
rozpraszania energii.

Znane, wspotczesne konstrukcje zderzakow, mozna podzieli¢ [1-8], szcze-
golnie [5]:
— sprezynowe lub sprezynowo-cierne,
— z elementami gumowymi lub gumowo-ciernymi,
— zelementami pierscieniowymi,
— sprezynowo-, pierscieniowo-hydrauliczne [1, 4] lub gazowo-hydrauliczne [6],
— zciektym elastomerem [2, 3, 6-8].

W pojazdach szynowych stosuje si¢ zderzaki o nastgpujacych energiach
przejmowania:
— kategorii A Ep >30kJ,
— kategorii B Ep>50 kJ,
— kategorii C Ep> 70 kJ.

Skok zderzakow kolejowych: wagony towarowe f = 0,105 m, wagony
osobowe f=0,110 m.

Aby spehi¢ stosowne przepisy kolejowe i przenies¢ odpowiednie duze
energie (tak jak dla zderzaka kategorii C) trzeba w konstrukcji zderzaka
uwzgledni¢ wspotdziatanie kilku réznych uktadow, np. szeregowe potaczenie
uktadu pneumatycznego z hydraulicznym [5, 6], rownolegle potaczenie uktadu
elementow pierscieniowych z ukladem hydraulicznym [1, 4] i z cieklym ela-
stomerem [2, 3, 6-8].

Dla zderzakéw z elementami gumowymi, gumowo-ciernymi, Spre¢zZynowo-,
pierscieniowo-, gazowo-hydraulicznymi oraz z cieklym elastomerem wystgpuje
wyrazna roznica pomig¢dzy statyczng a dynamiczng charakterystyka. Wyjatek
stanowia zderzaki z elementami pierScieniowymi, ktorych te charakterystyki sa
identyczne. Dla zderzakow sprezynowo-ciernych i z elementami pierscienio-
wymi znamienne s3, tzw. zaklinowania elementéw w fazie obcigzania.

W monografii przedstawiono analiz¢ zaleznosci maksymalnej sity, maksy-
malnego ugigcia, energii rozpraszanej i przejmowanej oraz wspolczynnika po-
chtonigcia energii w funkcji predkosci otrzymane z badan symulacyjnych i do-
swiadczalnych, szczegdlnie dla zderzakéw z elementami gumowymi i z cie-
ktym elastomerem.

Niektore definicje:
— Maksymalne ugigcie (skok) zderzaka, fm — maksymalne ugigcie zderzaka,
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Sita koficowa, Pm — maksymalna sita przenoszona przez zderzak, po osiag-
nigciu zadanej wartos$ci energii przejmowanej i maksymalnego ugigcia,
Energia przejmowana, Ep — ilo$¢ energii, jaka zderzak moze przejaé przy
danym ugigciu (skoku),

Energia pochtaniana, Er — r6znica migdzy energig przejmowang a oddang
(pomiedzy krzywa obcigzania i odcigzania zderzaka); obie energie okre-
$lano planimetrem biegunowym PL-1, produkcji PZO — Warszawa,
Wspotczynnik pochtonigcia energii, d = Er/Ep

(UWAGA: jest on rozny od wspotczynnika ttumienia; inaczej jest definio-
wana energia przejmowana).

Zderzak z elementami gumowymi
Na rysunku 1 przedstawiono zderzak z elementami gumowymi i jego

charakterystyke sprezysto-ttumiacg [5].

i
V 7 : :
1 '
| o
| | |
: | |
| R
T = ™)
| [
| | |
| Vo
| | |
' L
70'% ) :
N ____D A
D i
NN — |

A &N
x 1a
100 B
| B
80 . 3
74 '
60
Rys.1. Zderzak z elementami gumo-
o ey z wymi i jego charakterystyka sprezy-
% / sto-thumiaca [5] (liczby wskazuja
20 .2 predkosci zderzen wagondéw w km/h;
< zakreskowana charakterystyka — otrzy-
mana przy S$ciskaniu zderzaka na

0002 004 006 007 frm prasie, fm w m)
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Sktada si¢ on z korpusu 1, ptyty dociskowej 2, dziewieciu metalowych
elementow 3 i ptyty $rodkowej 4. Catkowite ugiecie zderzaka f = 70 mm.
Elementy gumowo-metalowe sktadajg si¢ z dwoch blach stalowych o grubosci
2 mm kazda, pomiedzy ktorymi znajduje si¢ zawulkanizowana mrozoodporna
guma. Grubo$¢ elementu wynosi 41,5 mm.

Na rysunkach 2 i 3 przedstawiono odpowiednio zaleznos¢ maksymalnej
sily i1 ugigcia zderzaka w funkcji predkosci obcigzania, natomiast na rysunkach
415 — odpowiednio zalezno$¢ energii przejmowane;j i rozpraszanej oraz wspot-
czynnika pochtonigcia energii w funkcji predkosci obcigzania.

Pm = f(v)

v, m/s

0,83 1,1 1,39 167 1,94 222

Rys.2. Przebieg zalezno$ci maksymalnej sity zderzaka z elementami gumowymi
w funkcji predkosci obcigzania

fm = f(v)

60
50
a0 _/’
i /
20 /
4

10 V. m/s

fm, Mm

0 T
0,83 1.1 1,39 167 1,94 2,22

Rys.3. Przebieg maksymalnego ugiecia zderzaka z elementami gumowymi w funkcji
predkosci obcigzania

Z rysunkow 1-5 wida¢ znaczacy wptyw predkosci obcigzania zderzaka
z elementami gumowymi na ksztalt i przebieg charakterystyki sitowej (charak-
terystyka typu sztywnego).

298



CYLINDER 2010

Ep, Er=f(v)

Ep=f(v)

124 8. - Er:f(v)

6 =
/ . - =
4 =
_ .. -
2 P B
- =" v, m/s
0 T T T T
0,83 1,11 1,39 1,67 1,94 2,22

Rys.4. Przebieg energii przejmowanej i rozpraszanej zderzaka z elementami
gumowymi w funkcji predkosci obcigzania

0,45

04 d=f(v)

0,35

T 0,3
0,25

0,2

0,15
0,1

0,05

v, m/s

0 T T
0,83 1,11 1,39

1,67

1,94 2,22

Rys.5. Przebieg wspotczynnika pochtoniecia energii zderzaka z elementami
gumowymi w funkcji predkosci obcigzania

3. Zderzak pneumatyczno-hydrauliczny i pierscieniowo-hydrauliczny

Przedstawiono dwa rozwigzania konstrukcyjne zderzaka z elementami
przeptywowymi: uktad pneumatyczno-hydrauliczny [6] i pierScieniowo-hy-

drauliczny [1, 4].

Na rysunku 6 przedstawiono zderzak pneumatyczno-hydrauliczny [6], na
rysunkach 7-11 pozostate parametry w funkcji predkosci obcigzania zderzaka.

Zderzak pneumatyczno-hydrauliczny sktada si¢ z dwoch komor po-
wietrznych 1 dwoch komodr hydraulicznych potgczonych szeregowo. Rozpra-
szanie energii gtownie nastgpuje w komorze hydraulicznej, dtawiony przeptyw

(na popychaczu).
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Rys.7. Charakterystyka zderzaka pneumatyczno-hydraulicznego [6]
(We = Ep, Wa = Er, 10 km/h = 2,78 m/s)
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1000

Pm=f(v)
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Rys.8. Przebieg maksymalne;j sity zderzaka pneumatyczno-hydraulicznego

w funkcji predkosci obcigzania
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Rys.9. Przebieg maksymalnego ugigcia zderzaka pneumatyczno-hydraulicznego

w funkcji predkosci obcigzania
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Rys.10. Przebieg zaleznos$ci energii przejmowanej i rozpraszanej zderzaka

pneumatyczno-hydraulicznego w funkcji predkosci
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0,96

0,94 d=f(v) /
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2,78 4,17 5,56

v, nV's

Rys.11. Przebieg zalezno$ci wspotczynnika pochtonigcia energii zderzaka
pneumatyczno-hydraulicznego w funkcji predkosci

Na rysunku 12 przedstawiono zderzak pier§cieniowo-hydrauliczny [1, 4],
na rysunku 13 — jego charakterystyke, natomiast na rysunkach 14-16 przebiegi
zaleznos$ci sity maksymalnej, maksymalnego ugigcia, energii przejmowanej
i rozpraszanej oraz wspotczynnika pochtoniecia energii w funkcji predkosci
obcigzania.

T

",‘ ‘ Rys.12. Zderzak pierscieniowo-hydrauliczny [1, 4]

Zderzak pier§cieniowo-hydrauliczny sktada si¢ z dwoch zderzakéw pier-
scieniowych i ukladu hydraulicznego pracujacych réwnolegle. Pod wplywem
przylozonego obcigzenia ugina si¢ glowna sprezyna pierScieniowa i prze-
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mieszcza si¢ nurnik, nast¢puje dlawiony przeptyw cieczy hydraulicznej. Trzpien
uktadu hydraulicznego jest odpowiednio uksztattowany. Po pewnym ugieciu
zderzaka wlacza si¢ do pracy druga sprgzyna pierScieniowa (aby otrzymacé
zatozong charakterystyke pracy zderzaka). Proces $ciskania zderzaka konczy si¢
zblokowaniem obu sprezyn.

w08 $R:f nEswiig
10t ™ Mg =8:104 kg
%370

08 1

e
040 0205 [m]

002 004 006 008
Rys.13. Charakterystyka zderzaka pierscieniowo-hydraulicznego [1, 4]
(F1, F2=Fm, X 10 =V)

Pm, kN

1
prd //‘
X
£ 800
o

v, m/s

O T T T
1 2 3 4 4,17

Rys.14. Przebieg maksymalnej sity zderzaka pierscieniowo-hydraulicznego
w funkcji predko$ci obcigzania
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fm=f(v)
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v, m/s

Rys.15. Przebieg maksymalnego ugi¢cia zderzaka pierScieniowo-
hydraulicznego w funkcji predkosci obcigzania
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Rys.16. Przebieg zaleznoS$ci energii przejmowanej i rozpraszanej zderzaka
pierscieniowo-hydraulicznego w funkcji predkosci obcigzania
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Rys.17. Przebieg zalezno$ci wspotczynnika pochtonigcia energii zderzaka
pierscieniowo-hydraulicznego w funkcji predkosci obcigzania
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4. Zderzak elastomerowy

Ciekly silikonowy elastomer (Polastosil ABM —45) jest mieszaning trzech
gtownych sktadnikow: Polastosil ABM —12, MF, MM oraz sktadnikéw posliz-
gowych (olej silikonowy, grafit i talk). Byt stosowany od lat 70-tych ubiegtego
wieku i jest stosowany obecnie w zderzakach i urzadzeniach amortyzujacych
drgania i uderzenia w pojazdach szynowych i maszynach roboczych.

Ciekly elastomer poddany wysokiemu cisnieniu w zamknietej objgtosci wy-
kazuje $cisliwos$¢ dochodzaca do 15%, a jego poczatkowa newtonowska lepkosé
jest rzedu 9400 Pas. Moze pracowaé w zakresie temperatur: od -40 do 60°C.

Ciekly silikonowy elastomer moze pracowac tylko jako zabudowany ele-
ment $ciskany, z dlawionym przeptywem $cinajacym.

W [3] przedstawiono charakterystyke sitowag przyktadowego zderzaka
z ciektym silikonowym elastomerem BC 1 Z-E [7] (do obcigzania wykorzy-
stywano maszyne wytrzymatosciowg Instron 1126, badano dwa zderzaki nr 1
i 3) i katalogowe dane zderzaka [7].

—+—zderzak nr 1, F4

— -a— -zderzak nr 1, Fo4

F4, Fod=f(v)

8000 +—
= —-&--zderzak nr 3, F4 a
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E 6000 |- .-x---zderzak nr 3, Fo4 P—ag
-~
& 4000 :

2000

0,5 50 100

v, mm/min

Rys.18. Przebiegi maksymalne;j sity przy ugieciu =12 mm w funkcji predkosci
w fazie obcigzania i odcigzania badanych zderzakow nr 1i3 BC 1 Z-E (F4 —
faza obcigzania, Fo4 — faza odcigzania; F4 = Fm, N)

—+—zderzak nr 1, Ep
— -=—-zderzak nr 1, Er Ep, Er=f(v)
60 — —-&--zderzak nr 3, Ep
5
N B L d k 3 E
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Rys.19. Przebiegi energii przejmowanej i rozpraszanej zderzakow BC 1 Z-E
nr 1 i3 w funkcji predkosci badanych

Na rysunku 18 przedstawiono przebiegi sity maksymalnej w funkcji pred-
kos$ci obcigzania przy ugigciu maksymalnym f = 12 mm w fazie obcigzania
i odcigzania badanych zderzakéw nr 11 3.
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Natomiast na rysunkach 19 do 20 przedstawiono przebiegi energii przej-
mowanej, rozpraszanej i wspotczynnika rozproszenia energii w funkcji predko-
$ci obcigzania badanych zderzakdw.

——zderzak nr 1 d=f(v)
— -u— -zderzak nr 3
< 60 —
© 50
40 e Sl
30 ==
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20
10
0 :
05 5 50 ) 100
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Rys.20. Przebiegi wspolczynnika rozproszenia energii zderzakow BC 1
Z-E nr 11 3 w funkcji predkosci badanych

Badania przeprowadzono w temperaturze otoczenia od 26,52 do 28,52°C.

Z poréwnania krzywych z rysunku 19 wynika, ze do 50 mm/min ro6znice
pomigdzy wartosciami sit charakterystyki sitowej zderzakow nr 1 i1 3 sg niezna-
czne, natomiast powyzej tej predkosci roznice te sg wigksze, zwigkszaja sie.

Z porownania sit obu badanych zderzakéw (nr 1 i1 3) mozna stwierdzié, ze
wartosci sit charakterystyki sitowej dla zderzaka nr 3 s3 wigksze niz dla zde-
rzaka nr 1.

Z rysunku 19 mozna zauwazy¢, ze warto$ci energii przejmowanej zderza-
ka nr 3 sg nieznacznie wigksze od energii przejmowanej zderzaka nr 1, nato-
miast warto$ci energii rozpraszanej w obu zderzakach si¢ pokrywaja. W przy-
padku wspotczynnika rozpraszania energii (rys. 20) przy predkosci obcigzania
okoto 100 mm/min wspolczynniki dla obu zderzakéw sa zblizone.

W przypadku wiekszych predkosci obcigzania zderzaka, tzn. v =2 m/s [3]
dla ugiecia f = 12 mm sita w fazie obcigzania jest 1,8 razy wicksza w porow-
naniu do wartosci katalogowej charakterystyki zderzakow. Natomiast energia
przejmowana, rozpraszana i wspotczynnik rozpraszania energii (dla zderzaka nr
1) sg odpowiednio:

* Ep-2,3,

* Er-3,8

*1d-1,6 razy wigksza.

Na rysunku 21 przedstawiono zderzak z ciektym silikonem firmy Domage-
Jarret i jego charakterystyke sprezysto-ttumiacg [5].

Zderzak sktada si¢ z dwoch zasadniczych czesci zderzaka wstepnego (do
punktu przegigcia) i zasadniczego. Obie czesci dzialaja podobnie. Zderzak we-
wnetrzny ma korpus 5, wewnatrz ktorego sa tloki 1, 2, 3. Ttok 1 spetnia jedno-
cze$nie role cylindra dla ttoka 2, a tlok 2 spelnia t¢ role dla tloka 3 opartego
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0 dno oporowe 4. W cylindrach 1 i 2 znajduje si¢ ciekly elastomer wprowadzo-
ny do nich przez zawory 10 i 11. Uszczelnienie pomiedzy cylindrem 7 a tto-
kiem 3 oraz pomigdzy tuleja 7 a ttokiem 2 stanowig uszczelki wysokocisnienio-
we 6 1 8. Pod dziatlaniem zewngtrznej sity $ciskajacej ttok 1 przemieszcza si¢ do
wnetrza korpusu 5 a rdownoczesnie ttok 2 wsuwa si¢ w cylinder 1 (zasadnicze
ugiecie) i tlok 3 w cylinder 2 (wstepne ugiecie).
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Rys.21. Zderzak z ciektym silikonem firmy Domange-Jarret i jego charakterystyka
sprezysto-tltumigca [5] (linig ciggla oznaczono charakterystyke statyczna, natomiast
linig przerywang - dynamiczng)

W wyniku dlawionego przeptywu w obu czg$ciach zderzaka nastgpuje
rozpraszanie energii kinetycznej. Powrot zderzaka do potozenia poczatkowego
zapewnia $cisliwos¢ cieklego elastomeru.
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Rys.22. Przebieg maksymalnej sity zderzaka z ciekltym elastomerem
w funkcji predkosci obcigzania
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Rys.23. Przebieg maksymalnego ugigcia zderzaka z ciektym elastomerem
w funkcji predkosci obcigzania
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Rys.24. Przebieg zalezno$ci energii przejmowanej i rozpraszanej zderzaka
z ciektym elastomerem w funkcji predkosci obcigzania
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Rys.25. Przebieg zalezno$ci wspotczynnika pochtoniecia zderzaka z ciektym
elastomerem w funkcji predkosci obcigzania
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Czasami zderzak wstepny stanowig elementy gumowe, sprezyna §rubowa
lub stos sprezyn talerzowych.

5. Analiza przedstawionych wykresow i danych

Z poréwnania rysunkow 1, 7, 13 i 21 widac¢, ze krzywe charakterystyki spre-
zysto-thumiacej zderzakow z elementami gumowymi s3 typu sztywnego, nato-
miast pozostatych zderzakéw, z elementami przeptywowymi, sg typu miekkiego.

Wspotczynnik pochionigcia energii dla zderzaka z elementami gumowymi
wynosi (p. rys. 1i5):
— dla charakterystyki statycznej d = 47%,
— dla charakterystyki dynamicznej d = 25 - 45%.

Analizujac za$ rysunek 20, wida¢ ze ten rzad wspolczynnika pochtonigcia
energii dla zderzaka z cieklym silikonowym elastomerem otrzymuje si¢ przy
predkosci obcigzania okoto 3-60 mm/min (zaleznie od egzemplarza). Zatem od
tej predkos$ci obciazania zderzak z ciektym elastomerem ma lepsze parametry
(mniejsza maksymalnq sﬂq i maksymalne ugiecie — lepsze zabezpieczenie ukta-
du, maszyny i dluzszy jej czas pracy, zywotnos¢ oraz wigksza energle; pI'ZQ]IIlO-
wang, rozpraszang 1 wspolczynnik pochloniecia energii). Z poréwnania rysun-
kéw 4, 10, 16 1 24 widac, ze ksztalt ich jest podobny, natomiast dla zderzakow
Z elementami gumowymi wystepuje duza réznica pomiedzy energia rozpra-
szang a przejmowang.

Analiza rysunkéw 18-20 i 21-25 pokazuje, ze zderzaki z ciektym silikono-
wym elastomerem powinny by¢ eksploatowane przy predkosciach nominal-
nych; z rysunkow 18-20 i [3] jest to predkos¢ v = 2,0 m/s, natomiast dla zde-
rzaka z rysunku 21 — jest to v = 4,17 m/s. Przedstawione zderzaki (rys. 1, 6, 12
i 21) nalezg do grupy zderzakow, ktorych parametry zaleza od szybko$ci
obcigzania.

6. Podsumowanie

Z analizy, przeprowadzonych badan i z [3] mozna sformutowaé nastgpu-
jace wnioski koncowe:

1) Zderzaki hydrauliczno-pneumatyczne, hydrauliczno-pierscieniowe, a zwtasz-
cza zderzaki z ciekltym elastomerem moga przenosi¢ i rozprasza¢ duze
energie. Ich charakterystyka sprezysto-tlumiaca jest typu migkkiego.

2) Zderzaki z elementami gumowymi przejmujg i rozpraszajg znacznie mniej-
sze energie (wspoOtczynnik poch}onle;ma energii d = 45% - statycznie
i d = 25-45% - dynamicznie) niz pozostate grupy zderzakéw z elementami
przeptywowymi. Ich charakterystyka jest typu sztywnego.

3) Przy predkosci obcigzania okoto 3-60 mm/min (zaleznie od egzemplarza)
zderzak z meklym elastomerem ma wspolczynnlk pochlonigcia energii
wigkszy niz zderzak z elementami gumowymi. Zatem zderzak z ciektym
elastomerem ma znacznie lepsze parametry niz zderzak z elementami
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4)

5)

6)

gumowymi (daje mniejszg maksymalng sit¢ i maksymalne ugiecie — lepiej
zabezpiecza uklad, maszyne¢ i daje dluzszy jej czas pracy, zywotno$¢ oraz
ma wigksza energie przejmowana, rozpraszang i wspotczynnik pochtoniecia
energii).

Zderzaki pneumatyczno-hydrauliczne i pierscieniowo-hydrauliczne przej-
mujg i rozpraszaja duze energie, przy czym w pierwszym przypadku mogg
wystapi¢ problemy ze szczelnoscig zderzaka i jego gotowoscia do nastep-
nego cyklu pracy, natomiast w drugim przypadku — ciezar i ewentualnie
zakleszczanie si¢ elementow pierScieniowych podczas pracy. Wspotczynnik
pochlonigcia energii — dynamicznie wynosi okoto d = 70-95%.

Nalezy dazy¢ w projektowaniu tych zderzakow lub w doborze tych zde-
rzakow, aby zderzaki z cieklym silikonowym elastomerem pracowaty
w warunkach dynamicznych, przy swoich nominalnych predkosciach pracy
(dla pojazdéw szynowych sa to predkosci rzedu v = 4,17 m/s), wowczas
moga rozprasza¢ nawet okoto 85% energii.

Prostota budowy zderzakow z cieklym silikonowym elastomerem (p. rys.
21) i bardzo dobre whasno$ci uzytkowe (w tym bardzo duzy wspotczynnik
pochtonigcia energii) wyrdzniajg te zderzaki wérod innych przedstawionych
wyzej powodujac, ze sg obecnie powszechnie stosowane w naszym kraju
i w wielu krajach Europy oraz $wiata.
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Badania wytrzymalosciowe plaskich dennic kompozytowych zbior-
nikéow cisnieniowych o duzych Srednicach

Jerzy Ickiewicz — Politechnika Biatostocka

Streszczenie. W opracowaniu przedstawiono wyniki badan wytrzymato$ciowych zwia-
zanych z wdrozeniem do produkcji ptaskich dennic kompozytowych w zbiornikach
0 duzej $rednicy (duzy iloczyn pV). Wymagania sanitarne naktadajg na producentow
zbiornikdéw cinieniowych, stosowanych w stacjach uzdatniania wody pitnej, obowigzek
wykonywania ich ze stali gatunkowych (nierdzewnych i kwasoodpornych). Zwigksza to
znacznie koszty wytwarzania dennic elipsoidalnych lub ptaskich wzmacnianych Zzebra-
mi stalowymi. Jako rozwiazanie zaproponowano wigc wzmacnianie cienkiej warstwy
uszczelniajacej (blacha o grubosci kilku mm) kompozytem zelbetowym lub kompozy-
tem betonowym ze zbrojeniem rozproszonym (siatka poliweglanowa).

1. Wstep

Na podstawie analiz przeprowadzonych w poprzednich etapach [4] model
zbiornika do badan wykonano ze stali konstrukcyjnej zwyklej jakosci S 235
JGR, o srednicy 2000 mm i jednakowej grubosci ptaszcza cylindrycznego oraz
dna ptaskiego rownej 8 mm oraz wysokosci 1000 mm. Podyktowane zostato to
wzgledami praktycznymi uwarunkowanymi mozliwoscig obcigzenia cinieniem
wewnetrznym zbiornika (za pomoca wody) oraz utatwieniem realizacji po-
miar6w naprezen 1 odksztatcen dna plaskiego.

Oprocz wariantéw z dnami kompozytowymi rozpatrzono tez przypadki ze
wzmochieniem w postaci rury w osi zbiornika lub kilku rur o na obwodzie oraz
ze wzmocnieniem krzyzowym, jako ewentualng alternatywa do dodatkowego
wzmocnienia dna lub w przypadku wymagan konstrukcyjnych zbiornikoéw
specjalnego przeznaczenia (np. filtry wody).

Przedmiotem badan wytrzymato$ciowych jest model stalowego zbiornika
ci$nieniowego z dennicg ptaska stalowa wzmocniona (rys. 1, 2, 3), w wariancie
Al — plytg betonowg ze zbrojeniem rozproszonym i siatka, a w wariancie A2 —
plyta zelbetowa. W modelu tym mierzono naprezenia i odksztatcenia dna ptas-
kiego, ktore zostaty uprzednio obliczone metoda elementéw skonczonych [3].

2. Pomiar naprezen i odksztalcen
2.1. Rozmieszczenie tensometréw na dennicy

Na ponizszych rysunkach przedstawiono rozmieszczenie punktow po-
miarowych na zbrojeniu plyty zelbetowej oraz bezposrednio na goérnej po-
wierzchni stalowej czesci dennicy.
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Rys.3. Zbiornik ci$nieniowy z widocznym zbrojeniem dennicy ptaskiej oraz
naklejonymi tensometrami

Rys.4. Szczegdt rozmieszczenia tensometréw na zbrojeniu
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W przypadku betonowej dennicy kompozytowej ze zbrojeniem rozpro-
szonym z wilokien poliuretanowych i siatki z widkna weglowego, tensometry
naklejono na dno stalowe przed zalaniem betonu (tensometry 1, 2, 3, 4) i na
powierzchni Kotnierza betonowego (tensometry 5 i 6), oraz na powierzchni
betonu (tensometry 7 i 8), tak jak przedstawiono to na rysunku 5.

Rys.5. Rozmieszczenie tensometréw w zbiorniku (wariant A1)

Pomiary realizowano w kilku etapach — jednoczes$nie rejestrujac odksztat-
cenia w o$émiu punktach pomiarowych (wariant Al) i w szesnastu punktach
pomiarowych (wariant A2).

Do realizacji pomiarow wykorzystano uktad dwoch rejestratorow drgan
typu SPIDERS8 firmy Hottinger HBM wraz z czujnikami tensometrycznymi
0 bazie 10 mm. Pomiary odksztatcen prowadzono jednoczesnie na o$miu (szes-
nastu) kanatach pomiarowych z wykorzystaniem tensometréw elektrooporo-
wych firmy Micro-Measurements Division (0 bazie pomiarowej 10 mm, war-
tosci rezystancji 120 Q i statej k = 2,055 +£0,5%). Tensometry podtaczono
w uktadzie potmostka z kompensacja temperatury. Rejestracje odksztatcen pro-
wadzono przy dolnym zakresie pomiarowym 3 mV/V i probkowaniu 5 Hz.
Zastosowano filtr Bessela o gornej czestotliwosci odcigcia 0,5 Hz.

Stanowisko pomiarowe pokazano na rysunku 6.
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2

Rys.6. Widok stanowiska pomiarowego ztozonego z dwoch SPIDER-6w’8 i notebooka

Przed przystapieniem do badan przeprowadzono sprawdzenie doktadnosci
wskazan uktadu pomiarowego na specjalnie do tego celu przygotowanym ukta-
dzie wzorcowym, ztozonym ze stalowego ptaskownika (o wymiarach 485x
45,2x5,85 mm, wskazniku wytrzymatosci W = 257,81 mm?® i module Younga
E = 215 GPa) z naklejonymi na gornej powierzchni tensometrami elektro-
oporowymi (k = 2,06) oraz tensometrami kompensacyjnymi naklejonymi na
mniejszym, wykonanym z tej samej stali ptaskowniku — niepoddawanym obcig-
zeniom zewnetrznym. Pomiary testowe prowadzono w zakresie naprezen od
0 do 65 MPa.

2.2. Wyniki pomiaréw odksztalcen i naprezen w zelbetowym dnie kompo-
zytowym
Zgodnie z wyzej przedstawiong metodyka obcigzano zbiornik ci$nieniem
(wtlaczano wodg) i rejestrowano naprezenia i odksztatcenia dna kompozyto-
wego, a wyniki podano na ponizszych wykresach.

Zbiornik obcigzano cisnieniem (od 0 do 0,5 MPa) przez 15000 cykKli, co
odpowiada okresowi eksploatacji zbiornika przez 20 lat (w projektowaniu
przyjmuje si¢ zazwyczaj taka trwato$¢). Stwierdzono tylko nieznaczne rysy na
betonie, a odksztatcenie dna nie przekraczato okoto 10 mm.
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Rys.10. Naprezenia w funkcji ci$nienia w zbiorniku (pomiar ciagly nr 4)
2.3. Wyniki pomiaru odksztalcen i naprezen w dnie zbiornika wzmocnio-
nego betonem ze zbrojeniem rozproszonym i siatka poliweglanowa

W podobny sposob zarejestrowano odksztalcenia i naprezenia w dnie ze
zbrojeniem rozproszonym, a wyniki przedstawiono ponize;j.
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Rys.12. Odksztatcenie dna w funkcji czasu (szczegot pomiaru nr 1)

W trakcie pomiaréw stwierdzono stosunkowo duzy rozrzut wynikéw od-
porno$ci na pekanie przy zginaniu, co jest charakterystyczng cechg kom-
pozytow betonopodobnych, ktora zwigzana jest z niejednorodno$cia struktury
zbrojenia rozproszonego [1, 2, 5].
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Rys.14. Odksztatcenia dna w funkcji czasu (pomiar ciagly nr 2)

Pierwsze zarysowania gornej powierzchni plyty betonowej, ktére poka-
zano na ponizszych rysunkach pojawily si¢ juz przy obcigzeniu cisnieniem
wynoszacym okoto 0,1 MPa.
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Rys.16. Napre¢zenia w funkcji cisnienia (pomiar nr 2)

Zwigkszanie ciSnienia w zbiorniku powyzej 0,2 MPa powodowalo
zwigkszanie si¢ szczelin w ptycie kompozytowej, lecz ptyta stalowa zapewniata
w dalszym ciggu szczelnos¢ konstruke;ji.
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Rys.17. Oznaczenia rys

Rys.18. Widok rysy S2 przy ci$nieniu w zbiorniku, p = 0,12 MPa
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Rys.19. Widok rysy S2 przy ci$nieniu w zbiorniku p = 0,18 MPa

> 3 : ¥
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Rys.20. Widok rysy S2 przy cisnieniu w zbiorniku p = 0,18 MPa
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3. Podsumowanie i wnioski

Otrzymane wyniki pomiaréw potwierdzaja z dobra doktadnoscig wyniki
obliczen numerycznych, co $wiadczy o prawidlowosci przyjetych zalozen
W modelach obliczeniowych. W przypadku dennicy wzmacnianej zelbetem nie
stwierdzono wystepowania rys na betonie przy obcigzeniu cisnieniem rzedu
0,4 MPa, (napre¢zenia w dnie kompozytowym nieprzekraczajace 200 MPa,
a przemieszczenia rzgdu kilku mm), a wiec cisnieniu jakie moze wystapi¢ pod-
czas cksploatacji zbiornikdw ci$nieniowych stosowanych, w szczegdlnosci
w technice wodnej (np. w stacjach uzdatniania wody). Przeprowadzono badania
trwalosciowe tak skonstruowanej dennicy poddajac ja obciazeniu ci$nieniem
(15000 cykli obcigzen zmiennym ci$nieniem od 0 MPa do 0,5 MPa — odpo-
wiada to eksploatacji zbiornika poddawanego zmiennemu obcigzeniu ci$nie-
niem przez okres okoto 20 lat). W trakcie badan nie stwierdzono wystepowania
istotnych rys w betonie (przy niszczeniu wzmocnienia dna nie stwierdzono
takze uszkodzen wewnetrznych, tak struktury betonu jak i pretow zbrojenio-
wych). Swiadczy to o przydatnosci takiego dna kompozytowego do produkciji
zbiornikoéw cisnieniowych o duzej objetosci (duzy iloczyn pV).

W przypadku dennicy stalowej wzmocnionej betonem ze zbrojeniem roz-
proszonym i poliweglanowa siatkg zbrojeniowa osiagnicto naprezenia rzedu
15 MPa, a wiec kilkakrotnie wigksze niz publikowane wyniki badan (w litera-
turze warto$¢ ta podawana jest na poziomie 2 MPa, lecz wylacznie tylko dla
betonu z samym zbrojeniem rozproszonym). W badanym dnie zastosowano
jeszcze dwie siatki poliweglanowe obrocone wzgledem siebie o 45° (rys. 2), co
dato tak znaczne zwigkszenie wytrzymatosci dna kompozytowego. Producent
tej siatki nie posiada wynikéw badan, ktore moglyby potwierdzi¢ uzyskane
wyniki. Mozna wiec przyja¢ z duzym prawdopodobienstwem, iz wyniki te sa
prawidtowe, a wiec to rozwiazanie konstrukcyjne moze by¢ przydatne w pro-
dukcji zbiornikow o duzej $rednicy (znaczne zmniejszenie masy ptaskiej den-
nicy kompozytowej) obcigzonej ciSnieniem wewnetrznym zbiornika nie prze-
kraczajacym 0,1 MPa.

Reasumujac nalezy stwierdzi¢, iz zastosowanie plaskich dennic kompo-
zytowych (skladajacych sie z cienkiej ptyty stalowej zapewniajacej szczelno$¢
zbiornika i zelbetu lub betonu ze zbrojeniem rozproszonym oraz siatka poli-
weglanowa) upraszcza konstrukcje zbiornika (dennica dolna wykonana bez-
posrednio w fundamencie, a dennica gorna wykonana tak jak przedstawiono to
na rysunku 2, w wariancie Al i A2), pozwala zwieksza¢ jego pojemno$¢,
szczegblnie tam, gdzie ograniczona jest ona warunkami budynku oraz zmniej-
sza koszty wykonania (jest to szczegdlnie istotne w przypadku produkcji zbior-
nikéw ze stali gatunkowych, ktoére stosowane sa obligatoryjnie w przygoto-
waniu wody pitnej). Eliminuje takze konieczno$¢ stosowania stalowych dennic
elipsoidalnych, szczegdlnie o duzych $rednicach, ktoérych wykonywanie jest
trudne techniczne i kosztowne).
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Analiza wlasciwosci dynamicznych ukladu hydraulicznego za po-
moca graféow rozgrywajacych parametrycznie

Adam Deptula — Politechnika Opolska

Streszczenie. Opracowanie przedstawia zastosowanie grafow zaleznosci i struktur roz-
grywajacych parametrycznie do analizy i syntezy wlasnosci dynamicznych uktadu ma-
szynowego. Skierowany graf zaleznosci przeptywu sygnatow w uktadzie maszynowym
opisuje powigzania wielkosci wejsciowych, wyjsciowych oraz parametréw konstrukcyj-
nych. Przeprowadzono ocen¢ informacyjng otrzymanych rozwigzan grafowych dla opty-
malizacji konstrukcji z uwzglgdnieniem dekompozycji decyzyjnej na pojedyncze para-
metry konstrukcyjne i/lub eksploatacyjne. Wprowadzono wielokrotng numeracj¢ wierz-
chotkowa jednoznacznie okre$lajacg podporzadkowanie elementéw w uktadzie. W celu
doktadniejszego odwzorowania analizowanego uktadu hydraulicznego wprowadzono do-
datkowy wierzchotek czasowy, uzyskujac strukture z zamknigta petla sprzgzenia zwrotnego.

1. Wstep

We wspolczesnej technice wystepuja systemy zawierajace uktady o roz-
nym charakterze fizycznym, np.: elektromechaniczne, pneumatyczne, hydrau-
liczne, itp. Projektowanie i analiza tego typu systeméw wymaga stosowania
odpowiednich form opisu i metod badawczych w celu zastosowania odpo-
wiedniej procedury optymalizacyjnej. W studium dynamiki dowolnego systemu
wystepuja zwykle trzy etapy:

— opracowanie modelu matematycznego, tzn. sformutowanie zwigzkow (np.
rownan rozniczkowych) opisujacych procesy zachodzace w przyjetym
modelu fizycznym,

— okreslenie wlasno$ci dynamicznych uktadu na podstawie badan modelu
matematycznego; wlasnosci te pozwalajg przewidywaé przebiegi procesoOw
wywotanych réznymi przyczynami,

— podjecie ewentualnych decyzji projektowych zmierzajacych do zapewnie-
nia pozadanych (optymalnych) zmian w zachowaniu badanego uktadu.

Model procesu projektowania danego uktadu musi umozliwi¢ ustalenie
odpowiednich relacji oraz prawidtowosci potrzebnych do iloSciowego ujecia
tego procesu. Powinien takze zawsze uwzglednia¢ mozliwosci rozwoju danego
uktadu w zakresie strukturalnym i parametrycznym.

Zagadnienie modelowania uktadow mechanicznych za pomoca grafow
sprowadza si¢ m.in. do analizy i syntezy, gdzie korzysta si¢ z analogii wyni-
kajacej z identycznego ich opisu matematycznego. Modele opisujg dany uktad z
rézng doktadnoscig. Optymalizacja przebiegu obliczen, a takze znalezienie
wersji optymalnych projektowanego uktadu wymagajg spetnienia odpowie-
dnich ograniczen oraz maksymalizacji albo minimalizacji zbioru kryterialnego.
Grafy i liczby strukturalne od dawna odgrywaja role jako modele uktadow
mechanicznych [26, 27] i nadal sa systematycznie rozwijane [2, 3].
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Ponadto w badaniach analizy i syntezy liniowych i nieliniowych uktadow
regulacji przydatne s3 réwniez modele dynamiczne przedstawione w postaci
réwnan macierzowo-wektorowych [1]. Macierze strukturalne i rownania stanu
umozliwiajg w prosty sposob przedstawienie struktury funkcjonalnej i dyna-
micznej zlozonych ukladoéw regulacji, a takze okreslenie zwigzkow migdzy
wspotrzednymi stanu uktadu oraz migdzy wspotrzednymi stanu a parametrami
wej$ciowymi (sterujacymi, zaktdcajacymi i wymuszajacymi) [13].

Grafy przeplywu mocy (grafy wiazan) i ich zwigzek z modelowaniem
uktadu zostaty przedstawione m.in. w [4, 21], natomiast grafy stosowane
w uktadach hydraulicznych w [22]. Istnieje takze wiele opracowan literatu-
rowych dotyczacych zastosowania Bond Graphs dla uktadéw hydraulicznych
[14, 18, 20]. Ponadto istnieja specjalne grafy strumieniowe, np.: w inzynierii
chemicznej i procesowe;j.

W odréznieniu od grafow, struktury dendrytowo-drzewiaste nie maja
cykli, ale moze istnie¢ rdzna liczba wierzchotkdéw poczatkowych. Dlatego takie
struktury maja zastosowanie do wariantowego przeszukiwania i optymalizacji
rozwigzan projektowanego uktadu, np.: [24, 25].

W opracowaniu model matematyczny uktadu maszynowego stanowi grupa
funkcji wigzacych ze soba rozne zmienne i w ten sposob opisujacych powia-
zania migdzy wielkosciami w uktadzie. Zmienne reprezentuja okre§lone
wiasciwosci uktadu, na przyktad zmierzone wartosci wyjs¢ uktadu, wartosci
licznikow, wystapienia zdarzen (tak/nie), itp. Tablice decyzyjne i funkcje lo-
giczne [7, 17, 23, 24] maja zastosowanie w zagadnieniach modelowania
uktadow maszynowych, ktore opisane sa m.in. rownaniami rézniczkowymi
(zwyczajnymi lub czastkowymi). Wystepujace parametry konstrukcyjne maja
wplyw na przebieg nieznanych funkcji zaleznych od czasu. Tradycyjna analiza
typu Wejscie — Wyjscie i Wyjscie — Wejscie danego uktadu metoda grafu
zalezno$ci prowadzi do otrzymania grup wierzchotkowych o nastgpujacych
wiasnosciach [6]:

— elementy wewnatrz danej grupy majg duzo potaczen informacyjnych,
— poszczegodlne grupy maja wzajemnie mato potaczen informacyjnych.

W ten sposob otrzymuje si¢ wytyczne konstrukcyjne. Nalezy zaznaczy¢,
ze istnieje mozliwo$¢ otrzymania wielokrotnych (wieloznacznych) rozwigzan
z grafu zaleznos$ci i dlatego selekcje odpowiednich podrozwigzan mozna prze-
prowadzi¢ z wykorzystaniem klasyfikatorow drzewiastych z sieci neuronowych
[11, 23]. Preferowane jest uzyskanie jak najwigkszej informacji na temat
zaleznos$ci wystepujgcych pomiedzy poszczegolnymi parametrami w uktadzie.
Dlatego odmienne podej$cie moze by¢ przeprowadzone jako przetlumaczenie
skierowanego grafu zaleznosci na strukture¢ drzewiasta rozgrywajacg parame-
trycznie [16, 17]. Poniewaz dane parametry konstrukcyjne i eksploatacyjne
moga by¢ matematycznie zwigzane ze sobg w roézny sposob, konieczny jest
zapis skierowanego grafu zaleznosci w celu okreslenia zmiennych decyzyjnych.
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2. Zastosowanie grafu zaleznoSci do analizy wlasno$ci dynamicznych
ukladu maszynowego

Model matematyczny danego uktadu maszynowego jest opisany ukladem
réwnan algebraiczno-rézniczkowo-catkowych, w ktorych wystepuja znane war-
tosci liczbowe parametrow konstrukcyjno-eksploatacyjnych i niewiadome funk-
cje zalezne od czasu. W wyniku zapisania i przeprowadzenia rozkltadu grafu
zalezno$ci tych funkcji, otrzymuje si¢ grupy rozktadu, ktore strukturalnie
opisuja wiasnosci kolejnych poduktadéw danego ukladu maszynowego oraz
zbior odpowiednich parametréw konstrukcyjnych i eksploatacyjnych.

Aby dang strukture uktadu zaprojektowac na inne warunki pracy, nalezy
zmieni¢ wartoséci liczbowe parametréw konstrukcyjno-eksploatacyjnych. Wo-
bec nowych zalecanych warunkéw pracy zmienig swoje zachowanie niewia-
dome funkcje zalezne od czasu. Dlatego obowigzuje zasada, ze wierzchotkami
grafu sg oceniane funkcje zalezne od czasu, natomiast decyzjami — parametry
konstrukcyjne i /lub eksploatacyjne oraz przeksztalcenia analityczno-alge-
braiczne.

Przyklad

Na rysunku 1 [19], przedstawiono uproszczony schemat hydrauliczny
uktadu sktadajacego si¢ z pompy zgbatej, zaworu przelewowego, rozdzielacza
i silnika obcigzonego duzym masowym momentem bezwtadnosci, natomiast na
rysunku 2 przedstawiono schemat blokowy ukladu w pakiecie programu
Matlab/Simulink. W opracowaniu celowo nie podano wartosci liczbowych pa-
rametroOw konstrukcyjno-eksploatacyjnych, gdyz nie bedg wyznaczane wykresy

w procesie modelowania.
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Rys.1. Schemat hydrauliczny uktadu

Silnik
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Model matematyczny powyzszego uktadu ma postac:
1) réwnania natgzenia przeptywu z pompy:

QS = Qp - pp _sz gdZIe L:

RpO po pp pz r S

1)

oraz:

pp — cisnienie w linii tlocznej pompy,

Qp — wydajnos¢ teoretyczna pompy,

Qz — nategzenie przeptywu przez zawor przelewowy,

Qs — natezenie przeplywu podawane do cze¢sci odbiorczej uktadu;

Rpo — wypadkowa opornos¢ przeciekéw wewnetrznych w ukladzie,

Rpp — opornos$¢ przeciekow pompy okreslona ze sprawnosci wolumetryczne;j,

— opornos¢ przeciekow zaworu przelewowego okreslona z nachylenia cha-
rakterystyki statycznej zaworu dla ci$nien ponizej ci$nienia otwarcia,

Rr — oporno$¢ przeciekow rozdzielacza,
Rs — opornos¢ przeciekow silnika okreslona ze sprawno$ci wolumetrycznej,
2) rownania zaworu przelewowego:

o, K
T

0., =0 dla py<po o

1

?sz dla pp > po (2

gdzie:

T — stala czasowa zaworu przelewowego,

K — przewodno$¢ zaworu przelewowego (nachylenie charakterystyki statycznej
w zakresie pp > po)

3) rownania strat cisnienia na odcinku pompa — silnik:
pp:R[QSJ'-pS (3)
gdzie:

ps — ci$nienie w komorze silnika,

Qs — natgzenie przeplywu podawane do czgsci odbiorczej ukfadu na uzupet-
nienie strat wywotanych $ci§liwoscig cieczy i niezbedne do zapewnienia
silnikowi odpowiedniej predko$ci obrotowej,

Ri — opornos¢ instalacji hydraulicznej; oporno$¢ instalacji uwzglednia straty
ci$nienia w przewodach i na rozdzielaczu,

4) rownania doptywu do silnika:

dps 1 D
i ¢ @
gdzie:
o — predkos¢ katowa walu silnika,
D — chtonnos¢ jednostkowa silnika,
C — kapacytancja uktadu,
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c=r
B

gdzie:

V — objetos¢ cieczy w linii ttocznej uktadu,

B — zastepczy modul Scisliwosci cieczy uwzgledniajacy rowniez sprezystosé
$cianek przewodow,

5) rownania momentow silnika:

do D R
o _D  _K, 5
R 5)

gdzie:
R — oporno$¢ mechaniczna w ruchu obrotowym silnika,

J - dube masowy moment bezwladnosci mas wirujacych, obciazajacy silnik
zgbaty.

Rys.2. Schemat blokowy uktadu

Przedstawiony model matematyczny nie zawiera dostownie wielko$ci ob-
cigzenia zewngtrznego w postaci momentu Ms, chociaz zwigzek dla Qp oraz w
jest zaznaczony informacyjnie jako k na rysunku 4. W szczegdlnosci, jesli nie
jest obcigzony silnik, tzn. nawet caty uktad hydrauliczny, to ci$nienie zasilajgce
nalezy poroéwnaé ze stratami hydrauliczno-mechanicznymi. W opracowaniu
wielkos¢ k posiada sens informacyjny, natomiast w ogoélnym przypadku analizy
strukturalnej nalezy uwzgledni¢ przeptywy informacji, masy i energii. Dlatego
mozna uzna¢ rownania (4) i (5) za szczeg6lne przypadki bardziej ogdlnych
rownan [13]:
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V. d
MS _ﬁps —(JE-FBJCUS
27 d
Wy :7|:QS (Ch E"'ijps}
s

gdzie:

Vs — obj¢tos¢ robocza silnika,

J —moment bezwtadnosci silnika,

B — wspolczynnik tarcia lepkiego w silniku,
Ch — pojemno$¢ hydrauliczna silnika,

Kw — wspotczynnik przeciekow w silniku,

ktore mozna przeksztatci¢ do postaci bardziej przypominajacych réwnania (4)
i (5):
d

1Ly
dsz_Ch Os

VS Kw
—S—w-—"p;
22C, . C,
4y M5 Vips B,
dt J 2z J J

co jest zgodne z ogélnym modelem dynamicznym silnika [13] (rys. 3).

P. + M,

“ 27 [V

F

C,D+K, JD+B

2x IV, >

Rys.3. Og6lny model dynamiczny silnika

Poniewaz niewiadome funkcje (parametry) Pp, Ps, Qs, Qzp, @ sa obliczane
m.in. na podstawie danego wejscia uktadu Qp, wigc istnieje struktura syste-
mowa (rys. 3). Wynikaja stad nastepujace zapisy grafu zaleznosci:

1) z jakich sygnatow powstat dany sygnat:

Qup(Pp); Po(Qs, Ps); Ps(Qs, @); w(Ps); Qs(Qp, Py, Qp);
2) jakie sygnaty tworzy dany sygnat:

Qs(Pp, Ps); Po(Qzp, Qs); Qp(Qs); Ps(Pp, @); Qp(Qs); ao(Ps)
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Rys.4. Struktura systemowa uktadu hydraulicznego

Ogolnie mozna otrzyma¢ rozwigzanie grafowe w uj¢ciu drzewiastym dla
uktadu hydraulicznego z rysunku 1 przy uwzglgdnieniu parametrow konstruk-
cyjnych i nastepujacych warunkowych zapisow zaleznosci:

1) z jakich sygnatow powstat dany sygnat:

Qzp(PplK,T); Po(Ps;Qs|R1); Ps(Qs|C; |C,D); (Ps|D,J;R); Qs(Qp; PrlRso; Qap);
2) jakie sygnaty tworzy dany sygnat:

Qs(Pp,Ri;Ps,C); Po(Qzp, K, T;Qs,Rp0); Qap(Qs); Ps(Ppyw, D,J); Qu(Qs); 0(Ps,D,C)

W tym przypadku ostatecznie otrzymano rozwigzanie grafowe (dla wierz-
chotka poczatkowego Qn), ktore jest wieloznaczne (wielokrotne) z punktu wi-
dzenia kolejnego otrzymywania konkurencyjnych podgrup drugiego i czwar-
tego rzedu:

- ({va QS’ va PS’ R|1 C})’ - ({Tv sz}v {K})’ - ({QZP}’ {K}v {T})v
——({K, Qu}). {T}, ———{Rpe}, ————({w, J}, {D}), ————~({w. D}, {J} (5)

3. Skierowany graf przeplywu sygnaléw dla struktur rozgrywajacych
parametrycznie

Uktad hydrauliczny (rys. 1), sktadajacy si¢ z elementow potaczonych ze
sobg w sposob umozliwiajacy przeplyw sygnatéw, moze by¢ zapisany za po-
mocg grafu zaleznosci dla struktur drzewiastych rozgrywajacych parame-
trycznie [8, 9, 10]. W uktadzie otwartym przeplyw sygnatu wystepuje tylko
w jednym kierunku od wejscia do wyjscia (tzn. sygnal wyjsciowy jako infor-
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macja nie jest podany z powrotem na wejscie). Jedna z cech dynamicznych
uktadow maszynowych wynikajacg z ich natury jest wystgpowanie bardzo
licznych prostych, skosnych i ztozonych sprzezen zwrotnych. Sprzgzenie zwrot-
ne zapewnia wplyw uzyskanych w procesie optymalizacji wynikow z bloku
koncowego (w postaci charakterystyk czasowych wielkosci zaleznych od czasu)
na selekcje 1 mozliwo§¢ wykorzystania informacji merytorycznych naptywaja-
cych do bloku poczatkowego.

Aby dany uktad mogt by¢ analizowany jako uktad zamknigty, konieczne
jest sprzgzenie zwrotne powodujace, ze sygnat wejSciowy nie zalezy jedynie od
wewnetrznego stanu obiektu, ale takze od aktualnej wartosci sygnalu wyjscio-
wego. Dlatego konieczne jest wprowadzenie w zapisie grafu zalezno$ci do-
datkowego wierzchotka poczatkowego Qn potaczonego z wierzchotkiem konco-
wym @ powrotng decyzja przejscia k. Ostatecznie model matematyczny ana-
lizowanego uktadu hydraulicznego moze by¢ jednoznacznie zapisany za pomo-
ca skierowanego grafu zalezno$ci przeptywu sygnalow przedstawionego na
rysunku 5.

Rys.5. Skierowany graf zalezno$ci przeptywu sygnatow

Przetlumaczenie skierowanego grafu zalezno$ci na struktur¢ drzewiasta
z cyklami, a nast¢pnie na struktur¢ rozgrywajaca parametrycznie, pozwala na
okreslenie obszaru rozwigzan dopuszczalnych, a nastgpnie wybor wiasciwej
procedury optymalizacyjnej.

Struktura rozgrywajaca parametrycznie okresla nowe stany pracy uktadu
jako nastgpstwa podjetych decyzji, tj. zmian wartosci parametréw konstruk-
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cyjnych i/lub eksploatacyjnych. Dobdr obszaru zmienno$ci tych parametréw
powinien by¢ jak najlepszy, umozliwiajacy uzyskanie w procesie optymalizacji
odpowiedniej funkcji celu (np. wydajnosci wlasciwej, sprawnosci, podwyzsze-
nia trwatosci). Zasob i rodzaj informacji, uzyskany z modelu matematycznego
opisujacego analizowany musi by¢ jak najwigkszy. Dlatego przeprowadza si¢
rozktad grafu zaleznosci od danego wierzchotka, uwzgledniajac wszystkie para-
metry konstrukcyjne i/lub eksploatacyjne zapisane oddzielnie, a nie sposobem
interakcyjnym. Taki sposob rozktadu grafu zaleznosci na strukturg rozgrywaja-
cg parametrycznie od wierzchotkow poczatkowych Qs i Py z uwzglgdnieniem
dodatkowego wierzchotka poczatkowego przedstawiono w pracy [9]. Kazda ze
struktur posiada wiasciwy zapis analityczny (G, oraz G, gdzie i oznacza
wierzchotek, od ktérego dokonano rozktadu grafu), jednoznacznie okreslajacy
sposob przejscia z grafu zaleznosci na strukture drzewiasta.

Kazdy element gr ma zawsze podporzadkowane sobie podlegle elementy
gi. Zarowno elementy Qr, jak i elementy gi mogg wystepowaé wiele razy w wy-
razeniu G"w nawiasach (“...)" o réznych wartosciach indeksu k, a wiec na
roznych pigtrach struktury drzewiastej. Dlatego konieczne jest wprowadzenie
wielokrotnej numeracji wierzchotkowej, jednoznacznie okreslajacej podporzad-
kowanie elementow w uktadzie [8].

W dalszej czesci pracy przedstawiono rozktad grafu zalezno$ci przeptywu
sygnatéw od ustalonego wierzchotka poczatkowego Qs z uwzglednieniem wie-
lokrotnej numeracji wierzchotkowej i dodatkowego wierzchotka poczatkowego
Qp dla sprzezenia zwrotnego.

W pierwszej kolejnosci otrzymuje si¢ strukture drzewiastg z cyklami (rys.
6), opisang wstepnie rdéwnaniem (6). Poniewaz z odpowiedniego wierzchotka
koncowego mozna powrdci¢ do wierzchotka wcezedniejszego, a nawet poczat-
kowego, to uzyskuje si¢ zapis analityczny (7)

1 dQ," 1dQ," 1dQ 1dQ,°
G' =(°0L(RIPPL(2 , ® 3 gt 41V 3 2 3 gt 4 7
o = (Qu(RIPRCo-Qa K=y CJaQua(—F =% QYT (j Qui( -5
25y, L dPs* , e e o 1dPs' _dPs? 1d@' _dw’s.(0)
- =55 efgpicrp D— dta) Ck tjQsl), — = 2> p&s _—do plo
T, CJatP (1P, (‘e Qs (211Qs5) Cats D s s

1 da) 1 dPs dPs 1 da) do’
dtw? k 2(6qr¢ zey_i ——— R—L 15)4)3)2)1)0
o (ol CRR (IS - P =T g R )

dQ ! , 1dQ,"

? dt 4

l dQ 22
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do'
_ — 211615 A’Di [ dteot (CkODL (C1t s3\1 6’_77 D— - =——
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Rys.6. Struktura drzewiasta z cyklami i wierzchotkiem poczatkowym Qs
z uwzglednieniem wielokrotnej numeracji wierzchotkowe;j

W nastgpnym etapie uzyskuje si¢ strukture drzewiasta rozgrywajacg para-
metrycznie, przedstawiong na rysunku 7. Wprowadzona numeracja wierzchot-
kowa jednoznacznie okresla stany uktadu na strukturze drzewiastej rozgrywa-
jacej parametrycznie.

Dekompozycja decyzyjna likwiduje interakcje parametréw konstrukcyjno-
eksploatacyjnych, gdyz projektant moze zdecydowac si¢ jedynie na pojedyncze
ich zmiany i obserwacje jak niewiadome funkcje zalezne od czasu zachowuja
sie¢ wobec zalecanych nowych warunkéw pracy. Graf zaleznosci z drzewami
rozgrywajacymi parametrycznie posiada zalete w postaci istnienia zwigzku
rangi waznosci wierzchotkow (stanow) z wysokoscig struktury drzewiastej.
Dlatego mozna otrzymac rozne struktury drzewiaste z cyklami i rézne struktury
drzewiaste rozgrywajace parametrycznie dla réznych poczatkowych wierzchot-
kow rozktadu, jako odpowiednie zbiory wytycznych projektowania [8, 9, 10].

Giy = PR~ OSiC RIPp;%%: € Jdtpsi(‘1pp, D%f [ dte (kQp: (UtIQS))',
¢ JarQupiC-2 d‘gfp: ~Qs2)’))’
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25
Rys.7. Struktura drzewiasta rozgrywajaca parametrycznie od wierzchotka
poczatkowego Qs z uwzglednieniem wielokrotnej numeracji wierzchotkowe;j

. 1 1 dps’
Gu =( ppg(i-RTsz;(Z RIPplzﬁ),Ed— * [ dtPs; (*1Pp}, D= j dte? (CkQ,5 (tIQs)’,
1dps™ _dPs™  1de" 1dew’ 1 dps™
-2 p=22 222 prY =22 ¢ [ dte? (ki Qs == |,
C dt ¢ dt e J dtes dt 6\4) ") J dt, ( J (* Q3 (4tJsy,) C dt e
dPs‘”1 1do® da) szp 1 szp 1 dps’
——— R— K—= (?[dtQz 3_77 —Qst(*RIPpZ, = —=>
DT dta dtﬁ‘))))) jsz Qs CRIPRE, S
1 dpPs* dPs 1do® _do® (9)
dtPs. (°1P ”1,D dtet Pk tjQst)’,-=— D— ,-=— ,R— )%,
J- i Peo J- ©; (kQp: (11Q ) C dt g4 dt g« J dtgs dtege )
1do’ 1drs*® _dPs*  1do™ da) 1 dQzp?
diw? (k t]Qsty,-—— ,D— ,-=— ,R— z
J dts ('[ o st(l[]Qg‘s) C dt g dt ge J dtgs dta\)))))))T dt .
1dQz 1 dPs®
jdthp2 L,% ,-Qs2(* Rlppj;;,c m jdtPs (°1PpZ,D te(7 "‘dta;f(stpg(%[t]Qs;\;)gy
1dps™® _dPs* 1 daf’” , 1do® 1dps™ _ dpPs®
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C dt g dt g« J dtgs dt 8\6) V Jdts ¢ '[ o1 ng( HtiQsss) C dt g dt g4
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—FE%, — )))))))))

Rozktad grafu zaleznosci od ustalonego wierzchotka poczatkowego P,
z uwzglednieniem dodatkowego wierzchotka Q, oraz wielokrotnej numeracji
wierzchotkowej prowadzi kolejno do wyrazen (8) i (9), a strukturg drzewiastg
rozgrywajacg parametrycznie, opisang réwnaniem (9) przedstawiono na ry-
sunku 8.
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Dla réznych wierzchotkow poczatkowych struktury drzewiaste rozgry-
wajgce parametrycznie roznig si¢ miedzy soba wysokoscig i szerokoscia.
Ksztalt kazdej z nich oznacza sposoéb doprowadzenia uktadu do okreslonego
stanu tj. do zmiany w zachowaniu si¢ wielkosci zaleznej od czasu. Struktury
najmniej rozgrywajace (o najmniejszej liczbie decyzji i stanéw) moga do-
prowadzi¢ do optymalnego zachowania si¢ uktadu znacznie szybciej. Na roz-
nych pictrach (a nawet tych samych) struktury drzewiastej moga wystgpowac
stany uktadu reprezentowane przez te same wielkosci zalezne od czasu. Jednak
kazdy stan zwigzany jest z innymi zmianami parametrow konstrukcyjnych i/lub
eksploatacyjnych i przeksztalceniami analityczno-algebraicznymi. Dlatego
wprowadzona wielokrotna numeracja wierzchotkowa jednoznacznie rozroznia
wszystkie stany uktadu.

4. \Wnioski

Optymalne projektowanie uktadéw maszynowych stanowi dla projektanta
bezcenne narzgdzie $wiadomego ksztaltowania ich cech i wlasciwosci. Opty-
malizacja uktadu oznacza takie przyporzadkowanie warto$ci zmiennych decy-
zyjnych (parametrow konstrukcyjnych i/lub eksploatacyjnych), ktore daja mini-
malng lub maksymalng warto$¢ funkcji celu (kryterium). Okreslenie tego kry-
terium oraz warunkow ograniczajacych czy definiujacych zmienne decyzyjne
jest podstawowym krokiem w optymalizacji konstrukcji. Do najczesciej sto-
sowanych metod optymalizacyjnych nalezg [12]:

— metoda Monte Carlo,
— metoda gradientowa,
— metoda systematycznego przeszukiwania.

Zastosowanie grafow zaleznosci 1 drzew rozgrywajacych parametrycznie
umozliwia decyzyjne przedstawienie kolejnosci zmian wartosci arytmetycznych
parametréw konstrukcyjnych i eksploatacyjnych, celem osiggnigcia wymaga-
nego zachowania si¢ uktadu, np.: maszynowego. W odroznieniu od tradycyj-
nych grafow zaleznosci i klasyfikatorow drzewiastych, graf zaleznosci z drze-
wami rozgrywajacymi parametrycznie posiada zalete w postaci istnienia zwiaz-
ku rangi waznos$ci wierzchotkéw (standow) z wysokoscia struktury drzewiastej.
Tradycyjny graf zaleznosci z rozktadu wzgledem réznych wierzchotkow ocenia
jedynie range waznosci wierzchotkow wzgledem siebie wedtug grupowania
taksonomicznego:

— wierzchotki zwigzane duza liczba powigzan powinny by¢ w ustalonej
grupie,

— r6zne grupy wzgledem siebie powinny by¢ powigzane malg liczbg
powiazan,

— rozktad od wierzchotka waznego prowadzi do otrzymania matej liczby grup
0 duzej licznosci.

337



CYLINDER 2010

Algorytmiczny sposob tworzenia struktur graficznych z modelu matema-
tycznego uktadu opisuje optymalizacyjng metode systematycznego poszuki-
wania. Struktura rozgrywajgca parametrycznie opisuje przestrzen mozliwych
rozwigzan w celu znalezienia optimum funkcji celu. Wprowadzony dodatkowy
wierzchotek czasowy, wynikajacy z modelu fizycznego, prawidlowo opisuje
petle sprzgzenia zwrotnego na grafie zalezno$ci.

Istniejg dalsze mozliwosci uogodlnien dla grafow zaleznosci z dodatko-
wymi wierzchotkami czasowymi dla ujemnych sprzezen zwrotnych. Z kolei
synteza struktur uzyskanych w wyniku rozktadu grafu zaleznosci od réznych
wierzchotkéw poczatkowych pozwolitaby jednoznacznie okre$li¢ najwazniejsze
Zmienne decyzyjne (i ich zmiany) odpowiadajace za optymalne zachowanie si¢
catego uktadu maszynowego.

W rozpatrywanym uktadzie hydraulicznym, po uwzglednieniu dodatko-
wego sprzezenia zwrotnego w sensie informacyjnym projektowania, uktad
(ksztalt) drzew rozgrywajacych parametrycznie nie ulega zmianie w sensie
strukturalnym, a jedynie dodane sa odpowiednie rozgatgzienia. Oznacza to, ze
cel opracowania w znaczeniu metod grafowych projektowania zostat osiagnigety,
a rozpatrywany uktad hydrauliczny stanowit jedynie przykladowy obiekt dla
obliczen decyzyjnych.
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Wplyw doboru typow funkcji multiplikatywnego rownania regresji
wielokrotnej na range waznosci parametrow konstrukcyjno-eksploa-
tacyjnych ukladow maszynowych

Rafal Luszczyna, Marian A. Partyka — Politechnika Opolska

Streszczenie. W monografii przedstawiono koncepcje szczegdétowej analizy rangi
waznosci parametrow konstrukcyjno-eksploatacyjnych uktadow maszynowych. Zapre-
zentowano algorytm projektowania, stanowiacy integracj¢ logicznych drzew decyzyj-
nych i metody analizy regresji wielokrotnej. Postgpowanie takie jest poprawne, gdyz
najpierw drzewa logiczne wyznaczaja rang¢ waznos$ci kolejno dla parametréw kon-
strukcyjno-eksploatacyjnych, a potem w danej kolejno$ci jest wykonywana multiplika-
tywna aproksymacja. Wykazano adekwatno$¢ iloczynowej wartosci wspotczynnika
regresji Rii multiplikatywnego réwnania regresji wielokrotnej i optymalnego decyzyj-
nego drzewa logicznego dla danego ukltadu parametréw [7]. Ponadto wykazano mozli-
wos¢ wprowadzenia poprawki wspotczynnika regresji wybranego czynnika multiplika-
tywnego rownania regresji w postaci dodania indywidualnego sktadnika, bedacego
funkcjg innego typu i ksztattu, wyznaczonego metoda najmniejszych kwadratow. Takie
postepowanie wplywa na poprawe iloczynowego wspolczynnika regresji Ry multipli-
katywnego rownania regresji.

1. Wstep

Optymalizacja dyskretna uktadow maszynowych oparta na logicznych
drzewach decyzyjnych ma na celu wyznaczenie hierarchicznej rangi waznos$ci
parametréw konstrukcyjno-eksploatacyjnych, tj. wytycznych co do kolejnosci
podejmowanych decyzji z punktu widzenia realizacji zatozonej funkcji celu
(wskaznika jakos$ci — trwalosci, wydajnosci, sprawnosci, ...) [5, 7]. Jednak tego
typu podejscie nie daje odpowiedzi jakosciowych, ktéore moga okresla¢ wprost
range waznosci parametrow konstrukcyjno-eksploatacyjnych w przypadku
istnienia kilku rownoprawnych drzew optymalnych.

W celu uzupehienia rozwigzan dyskretnych (rozwigzania powyzszego
problemu), zaproponowano w opracowaniu integracje logicznych drzew decy-
zyjnych z metoda analizy regresji wielokrotnej. Dziatanie tego typu umozliwia
jako$ciowg ocen¢ rangi wazno$ci parametréw konstrukcyjnych i eksploata-
cyjnych rozpatrywanych uktadow [5, 7].

W literaturze brak jest modeli, metod, algorytmow, zwigzanych z progno-
zowaniem jako$ciowym tego typu. Analiza wynikdéw opracowania $wiadczy
0 prawidtowosci zastosowania tego typu oceny.

2. OKreSlanie rangi wazno$ci parametréw konstrukcyjno-eksploatacyj-
nych pompy wirowej Smiglowej z zastosowaniem wielowartosciowych
drzew logicznych

Obiektem badan eksperymentalnych byta turbina doswiadczalna opraco-
wana z wykorzystaniem konstrukcji seryjnie produkowanej pompy wirowej
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smiglowej 25P21-2 Warszawskiej Fabryki Pomp i Armatury WAFAPOMP
S.A. [2, 3, 4, 5]. Badania byly wczesniej przeprowadzone [10] dla r6znych
katow nachylenia fopatek wirnika ¢ [*], predkosci obrotowej n [I/min], nate-
zenia przeptywu Q [m®min], mocy N [kW], wysokosci podnoszenia H [m]
i sprawnosci 7 [%]. Wyniki pomiaréw podano w tabeli 1 [2, 3, 4, 5, 10].

Parametry znamionowe $miglowej turbiny do$wiadczanej [10]

Tabela 1

Lp 4 n Q H N n

' ['] [I/min] [m3/min] [m] [kW] [90]
1 21 800 5,96 4,6 2,3 51,1
2 21 1000 7,77 8,5 5,4 50
3 21 1200 7,97 6,8 4,7 52
4 17 800 5,3 47 2,2 52,5
5 17 1000 6,4 5,7 3,2 53,3
6 17 1200 7,15 6,7 4,3 54,9
7 17 1400 7,93 7,9 5,4 52,9
8 13 800 4,63 4,3 1,9 58,8
9 13 1000 5,62 6,5 3,6 61,4
10 13 1200 6,3 7,7 4,9 63,6
11 13 1400 7,03 9,3 6,7 63
12 10 800 3,85 4,5 1,5 52,4
13 10 1000 5,09 7,3 3,5 57
14 10 1200 5,54 8,3 4,5 59,7
15 10 1400 5,79 8,2 47 63,1

Dotychczasowe opracowania literaturowe przedstawionej $migtowej turbi-
ny doswiadczalnej wyznaczaja ¢ i n, jako najwazniejsze parametry w procesie
projektowania. W szczego6lnosci metoda wielowartosciowych drzew logicznych
z r6znym kodowaniem dla opisu zmian arytmetycznych parametréw byta wielo-
krotnie stosowana [2, 3, 4, 5, 6, 7, 8, 9], gdyz podtrzymuje ona wyniki badan
eksperymentalnych [10].

W przypadku, gdy kazdy parametr konstrukcyjny i/lub eksploatacyjny,
przyjmujacy wartosci liczbowe z okreslonego przedziatu zostanie oznaczony
ustalong zmienng logiczng dwu- lub wielowarto$ciows, to mozna przeprowa-
dzi¢ dyskretyzacje takich przedziatow liczbowych. Zbidr wszystkich kombina-
cji liczbowych tworzy drzewo wariantow o liczbie pigter rownej liczbie parame-
trow konstrukcyjnych i/lub eksploatacyjnych, gdyz w przypadku tradycyjnego
drzewa logicznego na pojedynczym pigtrze moze by¢ tylko jedna zmienna logi-
czna. llo$¢ podprzedziatdéw danego przedziatu oznacza liczbe galezi w jednej
wigzce gatagzkowej, a liczba wszystkich $ciezek z dotu do gory drzewa logicz-
nego odpowiada doktadnie liczbie wszystkich kombinacji warto$ci dyskretnych
rozpatrywanych przedziatow [3, 4, 5, 7, 8, 9].

Jezeli wszystkie $ciezki tradycyjnego drzewa logicznego oznaczaja zbior
wszystkich wariantow teoretycznych procesu optymalizacji dyskretnej, to nale-
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zy wyodrebni¢ tylko warianty prawdziwe, czyli realizowalne, tzn. spetniajgce
wymagania optymalizacyjne [3, 7].

Jesli w drzewach logicznych bedzie obliczana liczba galezi prawdziwych
danego zagadnienia optymalizacji dyskretnej z mozliwo$cig zamiany picter ze
zmiennymi logicznymi, przypisanymi konkretnym parametrom konstrukcyjnym
i/lub eksploatacyjnym, to tylko drzewa logiczne z najmniejsza liczbg galezi
prawdziwych opisujg jednoczesnie rangg waznosci takich parametréw od naj-
wazniejszego na dole do najmniej waznego na gorze. W przypadku istnienia
kilku drzew z najmniejsza liczba gatezi prawdziwych nalezy takie drzewa trak-
towa¢ rownoprawnie. Upraszczanie drzew dokonuje si¢ z gory na dot jako wy-
kreslanie pelnych wiazek gatazkowych. Nie moga takze wystepowac gatazki
izolowane [3, 7]. Przyklady ustalonych optymalnych drzew logicznych dla
uktadéw: npQHN oraz pnHQN podano na rysunku 1.

N §

Rys.1. Wielowarto$ciowe drzewa logiczne duk%ad(')w: npQHN (liczba gatezi 32) oraz
@NHON (liczba gatezi 32) [6]

Zakresy przedziatow kolejnych parametrow konstrukcyjno-eksploatacyj-
nych opisano zmiennymi logicznymi w nastgpujacy sposob [6]:

- ¢=10-kod0, @ =13-kod 1, ¢ =17 -kod 2, ¢ =21 —Kkod 3,
— n=800-kod0,n=1000-kod1,n=1200-kod 2, n=1400 — kod 3,

— Qe(3;4]-kod0,Qe(4; 5] —kod 1, Qe (5; 6] —kod 2, Qe (6; 7] — kod 3,
Qe(7; 8] — kod 4,
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— He(4;5]-kod 0, He (5; 6] — kod 1, He (6; 7] — kod 2, He (7; 8] — kod 3,
He(8; 9] —kod 4, He(9;10] - kod 5,

— Ne(1;2]-kod0,Ne(2; 3] —kod 1, Ne(3; 4] — kod 2, Ne (4; 5] — kod 3,
Ne(5; 6] —kod 4, Ne(6; 7] —kod5,

co doprowadzito do kodowego zapisu wielowartosciowe]j funkcji logicznej
(tabela 2).

Parametry znamionowe $migltowej turbiny doswiadczalnej zakodowane po-
wyzszymi wielowartosciowosciami przekodowano na inne: ¢ =0, 1; n =0, 1;
Q, H, N =0, 1, 2 (tabela 3). Takie postepowanie oznacza, ze przewiduje si¢
mniejszg liczbe podprzedziatow dla ustalonych przedziatow liczbowych para-
metrow konstrukcyjno-eksploatacyjnych [3].

Kodowy zapis funkcji logicznej opisujacej
zakresy zmian parametréw znamiono-

wych $miglowej turbiny doSwiadczalnej Zmodyfikowana wielowartoSciowa
[3, 6] tabela 2 [3, 6]
Tabela 2 Tabela 3
Lp. ® n Q H N i) n Q H N
1 3 0 2 0 1 0 0 0 0 0
2 3 1 4 4 4 1 0 1 0 0
3 3 2 4 2 3 0 0 1 1 1
4 2 0 2 0 1 1 0 2 0 1
5 2 1 3 1 2 0 1 2 1 1
6 2 2 4 2 3 0 1 1 2 1
7 2 3 4 3 4 1 1 2 1 1
8 1 0 1 0 0 1 1 2 1 2
9 1 1 2 2 2 1 0 2 2 2
10 1 2 3 3 3 0 1 2 2 2
11 1 3 4 5 5
12 0 0 0 0 0
13 0 1 2 3 2
14 0 2 2 4 3
15 0 3 2 4 3

Tradycyjne drzewa logiczne z najmniejsza liczba gatgzi prawdziwych na-
zywaja sie optymalne i stanowig konstrukcyjne wytyczne dla projektanta w sen-
sie rangi waznos$ci parametrow konstrukcyjnych i/lub eksploatacyjnych. Ozna-
cza to, ze nawet mata zmiana wartosci liczbowej arytmetycznej waznego para-
metru moze spowodowac radykalng zmiang¢ (dobrg lub zlg) w zachowaniu si¢
badanego uktadu maszynowego, natomiast nawet duze zmiany wartosci liczbo-
wych mato waznych parametrow nie powoduja duzych zmian w zachowaniu si¢
badanego uktadu [3]. Tego typu podejsciem kierowano si¢ rowniez W innych
opracowaniach literaturowych [2, 3, 4, 5, 6, 7, 8, 9].
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3. Algorytmiczna integracja logicznych drzew decyzyjnych z analiza
regresji wielokrotnej

Ogo6lny multiplikatywny model regresji wielokrotnej dla uktadu parame-
trow o randze wazno$ci wyznaczonej za pomocg logicznych drzew decyzyjnych
mozna przedstawi¢ w nastgpujacej postaci [5, 7]:

Y:A‘f}(Xr).f2(Xr2)"“'f;l—1(Xr7])'fn(Xr) (1)

gdzie: f;(X, ) — funkcje aproksymujqce poszczegdlne zmienne niezalezne we-
dtug rangi waznosci.

Indeks r informuje o hierarchii wazno$ci danego parametru, a poszczego6l-
ne czynniki aproksymujace rownania (1), jak rowniez parametr A, thumaczacy
swoja obecnoscig zalezno$ci fizykalne (tozsamosci jednostkowe), okresla po-
nizszy algorytm [5, 7]. W tym algorytmie, kolejnos¢ aproksymacji dla poszcze-
g6lnych zmiennych niezaleznych jest wyznaczana wedtug ich rangi waznosci za
pomoca logicznych drzew decyzyjnych. Takie podejscie wymaga tradycyjnego
zatozenia jakosci dopasowania modelu w postaci wspotczynnika regresji R, ktory
powinien by¢ mozliwie najwyzszy, ale jednoczesnie zapewnia mozliwos¢ dobo-
ru réznych typow i ksztaltow funkcji oddzielnie dla kolejnych zmiennych nieza-
leznych [1, 5, 7]. Takiej zalety nie posiada wielokrotna regresja addytywna.

Y,
P J
Y, X fi(X,) Y, =
LA, = i " = yid f](X)
p J
VX, = (X)) = Y=o
1 r 2 7
2 2 J(Z(X
¥ |
; J
You, X f(X ) Y Yoo
-y Foot = n— Fu_y = I —
" " ! f;lfl(er, )
¥ {
1
Yanr = fn(Xr) = A Vl
: : f(X,) nzl

Na podstawie powyzszego algorytmu postawiono tez¢ o wzroscie iloczy-
nowej warto$ci wspotczynnika regresji Ry multiplikatywnego rownania regresji
wielokrotnej w stosunku do spadku liczby gatezi prawdziwych (po redukcji)
logicznego drzewa decyzyjnego. Dlatego podstawowym kryterium oceny jest
wartos$¢ iloczynowa wspolczynnika Ry, tj. iloczyn sktadowych wspotczynnikow
R funkeji f;( X, ) multiplikatywnego rownania regresji wielokrotnej (1).
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4. Ocena rangi waznosci parametrow konstrukcyjno-eksploatacyjnych
z zastosowaniem analizy regresji wielokrotnej i poprawki aproksyma-
cyjnej

W analizie oceny jakosciowej rangi waznos$ci oznaczono poszczegdlne
parametry konstrukcyjno-eksploatacyjne za pomoca odpowiednich zmiennych

niezaleznych ¢ — X1, n — X2, Q — X3, H— X4, N — X5 i zmiennej zaleznej # — Y

(sprawno$¢ pierwotna — wyliczona na podstawie danych empirycznych) [5, 7].

Tabela 4 przedstawia zestawienie modeli i odpowiadajgcym im réwnan
regresji dla uktadu npQHN z uwzglednieniem kolejnosci aproksymacji dla
zmiennych niezaleznych wedtug ich rangi waznosci.

Zestawienie modeli i odpowiadajacych im rownan regresji dla ukladu npQHN [6]

Tabela 4
= *
Y1 =f(x2) lI\{/I,odel Y1 =al*X2+ a2
R=0,4637 |"°%" |y1=0,01*X2 + 45,605
nanie
- * N * N *
Y2 = f(X1) II\{/I’odel Y2 = al*X1"3 + a2*X1"2 + a3*X1 + a4
R =0,9243 nz;)r:);/(; Y2 =0,0011*X1"3 — 0,0523*X1"2 + 0,786*X1 — 2,7072
Y3 = f(X3) Model [Y3 =al*X3"M + a2*X3"3 + a3*X3"2 + a4*X3 + a5
R :_O 8770 Row- |Y3 =0,001*X3"4 —0,0206*X3"3 + 0,1417*X3"2 — 0,3293*X3
' nanie |+ 1,0868
= *XAN3 + * Y AN *
Y4 = f(x4) lI\{/I,odel Y4 = al*X4"3 + a2*X4"2 + a3*X4 + a4
R=0,6777 n:r:ig Y4 = -0,0018*X4"3 + 0,0391*X4"2 — 0,2818*X4 + 1,6323
Y5 = (X5) Model |Y5 =al*X5™ + a2*X5"3 + a3*X5"2 + a4*X5 + a5
R = 0.7295 Row- | Y5 =0,0029*X5"4 — 0,0459*X5"3 + 0,2461*X5"2 — 0,5339*X5
' nanie |+ 1,3936

Nalezy zaznaczy¢, ze im wigksza jest wartos¢ wspotczynnika regresji R, tym
lepsza jest jakos¢ predykcji modelu. Mozna oczywiscie uzyska¢ duzo wyzsze
warto$ci wspolczynnika regresji R wykorzystujac do tego celu algorytm regresji
krokowej postepujacej lub wstecznej. Biorgc jednak pod uwagg integracje
analizy regresji wielokrotnej i metody wielowartosciowych drzew logicznych,
nie mozna w tym przypadku odrzuci¢ z modelu zmiennych o matym znaczeniu.
Postgpowanie tego typu moze by¢ niezgodne z istotg logicznych drzew decyzyj-
nych, gdyz zostaty one zbudowane w oparciu o wartosci logiczne obejmujace
odpowiednie przedzialy na wszystkich danych pomiarowych. Wszystkie zamo-
delowane rownania charakteryzujg si¢ jednostajnym przebiegiem krzywej apro-
ksymujacej (adekwatnie do rozrzutu) [5, 7].

Ostateczng posta¢ modelu regresji wielokrotnej dla uktadu npQHN o danej
randze wazno$ci parametréw konstrukcyjnych i eksploatacyjnych mozna przed-
stawi¢ w nastepujacy sposob:
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Y=A*Y1(X2)*Y2(X1)*Y3(X3)*Y4(X4)*Y5(X5) )

Kolejnos¢ czynnikow danego réwnania ma decydujacy wplyw na kon-
cowy wynik analizy statystycznej. Kolejne czynniki rownania powstaja na bazie
obliczen wartosci liczbowych funkcji celu uwzglgdniajacych rownania regresji
zmiennych niezaleznych o wyzszej randze wazno$ci. Multiplikatywne rownanie
regresji jest wynikiem koncowym obliczen uwzgledniajacych range waznos$ci
danych parametréw na podstawie kolejnosci obliczen etapowych [6].

Jezeli za kryterium oceny hierarchii wazno$ci parametrow konstrukcyjno-
eksploatacyjnych na poszczegdlnych pietrach drzewa logicznego beda przyjete
odpowiednie warto$ci wspdtczynnikow regresji R, to otrzymana warto$¢ wspot-
czynnika iloczynowego Ri wyznaczy jako$¢ regresji z uwzglednieniem rangi
wazno$ci rozpatrywanych parametréw (w przypadku istnienia drzew réwno-
prawnych). Warto$¢ iloczynowego wspolczynnika Ry dla ukladu parametrow
npQHN wynosi 0,1858 [6]. Powyzsze obliczenia popieraja teze o zaleznosci
iloczynowej warto$ci wspdtczynnika regresji Ry multiplikatywnego réwnania
regresji wielokrotnej i optymalnego decyzyjnego drzewa logicznego dla danego
uktadu parametrow. Istnieje mozliwos¢ poprawy iloczynowej wartosci wspot-
czynnika regresji Ri poprzez poprawe wybranych czynnikéw rownania multi-
plikatywnego w sensie aproksymacji.

Przyklad:

Jezeli y,=a-x,+b dla k = 1, ., n tzn. y=a-x+b jest liniowym

rozwigzaniem aproksymacyjnym funkcji jednej zmiennej niezaleznej, to istnieje

mozliwo$¢ poprawy danego rozwigzania w nastepujacy sposob np.:
y=a-x+b+c-AXx) 3

gdzie:

¢ —niewiadoma,

A(x) — dowolna ustalona funkcja (np.: log(x), sinh(x), exp(x), ...);

oraz:

> 45 ) %0 (4)
gdyz: -
n 2 n 2
F(C):Z(a'xk+b+c'A(xk)_yk) :Z(C'A(xk)+8k) ®)
k=1 k=1
n Yo Alx)
OF 23 (e A )+e, ) Ay )=0=c=—t — ©6)
oe k= ZAZ(xk)
=1

Tego typu podejscie jest poprawne dla parametrow konstrukcyjno-eks-
ploatacyjnych o niskiej randze wazno$ci. Modele matematyczne reprezentujace
rozrzuty takich zmiennych niezaleznych moga zosta¢ skorygowane poprzez
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dodanie indywidualnego sktadnika bgdacego funkcjg innego typu i ksztaltu.
W szczegolnosci ogélny model zaleznosci Y5 = f(X5) z tabeli 4 mozna po-
prawi¢ w nastepujacy sposob:

Y5 = al*X5™ + a2*X5"3 + a3*X5"2 + a4*X5 + a5 + a6*arctan(X5)  (7)

Y5 =0,0105*X5"4 — 0,1992*X5"3 + 1,4312*X5"2 — 4,959*X5 — 0,3576
+ 6,3009*arctan(X5) (8)

Warto$¢ wspodlczynnika regresji R réwnania (8) wynosi 0,7831, co po-
prawia iloczynowa wartos¢ Ry multiplikatywnego rownania (2) regresji wie-
lokrotnej na 0,1995.

Gdyby jednak skorygowa¢ w sensie aproksymacyjnym model rozrzutu
danych zmiennych niezaleznych o wysokiej randze waznosci, jak w przypadku
zalezno$ci Y1 = f(X2) dla uktadu parametrow ngQHN, to otrzymane wyniki
(tabela 5) potwierdza powyzsze zatozenie.

Zestawienie modeli i odpowiadajacym im réwnan regresji dla ukladu npQHN
z uwzglednieniem poprawki aproksymacyjnej modelu zaleznosci Y1 = f(X2)

Tabela 5
— * *
Y1 = f(X2) ll\{/l,odel Y1 =al*X2 + a2 + a3*log(X2)
R = 0,4642 naor:’:]e Y1 = 0,0156*X2 + 80,9769 — 5,944*|og(X2)
= * N * N *
Y2 = f(X1) II\{/I’odel Y2 = al*X1"3 + a2*X1"2 + a3*X1 + a4
R =0,9264 n;’nVIVe Y2 = 0,0008*X1"3 — 0,037*X12 + 0,5571*X1 — 1,9209
= * N * A\ * N\ *
Y3 = f(X3) Model |Y3 =al*X3" + a2*X3"3 + a3*X3"2 + a4*X3 + a5

_ Réw- |Y3 =0,0015*X3"4 — 0,033*X3"3 + 0,2486*X3"2 — 0,7274*X3
R =0,8637 .
nanie + 1,62

Model |Y4 =al*X4"3 + a2*X4"2 + a3*X4 + a4

Ya=f(x4) |-

R=04631 | P | Y4 =-0,0004*X4"3 + 0,0068*X4"2 — 0,041*X4 + 1,0839

Y5 = f(x5) Model | Y5 = al*X54 + a2*X5"3 + a3*X5"2 + ad*X5 + a5

R = 02496 | ROW- | Y5 = -0,0003*X5%4 + 0,004*X5"3 — 0,0191*X52 + 0,0383*X5

nanie |+ 0,9715

Wspoltezynniki regresji rownan aproksymujacych zmienne niezalezne (pa-
rametry konstrukcyjno-eksploatacyjne) o nizszej randze waznosci przy zacho-
waniu pierwotnych modeli rozrzutu danych (tabela 4) ulegty do$¢ znacznemu
spadkowi. Tloczynowa warto$¢ wspotczynnika regresji Ry multiplikatywnego
réwnania (2) regresji wielokrotnej wynosi w tym przypadku 0,0429.

Celem potwierdzenia istotnosci wptywu rangi waznosci zmiennych nieza-
leznych na iloczynowa warto$¢ wspotczynnika regresji Ry z punktu widzenia
wprowadzenia poprawki aproksymacyjnej przeprowadzono obliczenia dla ukta-
du parametréw o konfiguracji pnHQN.
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Zestawienie modeli i odpowiadajacym im réwnan regresji dla ukladu pnHQN [6]
Tabela 6

—_ * N * N *
Y1 = f(X1) Model |Y1 =al*X1"3 + a2*X1"2 + a3*X1 + a4

R =0,8680 I:;:i: Y1 = 0,0596*X1"3 — 2,8544*X1"2 + 43,086*X1 — 146,97

Y2 = f(X2) Model |Y2 =al*In(X2) + a4

R=0,7254 |ROW= Iy) = 1413%In(X2) + 0,016
nanie

Model |Y3 =al*X4" + a2*X4"3 + a3*X4"2 + ad*X4 + a5

Y3_: f(x4) Row- |Y3 =-0,0024*X4"4 + 0,068*X4"3 — 0,6988*X4"2 + 3,1242*X4
R =0,3429 )
nanie —4,1089
= * 7AY * A\ * N\ *
Y4 = £(X3) Model |Y4 = al*X3" + a2*X3"3 + a3*X3"2 + a4*X3 + ab

_ Row- |Y4 =0,0033*X3"4 —0,0706*X3"3 + 0,5481*X3"2 — 1,8168*X3
R =0,5156 .
nanie |+ 3,1206

Model |Y5 = al*X5"3 + a2*X5"2 + a3*X5 + a4

Y5 =f(X5) (o
R =0,9202 n;r:’i: Y5 = 0,0046*X5"3 — 0,0614*X5"2 + 0,2036*X5 + 0,8183
Y=A*Y1(X1)*Y2(X2)*Y3(X4)*Y4(X3)*Y5(X5) 9)

lloczynowa warto$¢ wspolczynnika regresji Rii rownania (9) dla danego
uktadu parametrow (pnHQN) wynosi 0,1024 [6].

Poréwnujac otrzymane wyniki (tabele 4 i 6) dla powyzszych rozpatrywa-
nych ukladow mozna wyciggnaé wniosek o wickszej waznosci prgdkosci obro-
towej n w stosunku do kata nachylenia topatek wirnika ¢ (0,1858 > 0,1024).

Stanowi to zatem podstawe do rozstrzygnigcia rangi waznosci danych parame-
trow (w przypadku istnienia dwoch rownoprawnych drzew optymalnych) [6].

Ponadto model zaleznosci Y5 = f(X5) z tabeli 6 mozna poprawi¢ apro-
ksymacyjnie w sposob nastepujacy:
Y5 = al*X5"3 + a2*X5"2 + a3*X5 + a4 + a5*sin(3*X5) (10)
Y5 = 0,004*X5"3 — 0,0542*X5"2 + 0,1697*X5 + 0,871 + 0,0266*sin(3*X5) (11)
Warto$¢ wspotczynnika regresji R roéwnania (11) wynosi 0,9507 i wptywa
na poprawe iloczynowej wartos¢ Rii multiplikatywnego réwnania (9) regres;ji
wielokrotnej (Rii= 0,1058).

Analizujac dane zagadnienie tak jak w poprzednim przypadku z drugiej
strony, tj. z punktu widzenie wprowadzenia poprawki aproksymacyjnej do mo-
delu rozrzutu danych niezaleznych o wyzszej randze waznosci otrzymuje sig:

— dla zaleznosci Y4 = f(X3):
Y4 = al*X3" + a2*X3"3 + a3*X3"2 + a4*X3 + a5 + a6*cos(2*X3)  (12)
Y4 =-0,0342*X3"4 + 0,8641*X3"3 — 7,9611*X3"2 + 31,6391*X3 — 44,6889
+0,1691*cos(2*X3) (13)
- gdzie warto$¢ wspotczynnika regresji R = 0,6006;
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— dla zalezno$ci Y5 = f(X5):
Y5 = al*X5"3 + a2*X5"2 + a3*X5 + a4 (14)
Y5 = 0,0024*X5"3 — 0,0361*X5"2 + 0,1415*X5 + 0,8754 (15)
— warto$¢ wspotczynnika regresji R = 0,6132.

Iloczynowa warto$¢ wspolczynnika regresji Rii multiplikatywnego réwna-
nia (9) regresji wielokrotnej spadta do wartosci 0,0795.

5. Podsumowanie

Wyniki analiz statystycznych dotyczacych znaczenia kolejnosci aproksy-
macji rozrzutoéw danych pomiarowych poszczegdlnych parametréw oraz sposob
doboru typow funkcji aproksymujacych f;( X, ) przedstawiono w [5, 6, 7].

Woprowadzenie poprawki aproksymacyjnej poprzez dodanie indywidualnego
sktadnika bedacego funkcja innego typu i ksztaltu daje rozne rezultaty z punktu
widzenia rangi waznosci danego parametru konstrukcyjno-eksploatacyjnego.
Tloczynowa warto$¢ wspoétczynnika regresji Ry jest traktowana jako zbior infor-
macji poszczegolnych wspdlczynnikow regresji R funkcji aproksymujacych
fi(X, ) zuwzglednieniem rangi waznosci zmiennych niezaleznych.

Uwzglednienie poprawki aproksymacyjnej w modelu rozrzutu zmiennej
niezaleznej o niskiej randze waznosci pozwala na poprawe wartosci Ri. W przy-
padku odwrotnym, tj. korekty modelu rozrzutu zmiennej niezaleznej o wysokiej
randze wazno$ci otrzymuje si¢ odwrotny efekt. Jest to wynikiem poprawy
wspoétczynnika regresji R rownania korygowanego kosztem pozostatych war-
tosci wspolczynnikow regresji rownan opisujacych rozrzuty zmiennych nieza-
leznych o nizszych rangach waznosci.

Nalezy pamigtaé, ze multiplikatywne rownanie regresji wielokrotnej da-
nego uktadu parametrow jest adekwatne do drzewa logicznego o tej samej
konfiguracji pigtrowej. Wynika stad wniosek, ze nie mozna uzyska¢ z jednego
drzewa logicznego (adekwatnie rownania multiplikatywnego) wigcej informacji
niz daje ono w rzeczywistosci. Dlatego przy korekcie modelu rozrzutu istotnej
zmiennej niezaleznej (dotyczy parametru o wysokiej randze waznosci) otrzy-
muje si¢ spadek iloczynowej wartosci wspotczynnika regresji Rj.
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50 lat dzialalnosci normalizacyjnej w dziedzinie napedow i sterowan

hydraulicznych

Wiadystaw Burzynski — Komitet Techniczny PKN Nr 160 ds. Napedow i Ste-
rowan Hydraulicznych

Streszczenie. W monografii oméwiono rys historyczny dziatalno$ci normalizacyjnej w
zakresie napedow i sterowan hydraulicznych prowadzonej na szczeblu krajowym,
regionalnym i migdzynarodowym. Omoéwiono zakres dzialalnosci normalizacyjnej Ko-
mitetu Technicznego ISO/TC 131 Fluid Power Systems, jego struktur¢ organizacyjng
i wyniki prac prowadzonych w Komitecie. Podano wykaz norm i dokumentéw normali-
zacyjnych opracowanych przez ten Komitet wedlug stanu na 30 czerwca 2010 r.
Omowiono réwniez istotne zmiany zachodzace w normalizacji krajowej po podpisaniu
uktadu stowarzyszeniowego RP z UE.

1. Wprowadzenie

Pod koniec lat pieédziesiatych ubieglego stulecia nastapit gwattowny
wzrost zapotrzebowania na hydrauliczne i pneumatyczne uktady napedowe i ste-
rujace w roznych dziedzinach techniki. Odbudowujacy si¢ po II wojnie $wia-
towej przemyst i osrodki projektowo-konstrukcyjne musiaty sprosta¢ temu wy-
zwaniu. Do pionierow, ktorzy podjeli prace w zakresie napgdow i sterowan
hydraulicznych w kraju nalezaty: Centralne Biuro Konstrukcyjne Obrabiarek
(CBKO) w Pruszkowie, obecnie Centrum Badawczo-Rozwojowe Obrabiarek,
Centralne Biuro Konstrukcyjne Urzadzen Budowlanych w Warszawie (CBKUB),
obecnie Przemystowy Instytut Maszyn Budowlanych w Kobytce k. Warszawy,
owczesne Centralne Biuro Konstrukcyjne Urzadzen Chemicznych w Krakowie
(CBKUCH), Przemystowy Instytut Maszyn Rolniczych (PIMR) w Poznaniu,
Zaktady Urzadzen Okretowych (HYDROSTER) w Gdansku, Wytwornia Sprzg-
tu Komunikacyjnego (WSK) we Wroctawiu, obecnie Kombinat PZL-HYDRAL
S.A. Do pionierow nalezaly réwniez Katedra Maszyn Dzwigowych i Urzadzen
Transportowych Politechniki Wroctawskiej, obecnie Instytut Konstrukcji i Eks-
ploatacji Maszyn (IKEM) i 6wczesna Katedra Przerobki Plastycznej Poli-
techniki Warszawskiej [1, 2, 3].

Powstajgce w tym czasie rozwigzania konstrukcyjne elementow i uktadow
hydraulicznych ze zrozumiatych wzgledéw nie byty zamienne pomiedzy sobg.

Powodowato to w konsekwencji réznego rodzaju utrudnienia w wymianie
towarowej, co zmusito konstruktoréw i normalizatoréw do szukania rozwigzan,
jezeli nie catkowicie likwidujacych to przynajmniej zmniejszajacych te utrud-
nienia. Coraz czgséciej w pracach konstrukcyjnych zaczeto stosowac¢ metody
normalizacyjne, poczatkowo w skali zaktadéw i biur projektowo-konstruk-
cyjnych, potem w kraju, w koncu w skali regionalnej i miedzynarodowe;.
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2. Dzialalno$¢ krajowa

17 marca 1961 roku w owczesnym Ministerstwie Przemystu Cigzkiego
(MPC) odbyta sie konferencja, w wyniku ktorej zostala przeprowadzona ankieta
dotyczaca produkcji elementéw uktadow napedow i sterowan hydraulicznych
oraz potrzeb MPC w tym zakresie w latach 1961-1965. Ankieta ta byta podsta-
wa opracowania 6wczesnego Departamentu Techniki Elektromaszynowej MPC
pt. ,,Materiaty i wnioski dotyczace ujecia zagadnienia rozwoju hydrauliki sito-
wej w zaktadach podleglych Ministerstwu Przemystu Cigzkiego w latach 1961-
1965”. Opracowanie to obejmowato, oprécz omdéwienia wynikow ankiety, pro-
pozycje dotyczace powotania gestora ds. hydrauliki sitowej, podziatu zadan pro-
dukcyjnych pomigdzy dwczesne zjednoczenia, wnioski dotyczace utworzenia
osrodkow: konstrukcyjno-badawczego i normalizacyjnego, spraw unifikacji
i normalizacji elementow napedow i sterowan hydraulicznych (Yacznie z propozy-
cja kolejnosci prac normalizacyjnych) oraz nawigzania wspolpracy z zagranica.

W 1961 roku Prezes PKN powotat do zycia Komisj¢ Normalizacyjng ds.
Napedow i Sterowan Hydraulicznych pod przewodnictwem doc. Leona Gosztowtta
z Politechniki Warszawskiej majacej na celu uporzadkowanie zagadnien nor-
malizacji w tej dziedzinie.

26 wrzesnia 1961 roku w Zakladzie Mechaniki i Transportu Wewnetrz-
nego odbyto si¢ inauguracyjne posiedzenie Komisji, w ktorym wzigto udziat 27.
przedstawicieli roznych instytucji zwigzanych z hydraulika: L.Gosztowtt (Poli-
technika Warszawska), J.Pasierski, W.Bortkiewicz (CBKUB Warszawa),
T.Miernik i M.Nacht (CBKUCH Krakow), St.Krzywicki (PPiOl), E.Baca
(BKTMiUB Warszawa), Z.Konkolnik i E.Olko (WSK Wroctaw), K.Wozniak,
F.Topolinski, B.Zajgc, J.Zydkowicz (BPPCeram), H.Zawislak (Biprohut
Gliwice), St.Jagielski (PIMR Poznan), J.Mierzynski, Z.Sadkowski, J.Lubert,
W.Siemigtkowski i T.Wysokinski (PKN), J.Miracki (Komisja Obrabiarek
i Oprzyrzadowania), R.Zalewski (URSUS Warszawa), |. Soliborski,
H.Urbanowski, M.Hoszowski, J.Klimala i Z.Klinger.

Na posiedzeniu uzgodniono migdzy innymi ramow3g tematyke prac komisji
obejmujgca w pierwszej kolejnosci: klasyfikacje, terminologie, symbole gra-
ficzne, wymagania i badania, ktora w przyszto$ci powinna by¢ uzupeliona
0 tematyke cieczy roboczych. Ze wzgledu na réznorodno$¢ zagadnien napedow
i sterowan hydraulicznych i napedow i sterowan pneumatycznych, Komisja
uznata, Zze nie powinna ona obejmowac¢ zagadnien pneumatyki za wyjatkiem
zagadnien wspolnych dla obu tych dziedzin.

W okresie swojej dziatalnosci Komisja uzgodnita caly szereg projektow
norm dla napedéw i sterowan hydraulicznych, z ktdrych 13 zostalo ustano-
wionych w 1964 roku.

Ustawa z dnia 27 listopada 1961 roku o normalizacji [4] ugruntowata
w swiadomos$ci Polakéw idee obowigzkowego systemu normalizacji, w mysl
ktorej podobnie jak w dekrecie z 1953 roku Polski Komitet Normalizacyjny byt
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centralnym organem administracji panstwowej w zakresie normalizacji, dziatal-
no$¢ normalizacyjna stala si¢ jednym z podstawowych zadan ministerstw.

Na czele Komitetu stal Prezes powotywany przez Prezesa Rady Mini-
strow. Przy Komitecie dzialata Rada normalizacyjna — kolegialny organ
opiniodawczo-doradczy PKN.

Ze wzgledu na zakres obowigzywania i znaczenia dla gospodarki narodo-
wej ustawa rozrozniata:

— Polskie Normy oznaczane znakiem PN, ustanawiane przez PKN — po-
wszechnie obowigzujace,

— Normy branzowe oznaczane znakiem BN, ustanawiane przez wlasciwego
ministra — obowiazujace w zakresie okre$lonej branzy (dziedziny gospo-
darki) niezaleznie od organizacyjnego podporzadkowania zaktadu pracy,

— Normy zakladowe oznaczane znakiem ZN ustanawiane przez dyrektora
zjednoczenia, ktory mogt przekaza¢ to uprawnienie kierownikowi zaktadu
pracy — obowigzujaca w jednym lub kilku zaktadach pracy.

1 grudnia 1963 roku Zjednoczenie Przemystu Lotniczego (ZPL) powo-
falo przy WSK Wroclaw petlnomocnika ds. hydrauliki sitowej oraz O$rodek
Konstrukcyjno-Doswiadczalny ds. Hydrauliki Sitowej (OHK), ktéremu jedno-
cze$nie powierzono funkcje Branzowego Osrodka Normalizacyjnego.

20 i 21 grudnia 1963 roku w WSK Wroctaw odbyta si¢ I Konferencja
Branzowa Hydrauliki, na ktérej zostala powotana Komisja Normalizacyjna
OKH przy WSK Wroctaw w sktadzie: Zdzistaw Konkolnik (WSK Wroctaw) —
przewodniczacy, Wiadystaw Burzynski (WSK Wroctaw) — z-ca przewodni-
czacego oraz czionkowie: Kosinska (Hydroster Gdansk), Henryk Zawislak
(Biprohut Gliwice), Jacek Stecki (PEDEA Krakow), Bohdan Kmita (CBKO
Pruszkow), Eugeniusz Baca (BKTMiUB Warszawa), Jerzy Stumpt (ZKMPW
Gliwice), przedstawiciel CBKUB Warszawa oraz przedstawiciel PKN. Komisja
ta mimo r6znych zmian organizacyjnych w WSK Wroctaw, powotywana kil-
kakrotnie od nowa przez éwczesne Zjednoczenie Przemystu Lotniczego i Sil-
nikowego (ZPLiS) dziatala nieprzerwanie, od 19 pazdziernika 1977 roku pod
przewodnictwem prof. Edwarda Palczaka (Politechnika Wroctawska), do czasu
powotania w 1994 roku Normalizacyjnej Komisji Problemowej (NKP) Nr 160
ds. Napedow i Sterowan Hydraulicznych prowadzac dzialalno$¢ normalizacyjna
w dziedzinie napgdow i sterowan hydraulicznych wynikajaca z udziatu w kra-
jowych, regionalnych i migdzynarodowych organizacjach normalizacyjnych
poprzez programowanie i planowanie prac normalizacyjnych, opracowywanie,
opiniowanie i uzgadnianie projektow norm oraz koordynacje tych prac.

Projekty norm byty uzgadniane ze wszystkimi zainteresowanymi instytu-
cjami w kraju, a szczegolnie z gldéwnymi wytwodrcami, odbiorcami i uzytkow-
nikami oraz whasciwymi placowkami naukowo-badawczymi. Zasada ta zostata
zachowana rowniez w sktadach Komisji Normalizacyjnych, na ktorych naste-
puje ostateczne uzgodnienie projektow norm.
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Powszechnie przyjeta praktyka stosowang przez Komisje bylo opraco-
wanie 1 uzgodnienie normy zakladowej OKH a nastepnie na jej podstawie opra-
cowanie Polskiej Normy.

15 stycznia 1964 roku w WSK Wroctaw odbylto si¢ inauguracyjne po-
siedzenie Komisji Normalizacyjnej OKH przy WSK Wroctaw z udzialem
przedstawiciela PKN w osobie inz. Tadeusza Wysokinskiego. Na posiedzeniu
omoOwiono sprawy organizacyjne dotyczace migdzy innymi zasad wspotpracy
z PKN oraz ustalono wstepny plan potrzeb w zakresie opracowania norm dla
hydrauliki w roku 1964 i latach dalszych obejmujace tematyke terminologii,
symboli graficznych, klasyfikacji, wielko$ci podstawowych i charakterystycz-
nych, wymiaréw przylaczeniowych, wymagan i badan.

29 marca 1972 roku Sejm uchwalil ustaw¢ o zniesieniu Centralnego
Urzedu Jakosci i Miar i Polskiego Komitetu Normalizacyjnego [5], a jedno-
cze$nie uchwalit ustawe o utworzeniu Polskiego Komitetu Normalizacji i Miar
(PKNiM) [6] nadajac mu status Centralnego organu administracji panstwowe;j
w sprawach normalizacji, miar i probiernictwa. Nalezy zaznaczy¢, ze nowa
ustawa nie uchylila postanowien ustawy z 1961 roku. Tak wigc PKNiM dziatat
w gruncie rzeczy na podstawie dwoch ustaw: z 1961 roku i z 1972 roku.

8 lutego 1979 roku Sejm uchwalit ustawe o jakosci wyrobow, ustug, robot
i obiektow budowlanych [7] bedaca kolejg zmiang ustawy o normalizacji z 1961 r.
polegajacej na dodaniu do zakresu dziatania PKNiM zagadnienia jakosci.
W stosunku do ustawy z 1972 r. nazwe¢ PKNiM zmieniono na PKNMiJ. W za-
kresie normalizacji nie nastgpity istotne zmiany w stosunku do ustawy z 1961 r.

W 1989 roku po przemianach spoteczno-gospodarczych eksperci 6wczes-
nego PKNMilJ podjeli prace majace na celu dostosowanie polskiego systemu
normalizacji do stosowanego w krajach wspdlnoty europejskiej i catkowita
harmonizacje polskich norm z normami europejskimi.

W 1991 roku w krajowym systemie normalizacyjnym zaszty istotne zmia-
ny: rozwigzano RWPG a tym samym ustala prowadzona przez nig dziatalnosci
normalizacyjna, podpisano uktad stowarzyszeniowy RP z UE ktéry zawieral
migdzy innymi warunki dostosowania prawa polskiego do wymagan swobod-
nego przeplywu kapitalu, towardéw, ustug i ludzi. Duzym zaskoczeniem dla
owczesnych wiladz bylo znaczenie, jakie w tym zakresie strona unijna przy-
pisywata normalizacji.

Dostosowanie polskiego systemu normalizacyjnego do stosowanych w kra-
jach europejskich i calkowita harmonizacja Polskich Norm z normami euro-
pejskimi staty si¢ warunkami koniecznymi dla integracji. Niewiele oséb zdaje
sobie sprawe, ze bez wypelnienia tego warunku integracja z UE nie bylaby
mozliwa, co wigcej ,,warunek normalizacyjny” nie podlegal negocjacjom. Jak
si¢ okazato w latach pdzniejszych, byt to jeden z trudniejszych warunkéw do
spetnienia, przede wszystkim z powodu prawie powszechnego niezrozumienia
dziatan Polskiego Komitetu Normalizacyjnego w tej sprawie.
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1 stycznia 1994 roku weszta w zycie ustawa z 3 kwietnia 1993 r. 0 nor-
malizacji [8], ktora przywrocita w Polsce system normalizacji dobrowolne;.
Ustawa okreslata zasady prowadzenia i organizacji dziatalnos$ci normalizacyjnej
oraz zasady opracowywania i stosowania Polskich Norm. Polskie Normy staty
si¢ normami krajowymi oznaczonymi symbolem ,,PN”. Stosowanie Polskich
Norm bylo dobrowolne. Ustawa dopuszczata wprowadzanie obowiazku stoso-
wania Polskiej Normy, gdy dotyczyta ona w szczegdlnosci ochrony zycia,
zdrowia, mienia, bezpieczenstwa pracy i uzytkowania, ochrony S$rodowiska,
wyrobdw zamawianych przez organy panstwowe oraz jesli byly powotywane
w ustawach. Organizacyjnymi elementami krajowego systemu normalizacji we-
dtug ustawy z dnia 3 kwietnia 1993 r. o normalizacji byty:

— Polski Komitet normalizacyjny (PKN), panstwowa jednostka organiza-
cyjna finansowana z budzetu panstwa — organ kolegialny podlegty Preze-
sowi Rady Ministrow. W sklad Komitetu wchodzili. Prezes, zastgpcy
Prezesa, Sekretarz oraz czlonkowie w liczbie 5 o0sob. Prezesa Komitetu
powotywat Prezes Rady Ministrow. Prezes Komitetu kierowal pracg Ko-
mitetu i reprezentowal go na zewnatrz. Prezes Komitetu mogt powotywac
Rade Techniczng jako organ opiniodawczo-doradczy.

— Biuro Komitetu — Komitet wykonywat swoje zadania statutowe poprzez
Biuro Komitetu, ktérym kierowat Prezes Komitetu.

— Normalizacyjne Komisje Problemowe (NKP) — w miejsce dotychcza-
sowych osrodkow i komisji normalizacyjnych.

Na tej podstawie Polski Komitet Normalizacyjny powotat Normalizacyjna
Komisje¢ Problemowa nr 160 ds. Napgdow i Sterowan Hydraulicznych z umie;j-
scowieniem sekretariatu w Kombinacie PZL-HYDRAL S.A. we Wroctawiu.
W sktad Komisji Prezes PKN powotat 22 czlonkéw oraz przewodniczacego
i sekretarza, na funkcje przewodniczacego Komisji powotat prof.dr hab.inz.
Edwarda Palczaka (IKEM Politechnika Wroctawska), a na funkcje sekretarza
mgr inz. Wladystawa Burzynskiego (PZL-HYDRAL S.A.). Komisja ta pro-
wadzita dziatalno§¢ normalizacyjna w zakresie napedoéw i sterowan hydrau-
licznych do czasu wejscia w zycie z dniem 1 stycznia 2003 roku nowej ustawy
0 normalizacji [9] z dnia 12 wrzes$nia 2002 roku, na mocy ktorej, zgodnie z jej
artykutem 27 dotychczasowa NKP nr 160 przeksztalcona zostata w Komitet
Techniczny KT nr 160 ds. Napgdow i Sterowan Hydraulicznych.

Od 1997 roku wzrosto tempo harmonizacji prawa polskiego z prawem
europejskim. Harmonizacja Polskich Norm z normami europejskimi byta nie-
zbedna do integracji rynku polskiego z jednolitym rynkiem europejskim i byta
warunkiem koniecznym do dostosowania polskiego systemu oceny zgodnosci
z systemem europejskim (wymagania zasadnicze, znakowanie CE). Mowigc
krotko, do integracji rynku polskiego z rynkiem unijnym konieczne byto
wprowadzenie do Polskich Norm wszystkich norm europejskich opracowanych
w przeszto$ci, a nastgpnie terminowe wprowadzanie nowych norm. Termin
integracji Polski z UE ustalono poczatkowo na 1 stycznia 2003 roku, zaktadano,
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ze harmonizacja prawa dotyczacego normalizacji nastapi przed tym terminem.
Zobowigzywato to PKN do wprowadzenia do Polskich Norm 80% istniejacych
norm europejskich, ktoérych byto wtedy okoto 8.000. Wprowadzenie tych norm
metodg tlumaczenia bylo nierealne. Wyjsciem z sytuacji byto dopuszczenie
wprowadzenia norm w jezyku oryginatu (metoda uznaniowa ,,U”). Ustawa
Z 1993 roku wedlug wydanych opinii, nie pozwalala wprowadza¢ norm euro-
pejskich do PN w jezyku oryginatu. W tej sytuacji zdecydowano si¢ na zmiane
do ustawy z 1993 roku, ktora Sejm uchwalit w pazdzierniku 2000 roku.
Roéwnolegle trwaly prace nad projektem nowej ustawy o normalizacji, ktora
Sejm RP uchwalit 12 wrzesnia 2002 roku.

1 stycznia 2003 roku weszta w zycie nowa ustawa z dnia 12 wrzes$nia
2002 r. o normalizacji [12]. Ustawa okresla podstawowe cele i zasady norma-
lizacji oraz jej organizowanie i finansowanie. Zapisy ustawy, dobitnie wskazuja,
ze obowiazujacy w Polsce system normalizacji jest systemem dobrowolnym
niezaleznym od administracji publicznej oraz jakiejkolwiek grupy interesow.
Polska Norma jest normag krajowa zatwierdzong przez krajowa jednostke
normalizacyjng, powszechnie dostgpng, oznaczong — na zasadzie wyltacznosci —
symbolem PN. Polska Norma moze by wprowadzeniem normy europejskiej lub
migdzynarodowej. Wprowadzenie to moze nastapi¢ w jezyku oryginatu (metoda
uznaniowg U”). Stosowanie Polskich Norm jest dobrowolne. Polskie Normy
korzystaja z ochrony jak utwory literackie, a autorskie prawo majatkowe do
nich przystuguje krajowej jednostce normalizacyjnej. Dzigki tej ustawie dosto-
sowujacej nasz system normalizacji do systemu funkcjonujacego w europejskim
obszarze gospodarczym, krajowy system normalizacji stat si¢ w peilni kom-
patybilny z zasadami obowiazujacymi w normalizacji europejskiej. Organi-
zacyjnymi elementami krajowego systemu normalizacji wedtug ustawy z dnia
12 wrze$nia 2002 r. o normalizacji s3:

— Polski Komitet Normalizacyjny (PKN), panstwowa jednostka organizacyj-
na, ktérego utrzymanie jest finansowane z budzetu panstwa, przy bardzo
ograniczonym wplywie administracji rzadowej na jego dziatalno$¢. Prezes
Rady Ministrow sprawuje nadzor nad PKN w zakresie spraw dotyczacych:
obronnosci i bezpieczenstwa panstwa, realizacji zadan wynikajacych z pod-
jetej wspotpracy z organami administracji rzadowej, realizacji zadan wynika-
jacych z zawartych przez RP uméw miedzynarodowych. W sprawie obron-
nosci 1 bezpieczenstwa panstwa Prezes Rady Ministrow sprawuje nadzor,
wydajgc Prezesowi PKN wigzace wytyczne i polecenia. PKN-em Kieruje
Prezes powotywany przez Prezesa Rady Ministrow na okres 5 lat sposrod
zgtoszonych przez Rade Normalizacyjng kandydatéw wytonionych uprzed-
nio w drodze konkursu. Do zadan Prezesa nalezy miedzy innymi: reprezen-
towanie PKN na zewnatrz. W mysl ustawy do zadan PKN nalezy organizo-
wanie i prowadzenie normalizacji krajowej zgodnie z potrzebami kraju.

— Rada Normalizacyjna — organ kolegialny opiniodawczo-doradczy. Przy
PKN dziata Rada Normalizacyjna, Rada liczy 30 cztonkdéw, a jej kadencja
trwa 4 lata. W sklad Rady wchodzg przedstawiciele: organdw administracji
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rzadowej, ogoélnopolskich organizacji gospodarczych, ogolnopolskich orga-
nizacji pracodawcow, krajowych lub regionalnych organizacji, ktérych
celem jest ochrona intereséw konsumentéw, ogolnopolskich organizacji za-
wodowych i naukowo-technicznych, szkét wyzszych i nauki. Prezes Komi-
tetu 1 jego zastepcy uczestniczg w posiedzeniach Rady z gtosem doradczym.

— Komitety techniczne PKN (KT). Komitety techniczne — dziatajace przy
PKN ciata kolegialne powotywane przez Prezesa PKN do prowadzenia prac
normalizacyjnych w przyporzadkowanym im zakresie tematycznym, reali-
zujg cele normalizacji krajowej poprzez opracowywanie Polskich Norm
i innych dokumentéw normalizacyjnych w okre§lonych zakresach tema-
tycznych, migdzy innymi poprzez udziat przedstawicieli komitetow tech-
nicznych uczestniczacych w pracach regionalnych i mi¢dzynarodowych
organizacji normalizacyjnych. W sklad Komitetu technicznego wchodza
specjalisci delegowani przez organy administracji rzagdowej, organizacje:
gospodarcze, pracodawcoéw, konsumenckie, zawodowe i naukowo-tech-
niczne, szkot wyzszych i nauki oraz pracownicy PKN. Komitety techniczne
powotuje Prezes PKN po zasiggnigciu opinii Rady. Zgodnie z ustawa (art.
27) dotychczasowe ,,Normalizacyjne Komisje Problemowe” staja si¢ komi-
tetami technicznymi.

W sktad Komitetu Technicznego nr 160 ds. Napedow i Sterowan hydrau-
licznych, ktorego zakres tematyczny obejmuje napedy i sterowania hydrau-
liczne stosowane w roznych dziedzinach techniki, w ktorych przekazywanie
I sterowanie energii odbywa si¢ za posrednictwem cieczy hydraulicznej (ro-
boczej) pod cisnieniem jako jej no$nika, w tym: terminologia, klasyfikacja,
symbole, pompy, silniki i przektadnie hydrauliczne, akumulatory hydrauliczne,
cylindry hydrauliczne, taczniki hydrauliczne i elementy podobne, hydrauliczne
elementy sterujace, ciecze hydrauliczne, uszczelnienia elementow hydraulicz-
nych, badania elementéw hydraulicznych i kontrola zanieczyszczen, urzadzenia
i uktady hydrauliczne. Prezes PKN powotat 12 cztonkéw w tym przewodni-
czacego i sekretarza, ktorymi zostali: prof.dr hab.inz. Edward Palczak (Po-
litechnika Wroctawska) i mgr inz. Wiadystaw Burzynski (PZL-Hydral Wro-
ctaw). Sekretariat Komitetu umiejscowiono w PZL-Hydral we Wroctawiu.

1 stycznia 2004 roku Polski Komitet Normalizacyjny uzyskat status pet-
nego cztonka Europejskiego Komitetu Normalizacyjnego CEN i Europejskiego
Komitetu Normalizacyjnego Elektrotechniki CENELEC.

10 czerwca 2005 roku Korporacja Napedow i Sterowan Hydraulicznych
i Pneumatycznych zostata przyjeta w poczet cztonkow CETOP.

W latach 2003-2008 Komitet Techniczny nr 160 dziatal, Zze tak powiem
na zasadzie hobby emerytow; prof.dr hab.inz. Edwarda Palczaka — przewodni-
czacy i mgr inz. Wiadystawa Burzynskiego — sekretarza.

Z dniem 7 kwietnia 2009 roku uleglo zmianie Zarzadzenie Prezesa PKN
w sprawie zasad powotywania i odwolywania cztonkow komitetow technicz-
nych i ich reprezentantow, przewodniczacych, zastepcéw przewodniczacych
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i sekretarzy komitetow technicznych. Zgodnie z wyzej wymienionym zarzg-
dzeniem zmianie ulegly zasady powotywania do KT, wedtug ktérych cztonkiem
KT moze by¢ wylgcznie podmiot, reprezentowany przez wydelegowang osobe
(reprezentanta). Na tej podstawie, po weryfikacji, lista cztonkow KT 160 i ich
reprezentantdw przedstawia si¢ nastgpujaco:

Lp. Czlonek KT 160 Reprezentant w KT 160

1 | CBKO-HYDROLAB Sp. z 0.0. — Proszkow Janusz Kiepas

2 Instytut Mechanizacji Budownictwa i Gornictwa Wojciech Wojtowicz
Skalnego — Warszawa

3 | Instytut Techniki Gérniczej] KOMAG — Gliwice Krzysztof Nie§piatowski
Osrodek Badawczo-Rozwojowy Elementow . .

4 i Uktadow Pneumatyki Sp. z 0.0. — Kielce Wanda Mikolajewska

5 | Politechnika Wroctawska Michat Bana$

6 Przemystowy Instytut Maszyn Budowlanych Sp. Wojciech Tkaczyk
Z 0.0. — Warszawa

7 Stowarzyszenie Inzynieré6w i Technikow Wtiadystaw Burzynski
Mechanikéw Polskich — Oddziat we Wroctawiu (sekretarz)

8 | Wojskowa Akademia Techniczna — Warszawa Adam Bartnicki

9 | Wytwornia Filtrow PZL — Sedziszéw S.A. Andrzej Majka

3. Dzialalno$¢ regionalna

15 czerwca 1962 roku w Sztokholmie utworzono Europejski Komitet ds.
hydrauliki i pneumatyki CETOP (Comite Europeen des Transmissions Oleo-
hydrauliques et Pneumatiques — www.cetop.org [10, 11]) skupiajacy krajowe
stowarzyszenia zajmujace si¢ zagadnieniami hydrauliki i pneumatyki napgdo-
wej. Celem CETOP-u jest promowanie i wspomaganie europejskiego przemy-
stu napedow i sterowan hydraulicznych i pneumatycznych migdzy innymi
poprzez przygotowywanie i opracowywanie zalecen i norm.

Rowniez w czerwcu 1962 roku powotana zostata Stata Komisja Norma-
lizacyjna (SKN) [12], a nastgpnie Komisje Branzowe, w tym Stata Komisja Ma-
szynowa (SKM). Dziatalno$¢ normalizacyjng w zakresie napedow i sterowan
hydraulicznych i pneumatycznych prowadzita zar6wna SKN jak i SKM. W SKM
dziatalnos¢ t¢ prowadzita Sekcja nr 8, Specjalna Grupa Robocza ds. Hydrauliki
i Pneumatyki, a od 1978 roku Sekcja nr 10 ,,Znormalizowane Elementy Og6l-
nomaszynowego Zastosowania, Hydraulika i Pneumatyka”. Wynikiem tej dzia-
falnosci byty zalecenia a od 1972 roku normy RWGP, ktére mialy stanowi¢
podstawe do opracowania w krajach cztonkowskich RWPG norm krajowych.

1 stycznia 1973 roku w Brukseli utworzono Europejski Komitet Norma-
lizacji Elektrotechnicznej (CENELEC) — regionalne stowarzyszenie europejskie
prowadzace dziatalno$¢ w dziedzinie elektrotechniki i elektroniki.

W roku 1974 w Brukseli utworzono oficjalnie Europejski Komitet Nor-
malizacyjny (CEN), poczatki dziatalnosci — Paryz. 1961 r. — regionalne sto-
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warzyszenie europejskie prowadzace dziatalno$¢ obejmujaca wszystkie zagad-
nienia za wyjatkiem elektrotechniki, elektroniki i telekomunikacji.

Dotychczas w zadnym z tych komitetow nie powotano odrgbnego pod-
komitetu zajmujgcego si¢ normalizacjg zagadnien z dziedziny napgdow 1 stero-
wan hydraulicznych, a przyjeta praktyka jest przyjmowanie norm ISO jako
norm europejskich EN.

W 1985 roku Panstwa Wspolnoty Europejskiej przyjety nowe podejscie
do normalizacji przepisow technicznych w oparciu o tzw. Dyrektywy Nowego
Podejscia. Jedng z Dyrektyw Nowego Podej$cia jest Dyrektywa 98/37/WE
(Nowa wersja 2006/42/WE) dotyczaca maszyn.

W 1989 roku nowe podejscie zostato uzupelione o tzw. Globalne Po-
dejscie do badan i certyfikacji.

10 czerwca 2005 roku w poczet cztonkow CETOP zostata przyjeta
Korporacja Napgdow i Sterowan Hydraulicznych i Pneumatycznych powotana
4 listopada 1994 roku.

4. Dzialalno$¢ miedzynarodowa

25 lipca 1969 roku Zgromadzenie Ogolne Migedzynarodowej Organizacji
Normalizacyjnej (International Organisation Standardization) ISO powotalo
Komitet Techniczny ISO/TC 131 ds. Napedow i sterowan ptynowych (Fluid
power systems) obejmujacy zagadnienia napedow i sterowan hydraulicznych
i pneumatycznych z umiejscowieniem sekretariatu w American National Stan-
dards Institute (ANSI). Zakres i program dziatalnos$ci normalizacyjnej Komitetu
uzgodniony wstgpnie na posiedzeniu organizacyjnym 24 pazdziernika 1969 r.
W Paryzu, ostatecznie zatwierdzony zostat na posiedzeniu inauguracyjnym Ko-
mitetu, ktore odbyto si¢ od 8 do 12 wrzesnia 1970 roku w Londynie. Zatwier-
dzony wowczas zakres TC 131 obejmuje: terminologie, konstrukcje, wymiary
podstawowe, wymagania bezpieczenstwa, metody badan i kontroli uktadow
hydraulicznych i pneumatycznych oraz ich elementow. Dotyczy to takich ele-
mentow, jak: akumulatory, pompy, silniki, cylindry, przewody (sztywne i gigt-
kie), taczniki rurowe, taczniki wezy gietkich, szybkoztaczki, zawory, elementy
strumieniowe, pneumatyczne elementy sterujace z ruchomymi czg$ciami,
serwozawory elektrohydrauliczne i elektropneumatyczne, regulatory, filtry i od-
dzielacze, osuszacze spr¢zonego powietrza, smarownice pneumatyczne, zbior-
niki, uszczelnienia i ptyny robocze.

Zagadnienia objete zakresem dziatalnosci Komitetu podzielono pomigdzy
dziewie¢ podkomitetow (SC):
TC 131/SC1 Terminology, classification and symbols (Terminologia, klasyfi-
kacja i symbole),

TC 131/SC2 Pumps, motors and integral transmissions (Pompy, silniki i prze-
ktadnie),
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TC 131/SC3 Cylinders (Cylindry / Sitowniki),

TC 131/SC4 Connectors and similar products and components (Laczniki ruro-
we i elementy podobne oraz cz¢sci sktadowe),

TC 131/SC5 Control products and components (Elementy sterujace i czeSci
sktadowe),

TC 131/SC6 Contamination control (Kontrola zanieczyszczen),
TC 131/SC7 Sealing device (Uszczelnienia),

TC 131/SC8 Product testing (Badanie elementow),

TC 131/SC9 Installations and systems (Urzadzenia i uktady).

Wykaz tematyczny norm i dokumentow normalizacyjnych ISO opraco-
wanych w Komitecie Technicznym ISO/TC 131 Fluid power systems i ich od-
powiednikow w EN i PN liczacy wedtug stanu na 30 czerwca 2010 roku 217
publikacji podano w zatgczniku.

5. Udzial Polski w pracach regionalnych i miedzynarodowych organizacji
normalizacyjnych

W swojej dziatalnosci Polski Komitet Normalizacyjny (PKN) zawsze do-
cenial znaczenie i1 potrzebg wspotpracy regionalnej i migdzynarodowej w za-
kresie normalizacji. Wspotprace te w zakresie napeddéw i sterowan hydrau-
licznych w imieniu PKN prowadzily i nadal prowadza wymienione w rozdziale
2: Komisje Normalizacyjne (KN), Normalizacyjna Komisja Problemowa (NKP)
oraz Komitet Techniczny (KT).

Dziatalno$¢ normalizacyjna w zakresie napgdow i sterowan hydraulicz-
nych i pneumatycznych zapoczatkowana na szczeblu krajowym w latach
60-tych odbywa si¢ rownolegle do dziatalnos$ci normalizacyjnej na szczeblu
regionalnym i miedzynarodowym wzajemnie si¢ przenikajgc. Polski Komitet
Normalizacyjny byt wspotzatozycielem Komitetu Technicznego ISO/TC 131,
deklarujac cztonkowstwo czynne (P) w jego pracach. Aktualnie w sktad Komi-
tetu wchodzi 14 panstw deklarujacych cztonkowstwo czynne (P) w tym Polska
i 23 panstwa obserwatorow (O).

Udziat Polski (PKN) w pracach Komitetu ISO/TC 131, jego dziewigciu
podkomitetach (SC) oraz licznych grupach roboczych (WG) pomimo czynnego
cztonkostwa (P) ze wzgledu na ograniczone mozliwosci finansowe, polegal
i nadal polega gtdwnie na uzgadnianiu w kraju projektow norm ISO na etapach:
WI, WD, CD DIS, i na tej podstawie opracowywaniu pisemnych opinii do tych
projektéw. Udziat w posiedzeniach Komitetu, podkomitetu i grup roboczych, ze
wzgledow jak wyzej byt i jest nadal ograniczony.

Na szczeblu krajowym ustanowione normy zaréwno regionalne, w tym
nieistniejacej juz RWPG, jak i migdzynarodowe IS0 byly systematycznie wpro-
wadzane do norm krajowych poczatkowo metoda kompilacji lub prze-
pracowania na uktad Polskich Norm, a po wejsciu w zycie Ustawy z dnia 3
kwietnia 1993 r. o0 normalizacji — wytacznie metoda ttumaczenia.
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Krajowa sie¢ punktow udostepniania i dystrybucji produktow norma-
lizacyjnych oraz punktéw informacji normalizacyjnej (PIN) autoryzo-
wanych przez PKN

Krajowa sie¢ tych punktow obejmuje:
dolnoslaskie — Politechnika Wroctawska,
kujawsko-pomorskie — Uniwersytet Technologiczno-Przyrodniczy w Bydgoszczy,
lubelskie — Biuro Badawcze ds. jakosci SEP Oddziat w Lublinie,
lubuskie — Uniwersytet Zielonogorski,
16dzkie — WIN Lodz,
matopolskie — Instytut Technologii Nafty w Krakowie,

mazowieckie — Wydziat Informacji Normalizacyjnej i Szkolen (WIN) oraz
Wydzial Marketingu i Sprzedazy PKN w Warszawie,

opolskie — Politechnika Opolska,

podkarpackie — Politechnika Rzeszowska

podlaskie — Politechnika Biatostocka,

pomorskie — Politechnika Gdanska,

$laskie — WIN Katowice oraz Instytut Spawalnictwa w Gliwicach,
$wigtokrzyskie — Politechnika Swictokrzyska w Kielcach,
warminsko-mazurskie — Uniwersytet Warminsko-Mazurski w Olsztynie,

wielkopolskie — H.Cegielski Centrum Badawczo-Rozwojowe Spotka z o.o.
w Poznaniu,

zachodniopomorskie — Politechnika Szczecinska.

WARMINSKO-MAZURSKIE
ACHOONIOPOMORSKIE “Olsztyn

MAZOWIECKIE

Warszawa
.

JPoznan
WIELXOPOLSKIE

LUBELSKIE

bublip Rys.1. Krajowa sie¢
punktéw udostgpnia-
nia i dystrybucji pro-
duktoéw normalizacyj-
nych oraz punktow
informacji normaliza-
cyjnej (PIN) autoryzo-
wanych przez PKN
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7. Podsumowanie

Opracowanie ma na celu wykazanie, w uktadzie chronologicznym, og6l-
nego obszaru normalizacji krajowej, regionalnej, migdzynarodowej w dziedzi-
nie napedéw i sterowan hydraulicznych w okresie minionych 50 lat, w powia-
zaniu z krajowymi aktami prawnymi regulujacymi dziatalno$¢ normalizacyjng.

Ma réwniez na celu wykazanie wptywu zmian spoteczno-gospodarczych
na legalizacj¢ dziatalnosci normalizacyjnej w Polsce w tym réwniez na status
normalizacji od obowigzkowej do dobrowolnej.

Ukazuje istotne zmiany zachodzace w normalizacji krajowej po pod-
pisaniu uktadu stowarzyszeniowego RP z UE, a takze udziat Polski w pracach
regionalnych i migdzynarodowych organizacji normalizacyjnych.
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Funkcje poprawiajace bezpieczenstwo pracy zaimplementowane do
sterowan elektrohydraulicznych obudéw zmechanizowanych

Marcin Stachowicz, Adam Szczygielski — BOMAR S.A.

Streszczenie. W opracowaniu przedstawiono sposob, w jaki sterowanie elektrohydrau-
liczne E-H, bedace aktualnie najbardziej zaawansowang forma urzadzen kontrolujacych
obudowy zmechanizowane wysoko wydajnych kompleksow gorniczych, sg w stanie
wplynaé na poprawe bezpieczenstwa pracy gornikow, pracujacych w Kopalniach Wegla
Kamiennego. Praca wskazuje, w jaki sposob sterowanie E-H jest w stanie wyelimino-
waé wypadki spowodowane zaré6wno przez czynnik ludzki, jak i wypadki spowo-
dowane przez dziatania sit wyzszych. Przez sity wyzsze rozumie si¢ w niniejszym opra-
cowaniu najczesciej wystepujace w gornictwie polskim, jak i $wiatowym katastrofy
naturalne, czyli tgpania, zagrozenia metanowe i pozary.

1. Wstep

W zwiazku z coraz trudniejszymi warunkami goérniczo-geologicznymi
I nawarstwiajacymi si¢ zagrozeniami naturalnymi, z ktorymi radzi¢ musi sobie
polskie gérnictwo podziemne, podejmowane sg dziatania, majace na celu ogra-
niczenie wypadkowosci wsrod zatogi. Dziatania te wymagaja zaangazowania
i koordynacji, zarowno prawidtowo funkcjonujgcych systemow bezpieczenstwa,
jak i wspotpracy kadry zarzadzajacej przedsiebiorstw wydobywczych i zakla-
dow gorniczych.

Zalozenia zwigzane z poprawa warunkow pracy zawarte sg w ,,Strategii
dzialania urzgdéw gorniczych na lata 2010-2014”. Strategia ta zaktada elimi-
nacje zagrozen w nastepujacych obszarach:

— ograniczenie liczby wypadkoéw spowodowanych ,,czynnikiem ludzkim”,
(przyczyna okoto 70% wypadkow),

— ograniczenie liczby wypadkow i niebezpiecznych zdarzen w zwigzku z wy-
robami stosowanymi w gornictwie,

— skuteczne przeciwdziatanie katastrofom goérniczym, (poprzez rozwdj syste-
moéw bezpieczenstwa),

— ograniczenie skali chorob zawodowych w gornictwie,

— skuteczne egzekwowanie przepisow prawa w zakresie bhp w gornictwie,

— dostosowanie rozwigzan prawnych do potrzeb skutecznego zarzadzania bhp
w gornictwie,

— utrzymanie sprawnosci stuzb ratownictwa gorniczego.

W niniejszej monografii podjeto probe wykazania, w jakim stopniu wyzej
wymienione zagrozenia moga zosta¢ wyeliminowane za pomocg rozwigzan
technicznych w najnowszej generacji sterowan elektrohydraulicznych sto-
sowanych w obudowach zmechanizowanych i kombajnach dziatajagcych w wy-
soko wydajnych kompleksach gorniczych. W opracowaniu skoncentrowano si¢
na przedstawieniu funkcji bezpieczenstwa zaimplementowanych w sterowaniu
E-H, ograniczajagcym wypadkowos¢ zwigzang z czynnikiem ludzkim i prze-
ciwdziataniem katastrofom naturalnym.
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Obszary, na ktorych sie skupiono, dodatkowo pokrywaja si¢ z listg gtow-
nych przyczyn wypadkéw $miertelnych i cigzkich zaistniatych w roku 2009
w gornictwie, do ktorych m.in. zaliczono:

— zapalenie i wybuch metanu,
— tapniecia,
— zawaly,

— wykonywanie robot gorniczych niezgodnie z ustaleniami w dokumen-
tacjach, technologiach i regulaminach,

— przebywanie w miejscach niebezpiecznych w zasiggu pracy maszyn oraz
w miejscach zagrozonych opadem skat ze stropu i ociosow,

— nieprawidtowy stan techniczny maszyn i urzadzen,
— ryzykowne zachowania oraz lekcewazenie przepisdw bezpieczefistwa pracy’.

2. Sterowanie elektrohydrauliczne

Sterowanie elektrohydrauliczne, ktére jest przedmiotem opracowania i be-
dzie rozpatrywane pod katem przeciwdziatania wystgpowaniu wypadkow
w trakcie pracy kompleksow zmechanizowanych jest definiowane jako: stero-
wanie pozwalajace na pelny monitoring i nadzor nad biezagcym stanem pracy
obu-dowy zmechanizowanej, a takze sterowanie jej praca w trybie automa-
tycznym. Sterowanie automatyczne jest oparte na bazie informacji, ktore prze-
kazywane sg do sekcji obudowy zmechanizowanej z czujnikow zamontowanych
na tejze sekcji.

Wykorzystywanie do kontroli sekcji obudowy zmechanizowanej stero-
wania E-H pozwala na zwigkszenie wydajnosci pracy kompleksu $cianowego,
zaréwno strugowego, jak i kombajnowego, szczegolnie w pokladach niskich.

Monitoring i wizualizacja pracy sekcji pozwala réwniez skroci¢ czas
pomiedzy wystapieniem awarii a jej usunigciem i poprawia bezpieczenstwo
pracy zaroéwno obstugi jak i sprzet?. Bioragc pod uwage powyzsze definiowanie
systemu sterowania elektrohydraulicznego E-H mozna stwierdzié, ze moni-
toring oraz automatyzacja procesu wydobycia pozwala w zmechanizowanych
kompleksach gorniczych ograniczy¢ liczbg osob koniecznych do przepro-
wadzenia prac oraz nadzoru nad procesem urabiania. W ten sposob eliminujemy
czynnik ludzki, z ktorym powigzane jest okoto 70% wszystkich wypadoéw
wystepujacych w gornictwie?.

! Wyzszy Urzad Gérniczy ,,Stan bezpieczefistwa i higieny pracy w Gornictwie w 2009
roku” — TekstPratner s.c.. Katowice 2010 s. 8 i s. 121-123.

2 http://www.famur.com.pl/page/index/24

3 Wyzszy Urzad Gorniczy ,,Stan bezpieczenstwa...” — op. Cit. s. 94.
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Rys.1. Komponenty sterowania elektrohydraulicznego

3. Automatyzacja procesu wydobywczego

Sterowanie E-H zezwala na automatyczne (bezobstugowe) uruchamianie
poszczegdlnych czynnosci zwigzanych z pracg obudéw zmechanizowanych.

367



CYLINDER 2010

Czynnosci te sg uruchamiane w zaleznosci od pozycji maszyny urabiajacej (np.

kombajnu pozycjonowanego za pomoca czujnika podczerwieni) w $cianie.

Bezobstugowo, automatycznie mozna wiec uruchamiac:

— automatyczne kroczenie sekcji czyli rabowanie, przekladke i budowanie
sekcji,

— zamykanie i otwieranie oston czota $ciany,

— przektadka przeno$nika,

— zraszanie,

— dobudowywanie stojakow W momencie stwierdzenia utraty podporno$ci
sekgji.*

Wszystkie te czynnosci i prace, ktore mozna opisa¢ za pomoca algorytmu
bazujacego na danych sptywajacych do systemu z zamontowanych na sekcjach
czujnikow, mozna przy wykorzystywaniu sterowania typu E-H uruchomi¢ bez
udziatlu czlowieka, badz udziat ten mocno ograniczy¢.

. Rys.2. Sterownik
~ O ' elektroniczny

Sterowanie elektrohydrauliczne pozwala réwniez na zwigkszenie ochro-
ny pracownikow, ktorych obecnos¢ w $cianie jest niezbedna. Ochrona ta prze-
jawia si¢ miedzy innymi w fakcie $§wietlnego i dzwigkowego powiadamiania
0 przetaczeniu sekcji obudowy zmechanizowanej w tryb pracy. Systemy ste-
rowania sekcjami zmechanizowanymi poprzednich generacji (rgczne, pilotowe)
nie sg wyposazone w tego typu usprawnienia i sygnalizacj¢, CO moze narazaé
pracownikow obstugi na wypadki spowodowane ruchem sekcji obudowy zme-
chanizowanej bez ich wiedzy. Dodatkowo pracownik obstugi wykonujacy prace
w danym obszarze moze zabezpieczy¢ rejon trzech sgsiadujgcych ze sobg sekcji
przed przypadkowym uruchomieniem.

Kolejnym przyktadem automatycznego zabezpieczenia pracownika obstu-
gi $cianowej jest algorytm uniemozliwiajacy przektadke sekcji badz przenos-
nika, jezeli sekcje sgsiednie nie sg poprawnie rozparte. Funkcja ta ma za zadanie
zabezpieczenie stropu w bezposrednim otoczeniu sekcji, z uwagi na koniecz-
no$¢ oderwania, czyli utracenia kontaktu ze stropem sekcjg przesuwang.

4 M. Stachowicz, Prezentacja ,,Mozliwosci rozbudowy posiadanych przez Polskie Ko-
palnie Wegla Kamiennego sterowan hydraulicznych do sterowania elektrohydraulicz-
nego” przeprowadzana w ramach Dni Techniki ROW. Jastrzebie Zdr6j 07.05.2010 r.
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Rys.3. Schemat systemu detekcji pracownika za pomocg czujnika ultradzwickow

Dalsza rola sterowania E-H jest bezobstugowa detekcja pracownika w po-
ktadach niskich i automatyczne zablokowanie pracy sekcji w tym rejonie. Wy-
padek $miertelny, ktorego przyczyna byta niewlasciwa detekcja pracownikow
miat miejsce w roku 2009 w KWK ,,Zofiowka”, gdzie pracownicy obstugi za-
klinowali si¢ w obszarze sekcji i zostali przez te sekcj¢ przycisnigci do nastawki.
Niestety w wyniku tego zdarzenia jeden z gornikow ulegt wypadkowi ze skut-
kiem $miertelnym®. W systemie sterowania elektrohydraulicznego, pracownik
przebywajacy w $cianie W przypadku mimowolnego przestawiania sygnatu
ultradzwickowego, powoduje zinterpretowanie przez system jako obecnos$¢ pra-
cownika w $cianie i automatyczne unieruchomienie obudowy.

Sa to tylko niektore przyktady funkcji bezpieczenstwa zastosowane w sys-
temie elektrohydraulicznym, jednakze wymienienie wszystkich z nich w znacz-
ny sposob przekroczyloby ramy niniejszego opracowania. Nalezy réwniez
nadmieni¢, ze funkcje te maja za zadanie czuwac nad prawidlowym, zgodnym
z przepisami przeprowadzaniem prac wewnatrz kompleksu $cianowego. W przy-
padku funkcji detekcji pracownika w $cianie warto podkresli¢ fakt, ze jest ona
uruchamiana nie poprzez $wiadome dziatanie pracownika, lecz przez sama jego
obecno$¢ W rejonie sekcji.

4. Funkcje redukujace wplyw zagrozen naturalnych na bezpieczenstwo
pracy

Kolejnym z czynnikéw majacych duzy udziat we wzroscie liczby wypad-
kow, w tym rowniez $miertelnych, w gornictwie sg coraz trudniejsze warunki
gorniczo-geologiczne i nawarstwiajgce si¢ zagrozenia naturalne, W szczegol-
nosci tgpania, pozary i ryzyko zwigzane z wystepowaniem metanu.

Prezentowane sterowanie E-H, dzieki monitorowaniu parametréw pracy
sekcji oraz uwzglednieniu ich w procesach eksploatacji, ograniczg negatywny
wplywu przytoczonych zjawisk w kompleksie zmechanizowanym.

5 Ibidem s. 74,
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Tapania — definiowane sa jako dynamiczne roztadowanie energii poten-
cjalnej sprezystosci skat potaczone z wyrzuceniem materiatu skalnego do wyro-
biska, lub zniszczeniem jego obudowy®. Ich ilo$¢ jest ograniczona, poniewaz
z eksploatacji wyklucza si¢ poktady szczegodlnie zagrozone tym zjawiskiem.
Jednak pomimo nielicznego wystepowania tapni¢¢, ich negatywne skutki sa
ogromne (rok 2007 — 4/2 wypadki $miertelne, 2008 — 1/5, 2009 — 1/10)’.

Sterowanie E-H moze w tym przypadku przyczyni¢ si¢ do oceny zagroze-
nia tapaniami w poszczegdlnych obszarach Sciany poprzez analiz¢ ci$nienia
w stojakach i ich przetworzenie za pomocg specjalnych algorytmow w wykres
obszaréw niebezpiecznych. Na rysunku 4 przedstawiono graf, ktory pokazuje
miejsca niebezpieczne w eksploatowanej $cianie, wraz z naniesionymi na nim
obszarami wczesniej | wyzej eksploatowanych poktadow.

Numer sekcji

0 fa

Ntlopodobna
zawatu
$tropu

) ¥ @ =

Pozycja sciany Postep $ciany, m ——>> Tapniecie w chodniku
Rys.4. Wykres analizy konwergencji (tagpan) sterowania elektrohydraulicznego

Na grafie, ktory powstaje wraz z urabianiem kolejnego odcinka poktadu
mozna zaobserwowa¢ pgknigcia w skale stropowej, spowodowane wczesniejsza
eksploatacja. Wszystkie punkty sa generowane indywidualnie dla kazdej po-
zycji obudowy zmechanizowanej. Miejscami szczegolnie niebezpiecznymi sg
obszary bezposrednio wystepujace po poprzecznych grupach sekcji wskazujace
podwyzszong warto$¢ wspolczynnika konwersacji (roztlozonego w czasie osia-
dania skat stropowych).

6 http://pl.wikipedia.org/wiki/Tapniecie

" Wyzszy Urzad Goémiczy ,,Stan bezpieczefistwa...” — op. Cit. s. 66., Wyzszy Urzad Goérniczy
»Stan bezpieczenstwa i higieny pracy w Gérnictwie w 2008 roku” — TekstPratner s.c.
Katowice 2009 s. 65., Wyzszy Urzad Gorniczy ,,Stan bezpieczefistwa i higieny pracy
W Gornictwie w 2007 roku” — PMG sp. z 0.0. Katowice 2008 s. 83.
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Obecnie prowadzone sg prace, majgce na celu analizowanie widma gene-
rowanego przez czujnik dzwigkowy (obrazujgcy naprezenia materiatowe) ktory
jest zamontowany bezposrednio pod stropnicg obudowy zmechanizowanej®.

Zagrozenia metanowe zwigzane sg z Wystgpowaniem metanu w gorotwo-
rze i jego uwalnianiem si¢ w wyniku prowadzonej dziatalnosci gorniczej®. Do
zaptonu mieszaniny metanowej dochodzi, kiedy w powietrzu znajdzie si¢ kKryty-
czna ilos¢ metanu i tlenu oraz zrédto zaptonu. Tym zrodtem sa bardzo czesto
iskry mechaniczne, generowane przy tarciu skata-metal (urabianie kombajnem
zwieztych skat stropowych, spagowych, przerostow), metal-metal (np. stal-stop
lekki) oraz skata-skata (np. w trakcie zawalu przy uderzeniu bryl piaskowcow
w przestrzeni zrgbowej). Problem ten jest powazny, poniewaz az 27 z 31 pol-
skich kopaln wegla kamiennego jest uznawanych za kopalnie metanowe™.

W przypadku zastosowania sterowania E-H, zagrozenia metanowe moga
by¢ niwelowane poprzez odpowiednie nawilzanie przestrzeni wyrobiska
gbrniczego (system zraszania uruchamiany automatycznie przez pozycje kom-
bajnu) oraz pozyskiwania informacji o koniecznosci zwolnienia pracy maszyny
urabiajgcej, spowodowanej wzrostem poziomu warto$ci metanu w atmosferze.

Celem takiego okresowego zmniejszenia wydobycia jest uchronienie
procesu urabiania przed catkowitym zatrzymaniem. Biorac pod uwage fakt, iz
metan jest uwalniany w trakcie urabiania calizny weglowej, zmniejszenie pred-
kosci przejazdu kombajnu wraz z ograniczeniem prgdkosci pracy organdw
urabiajagcych nie pozwala na zwickszony wyptyw metanu i daje systemowi
wentylacji odpowiedni czas konieczny do jego usunigcia. W tym wypadku czuj-
niki badajace ilos¢ metanu w atmosferze sa montowane w co 10 sekcji. Infor-
macja o konieczno$ci zwolnienia procesOw urabiania moze by¢ przekazywana
kombajnistom poprzez system swietlny.

Kolejnym z zagrozen wskazanych w ,,Strategii dziatania...” jest zagro-
zenie zwigzane z wytwarzaniem w kopalniach wegla kamiennego nadmierne;j
ilosci pytu weglowego, przede wszystkim w trakcie urabiania kombajnem, ale
rowniez przy przesuwaniu sekcji obudow zmechanizowanych, co z kolei zwie-
ksza zagrozenie pozarowe!!. Zjawisko to moze byé ograniczone poprzez zra-
szanie przestrzeni, w ktorej przebywa kombajn, jak rowniez zraszanie zawalu
nastepujacego po przesunieciu sekcji obudéw zmechanizowanych. Funkcja ta
moze by¢ realizowana automatycznie przez systemy elektro-hydrauliczne.

8 J.Veksler, ,,Prezentacja systemu XMDA” przeprowadzona w dniu ___ dla przedsta-
wicieli JSW S.A.

® Wyzszy Urzad Gorniczy ,,Stan bezpieczefistwa...” — op. cit. s. 21.

10 K .Matuszewski: ,,Najwazniejsze zagrozenia powodujace katastrofy w polskich pod-
ziemnych zaktadach gérniczych”, Bezpieczenstwo Pracy 10/2009 s. 25.

1 1pbidem s. 26.
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Rys.5. Umiejscowienie czujnika metanu zintegrowanego ze sterowaniem E-H

Ponadto nowoczesny system zraszania moze speiniaé jeszcze jedna
funkcje.

: 300 ber
Y ‘ ) S— : ca. 100 |/min

Rys.6. Schemat blokowy systemu zraszania generujacego mgte ‘

Aktualne badania systemoéw zraszania montowanych w sterowaniu E-H
ma na celu potwierdzi¢ teze, ze utrzymywanie odpowiedniej ilosci wody (mgly)
w wyrobisku gorniczym sprawia, ze do zaptonu metanu konieczna jest znacznie
wyzsza energia niz bez zraszania. Badania empiryczne sg przeprowadzane
obecnie w kopalni doswiadczalnej ,,Barbara”. Badania te polegaja na znale-
zieniu odpowiedzi na pytanie, w jaki sposob utrzymywanie mgty (kropel wody
mniejszych niz 100 mikrometrow) w metrze sze§ciennym wymusi zwigkszenie
energii potrzebnej do jego zaptonu. Jezeli teoria zostanie potwierdzona w prak-
tyce bedziemy mogli stwierdzi¢, ze stosowanie systemow zraszania wodg Umo-
zliwi bezpieczng prace przy wyzszych stezeniach metanu w wyrobisku niz
obecnie jest to mozliwe.
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Teoretyczne przestanki potwierdzaja, ze wprowadzenie do 1 metra® prze-
strzeni wyrobiska 0,11 litra wody pozwoli na zwickszenie bezpiecznego limitu
metanu w atmosferze o 1%. W obliczeniach zjawisko to prezentuje si¢ nastg-
pujaco:

— 1 m® metanu w warunkach normalnych ma gestos¢ 0,72 kg — gestosé
powietrza to 1,2 kg/m?,

— Ciepto spalania 1 kg metanu wynosi — 55,5 - 106 J/kg,
— Ciepto parowania dla wody wynosi — 2,256 - 106 J/kg,

— 1% metanu w 1 m? odpowiada zatem energii cieplnej rownej 55,5 - 106 J/Kg -
0,72 kg/100 =40 - 104 J,

— Ilo$¢ wody niezbednej do uzyskania energii cieplnej dla objgtosci 1 m?® jest
liczona z ciepta wlasciwego wody pomiedzy 30 i 100°C, ciepta parowania
wody, jak rowniez ciepta wlasciwego pary pomig¢dzy temperaturg 100°C
a temperatura zaptonu metanu,

— Ciepto wtasciwe wody = 4,2 - 10°J/kgK,

— Ciepto wtasciwe pary = 2,08 - 10°J/kgK,

— Ciepto parowania wody = 2256 - 10°J/kg,

— Temperatura samozaptonu metanu = 600°C,
— Temperatura wody 30°C,

— 1kg wody potrzebuje nastepujacej energii

4,2 - 103)/kgK - 70° + 2,08 - 10°J/kgK - 500° + 2256 - 103J/kg = 3590 - 103J/kg
dla podwyzszenia tolerancji poziomu metanu w objetosci 1 m* o 1%:

40 -104J /3590 - 10°J/kg = 0,11kg

Prawidlowo$¢ ta jest obecnie przedmiotem testow w Kopalni Doswiad-
czalnej ,,Barbara”.

5. Funkcje ochrony i diagnozy usterek elementéw kompleksu Scianowego

Wiele wypadkéw ma miejsce w trakcie przeprowadzania prac majacych na
celu usuniecie pojawiajacych si¢ w Scianie usterek i awarii. Dziatanie pre-
wencyjne ograniczajace liczbe takich usterek moze w znacznym stopniu wply-
na¢ na ograniczenie wypadkowosci w polskim gornictwie. Z tego powodu W ni-
niejszym opracowaniu przedstawiono niektore funkcje, majace na celu ochrone
sprzetu obudowy zmechanizowanej przed uszkodzeniem?*?,

12 M.Stachowicz, Prezentacja ,,Mozliwoéci rozbudowy posiadanych przez Polskie
Kopalnie Wegla Kamiennego sterowan hydraulicznych do sterowania elektrohy-
draulicznego” przeprowadzana w ramach Dni Techniki ROW. Jastrzebie Zdroj
07.05.2010 r.
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Rys.7. Ochrona tagcznikow uktadu przesuwnego

Rys.8. Drazek pomiaru drogi uktadu przesuwnego

Pierwszym z elementéw jest system eliminacji luzow powstajacych na
facznikach uktadu przesuwnego sekcji z przeno$nikiem $cianowym. Sterowanie
E-H poprzez stosowanie sensorow badajacych wzajemne potozenie wzgledem
siebie sekcji obudowy zmechanizowanej oraz zastawki przenosnika §cianowego,
pozwala na state kontrolowanie tego parametru. W trakcie przektadki sekcji
wiedza ta pozwala na wstepne wybranie ewentualnych luzéw poprzez bardzo
tagodne uruchomienie uktadu przesuwnego i jego naprezenie (podciagniecie
w pierwszej fazie kroczenia sekcji 0 3-5 cm), a dopiero po tym zabiegu uru-
chomienie przektadki sekcji z pelng sitg. Dziatania te chronia taczniki uktadu
przesuwnego przed deformacjg i zerwaniem.
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Nastgpnym elementem wplywajacym na ograniczenie wystgpowania
awarii jest kontrolowane przesuwanie przeno$nika $cianowego. Dzieki mozli-
wosci kontrolowania pozycji sekcji wzgledem przesuwnika, system dba o to, by
poszczegdlne sitowniki systemu przesuwnego byly wyciagane bezpiecznie.
Bezpieczenstwo polega na kontrolowaniu kata przektadki przenosnika w taki
sposob, aby nie byt on wigkszy niz mozliwosci zatamania poszczegdlnych
rynien przeno$nika zgrzebtowego.

Warto wspomnie¢ rowniez o aktywnym kontrolowaniu kata nachylenia
stropnicy. Monitorowanie tego elementu pozwala na ochrone¢ sitownika pod-
pory stropnicy przed zerwaniem.

W trakcie eksploatacji
$ciany moze zaistnie¢ sytuacja,
w ktorej nad tylng czeScig
stropnicy utworzy si¢ jar.
W takim wypadku rozbudowy-
wanie stojakow w trybie auto-
matycznym moze doprowadzié
do zerwania mocowania sito-
wnika podtrzymania stropnicy
W pozycji zaznaczonej na ry-
sunku 10. Monitorowanie kata
nachylenia stropnicy pozwala
na kontrole tego parametru i w
sytuacji, gdy nachylenie strop-
nicy zmieni si¢ o wiecej niz
ustalony parametr, tj. ponad
kat nachylenia zaobserwowany przed rozpoczg¢ciem cyklu przektadki sekcji,
budowanie sekcji zostanie zatrzymane przez system.

Rys.9. Multisensor (czujnik podczerwieni,
inklinometr, czujnik ultradzwickow)

Rys.10. Ochrona mocowania sitownika podpory stropnicy

System monitoringu wbudowany w system E-H sam w sobie pozwala na
zmniejszenie koniecznos$ci przebywania pracownikdéw obstugi w $cianie. Wigk-
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szo$¢ nieprawidlowosci zwigzanych z pracg sekcji jest bowiem sygnalizowana
przez system komputera dotowego, a co za tym idzie, obecnos¢ pracownika
utrzymania ruchu jest konieczna w $cianie tylko wtedy, gdy nieprawidtowosé
zostanie wskazana, a dodatkowo miejsce tej usterki jest wczes$niej zasygna-
lizowane.

6. Podsumowanie

Wykorzystywanie najnowszych zdobyczy w dziedzinie maszyn i urzadzen
projektowanych dla gérnictwa moze doprowadzi¢ do podniesienia bezpieczen-
stwa pracy zalogi, co zostalo zaprezentowanie na przykladzie najnowszej
generacji sterowania sekcjami obudowy zmechanizowanej kompleksu $ciano-
wego. Rozwigzania te sa na biezaco prezentowane zaktadom goérniczym, co
pozwala na ksztattowanie $wiadomosci ich pracownikow w dziedzinie bez-
pieczenstwa.

Wykorzystywanie tego typu sterowania moze sta¢ si¢ konieczne z uwagi
na fakt, ze z roku na rok polskie goérnictwo podziemne zmuszone bedzie do sig-
gania po coraz ciensze poktady wegla. Obecnie pomijane sa poktady wegla o
migzszosci nizszej niz 2 metry, jednak z czasem koniecznos$¢ eksploatacji tego
typu poktadow staje si¢ coraz bardziej zasadna.

Obstuga komplekséw $cianowych projektowanych dla tak niskich pokta-
dow jest duzo trudniejsza z uwagi na brak miejsca koniecznego do wygodnego
poruszania si¢. Nalezy zauwazy¢, ze czlowiek w pozycji wyprostowanej po-
rusza si¢ z predkoscia okoto 90 metrow na minutg, czotgajac si¢ (pracujac
W sekcji o minimalnej przestrzeni dla zalogi) juz tylko 5 metréw na minute.
I w takich sytuacjach konieczno$¢ stosowania sterowania elektrohydraulicznego
w celu usprawnienia i zwigkszenia komfortu i bezpieczenstwa pracy zatogi,
wydaje si¢ by¢ kluczows.

Sterowanie elektrohydrauliczne jest z powodzeniem stosowane w gornic-
twie $wiatowym, w Polsce wiedza na ten temat jest jeszcze niewielka, ale biorac
pod uwage coraz wigkszy nacisk stawiany na bezpieczenstwo pracy, szersze
zastosowanie wydaje si¢ kwestig czasu.
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ABSTRACTS

Polish, European and global market of machinery and equipment in the
economic crisis

Henryk Chrostowski, Zygmunt Popczyk — Wroclaw University of Techno-
logy, Jolanta Szadkowska — Crakow University of Technology

On the basis of the data from OECD (EURO-STAT), VDMA, CETOP and the
International Statistic Committee and the Chief Statistical Office (GUS), the
dynamics of sales and orders in various branches of the machine-building and
electromechanical industry was presented, by comparing 2008 versus 2007 and
2009 versus 2008. The included data were related to such countries like USA,
Germany, Japan, China. The data showing a drop by 30-40%, even by 70% of
orders in such branches like mining and power engineering machinery,
construction machinery and machine tools were specified. The present status of
Polish industry, especially that of machine and equipment building, was shown.
Also the actual optimistic figures from the first quarter of 2010, this testifies to
overcome the crisis in the machinery and equipment market were presented.

Polish, European and global market of fluid power control in the economic
crisis

Henryk Chrostowski, Zygmunt Popczyk — Wroclaw University of Techno-
logy, Jolanta Szadkowska — Crakow University of Technology

The paper presents the global and European market of machinery and equipment,
in particular the market of hydraulics and its main shareholders: USA, China,
Japan and the CETOP countries. The dynamics of the transformation on the
global, European market and in some countries of significance in that area has
been shown. Intensity of the drop in the sales of hydraulics and pneumatics
products has been related to the drop in the production of machinery and
equipment as well as to the general economic situation, economies being in the
state of slowdown, recession or crisis. The analysis of the state of the sector of
hydraulics and pneumatics in a dozen or so most important countries is based on
the comparisons of the sales and orders as well as on the forecasts of 2008 versus
2007. The most recent data, 2009 versus 2008, have also been presented. Also
the most recent comparative data of the first quarter of 2010 to 2009 were pre-
sented. This testifies to the gradual overcome of crisis in the hydraulics and pneu-
matics market - it specially countries associated in CETOP, including Poland.

Energy losses in the hydraulic rotational engine — definitions and relations-
hips for evaluation of the efficiency of engine and hydrostatic drive
Zygmunt Paszota — Gdansk University of Technology

The evaluation methods of energy losses and efficiency of the hydraulic rota-
tional engines for the hydrostatic drives, used so far in the scientific research
and in the industrial practice, give wrong results because the parameters that the
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losses and efficiencies are a function of are themselves dependent on those
losses. The aim of the paper is to define the engine operational parameters,
developed powers, energy losses and efficiencies and also to show the
respective relationships. Basing on the analyses of presented definitions and
relationships, conclusion on investigations on engines’ energy were drawn.

Possibilities of dynamic properties of electro-hydraulic transformers
Andrzej Lawniczak — Poznan University of Technology

In the paper possibilities of dynamic properties improvement of servo-valve by
introducing a new design concept has been presented. This regards the first stage
amplifier of a flapper-nozzle type, which is widely used in many types of
electro-hydraulic transformers.

Integrated electro-hydraulic systems
Ryszard Dindorf, Piotr Wos, Jerzy Wolkow — Kielce University of Technology

The paper compares electro-hydraulic systems with external and integrated
digital control. Electro-hydraulic systems with external closed-loop control
electronics, valves integrated with electronic type OBE (On-Board Electronics)
and hydraulic cylinders integrated with axis controller of type IAC (Integrated
Axis Controller) are presented. On the basis of Bosch-Rexroth Interactive
Catalog System electro-hydraulic axes were selected and purchased. A single
electro-hydraulic axis consists of CS type cylinder internally integrated with the
Novostrictive® magnetostrictive position measuring systems and externally
integrated with 4/3-way high response directional valve directly actuated with
electrical position feedback of type 4WRSE. Such integrated electro-hydraulic
axes will be used to construct parallel kinematic structures — hydraulic parallel
manipulators.

A term of equivalence of components of control hydraulics of powered roof
supports

Jan Gil J, Krzysztof Raba, Lukasz Skutela — Coal Company ISC Zaktad Re-
montowo-Produkcyjny Bierun, Kazimierz Stoinski — Central Mining Institute

A term of equivalence (substitute) of components of control hydraulics of po-
wered roof supports was introduced for the purpose of purchase according to
public tender procedures. Assessment is usually made by a notified body only
on the basis of technical parameters of the product of similar type to the type,
which is included in technical documentation of manufacturer. Such a practice
does not include additional tests to be conducted by manufacturers of control
hydraulics, who collaborate with designer and manufacturer during the process
of designing of powered roof support. However, additional tests enable optimi-
zation of design as regards increase of its resistance to dynamic loads, which
result from rock mass bursts, what increases work safety at the same time.
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Innovative solutions eliminating welded joints and screw joints in hydraulic
cylinders used in powered roof supports

Jan Gil, Marian Labuzek — Coal Company JSC Zaktad Remontowo-Produk-
cyjny Bierun, Henryk Wencel — Consultant

Article presents innovative solutions, that eliminate welded joints in hydraulic
actuators applied in mechanized housing, which are hard in execution. Elimina-
tion of welded joint allow to produce hydraulic actuators from materials of
higher durability parameters, which are cold shut.

Identification of hydraulic cylinder seals damages in powered roof supports

Tomasz Karczewski, Sambor Pawelek, Ryszard Kubiesa — Coal Company
JSC Zaktad Remontowo-Produkcyjny Bierun

Article depicts problems connected with hydraulic cylinder seals damage in
longwall shield support which occurs in Coal Company JSC mines. Attempt
was made to identify the damages on a base of our own experience and also to
minimize their effects.

Selected problems of adjustment and exploitation of the controllable pitch
propeller pneumatic and hydraulic control systems

Czestaw Dymarski — Gdansk University of Technology

The paper presents selected problems of the controllable pitch propeller pneu-
matic and hydraulic control systems. For this purpose description of the collision
of the rescue fire ship with the trestle of the fuel pier in the North Port in Gdansk
was used. Activities undertaken by author, included analysis and collectively
conducted experiment enabled explaining the reasons of the event. It might have
been expected that presented description of explaining works and theirs results
are a useful knowledge material for designers and users of the control systems.

Where the hydrodynamic force has been hidden in a pressure valve cha-
racteristics

Jan Marianowski — AGH University of Science and Technology

The article presents an analysis of forces acting on element which closes flow
into a pressure valve. Action of hydrodynamic force resulting from a change of
direction and speed of emulsion stream flowing from hazardous area has been
taken under consideration. The prevailing role of this force in opening and
closing of the valve has been shown. Influence of selected valve construction
parameters on discussed effect has also been given. The example calculations
were made and compared with the results of tests.
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Theoretical and mathematical models of the torque of mechanical losses in
a hydraulic rotational engine for hydrostatic drive

Zygmunt Paszota — Gdansk University of Technology

The paper presents theoretical and mathematical models of the torque of
mechanical losses in a hydraulic rotational engine with constant capacity qm: per
one shaft revolution (constant theoretical working volume V) and with
variable capacity qmgv = bm Qmt per one shaft revolution (variable geometrical
working volume Vwmg). The models are to be used in the laboratory and in
simulation of engine energy losses aimed at evaluation of the engine energy
efficiency and hydrostatic drive efficiency.

Evaluation of losses in a hydraulic engine based the SWSB-63 engine tests
Agnieszka Maczyszyn — Gdansk University of Technology

In the article two models of losses were compared, suggested by Z. Paszota in
Energy losses in the hydraulic displacement engines — definitions and relations
serving the evaluation of the efficiency of hydrostatic drive [1] and A. Balawender
in Energy analysis and methodology of testing of low-speed hydraulic engines
[2]. Using data obtained during testing of the SWSB-63 hydraulic engines [3],
the graphs were shown illustrating mechanical losses, volumetric losses and pre-
ssure losses as a function of parameters which these losses directly depend on.

Results of research work on hydraulic satellite engines of SM series of types
Pawel Sliwinski — Gdansk University of Technology

The latest design of hydraulic satellite engines of SM series of types, of small
operational volume from 5-34 cm? per rotation, was described. Results of labo-
ratory tests on one of engines selected from the series of types that was supplied
with oil, with oil in water emulsion of HFA-E type and with water, were presen-
ted. Due to the same design of all engines from the series of types, their efficiency
is similar. Satellite engines were also compared with gerotor engines as regards
both their technical parameters and reached efficiency. Work on SM engines
was conducted at the Department of Hydraulics and Pneumatics at the Gdansk
University of Technology within research-and-development project No. R0300103
financed by the Ministry of Science and Higher Education, entitled “Develop-
ment studies of hydraulic engines and satellite pumps of small operational vo-
lume supplied with water, with emulsion and with oil”, coordinator of which is
Andrzej Balawender, Professor at the Gdansk University of Technology. The
project is realized in collaboration with “Stosowanie Maszyn” Company in Katowice.

New solutions of compensation of axial clearances in satellite engines of
small operational volume
Piotr Patrosz — Gdansk University of Technology

Modeling and computer simulation of new-type hydraulic satellite engines of
small operational volume were described. Selection of design parameters, which
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have impact on deformations of axial clearances compensation node. Due to
conducted tests, deformations of compensating plates were significantly
reduced, what enabled to increase permissible operational pressure and to
improve total efficiency. The work was carried out at the Department of
Hydraulics and Pneumatics at the Gdansk University of Technology within
research-and-development project No. R0300103 financed by the Ministry of
Science and Higher Education, entitled “Development studies on hydraulic
engines and satellite pumps of small operational volume supplied with water,
emulsion and oil” (project manager: Andrzej Balawender, Professor at the
Gdansk university of Technology). Research project is realized in collaboration
with “Stosowanie Maszyn” Company in Katowice, Poland.

Analysis of dynamic phenomena in a chamber of cylinder of PWK pump of
changeable output

Leszek Osiecki, Piotr Patrosz — Gdansk University of Technology

Design and principle of operation of displacement change mechanism in axial
pump PWKZ with cam driven commutation unit, were described. The cause of
dynamic phenomena in working chamber during the change of phase from
pumping to suction was explained. Pressure peaks occur when pump’s working
chamber is momentarily disconnected from both intake and delivery channels.
Amplitude of those peaks depend on compressibility of the fluid properties,
leakage, speed and pumps displacement setting. To describe these phenomena,
the theoretical analysis of pressure variation in a single working chamber was
made.

Use of active method in reduction of external noise emission in VOLVO
8700 buses

Waclaw Kollek, Piotr Osinski, Edward Palczak, Janusz Rutanski -
Wroctaw University of Technology, Ryszard Garczarek, Bogustaw Milewski
— Volvo Polska Ltd.

Method for localization of noise sources in VOLVO 8700 LE buses, based on a
measurement of sound intensity with use of acoustic probe, was presented in the
paper. Moreover, results of tests on reduction of noise from buses mentioned
above, in a result of modernization of sucking filter, were presented.

Testing of hydraulic pumps in low ambient temperatures
Ryszard Jasinski — Gdansk University of Technology

During operation of hydraulic systems in low ambient temperatures many
difficulties may occur in their performance. In winter time there are more
failures of machines and installations with hydraulic drives than in summer
time. In Poland temperatures may fall below -25°C. In such conditions
machines and installations should perform properly and reliably. For this
reasons the author carried out a series of tests of hydraulic component and
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systems in the conditions of thermal shock (cooled-down components were
supplied with hot working fluid). The experimental tests of hydraulic pumps
(axial and radial piston pumps, gear pumps) were carried out in the laboratory
of the Department of Hydraulics and Pneumatics, Gdansk University of Tech-
nology. They gave answer to the question how the effective clearance changes
in such conditions and what parameters it depends on. Basing on temperature
graphs from the tests of heating up elements of hydraulic pumps it is possible to
determine precisely change of clearance between cooperating elements.

Model of parallel manipulator with linear electro-hydraulic servo drives

Piotr Wos, Ryszard Dindorf — Kielce University of Technology, AGH
University of Science and Technology

The paper presents three-axis manipulator with linear electro-hydraulic servo
drives. The paper presents a mathematical model describing the solid and the
kinematics of the manipulator. The manipulator’s control system is described.
Testing the effective use of electro-hydraulic actuators in the design of parallel
manipulators is the aim of the project.

Analysis of conditions of start-up of special hydraulic drive unit

Klaudiusz Klarecki, Edward Tomasiak, Edward Barbachowski — Silesian
University of Technology

In this paper the choice procedure of the controller settings of the proportional
directional valves is presented. These valves were used in the hydraulic drives
of the special machine. The work was focused on determining: hydraulic
stiffness and mass moved per cylinder. In the result the following was obtained:
minimal ramp times (for the open loop control with the proportional valves) and
optimum loop gains (for the closed loop control with the proportional valves).

A mathematical model and simulation of the driving system of the TUR
600 caterpillar carrier

Henryk Chrostowski, Zygmunt Domagala, Waldemar Sradomski -
Wroctaw University of Technology

Caterpillar carriers, used in the open-cast mining industry, meet barriers and
limitations in the case of transportation of loads on inclined routes and on
different types of floor. To overcome those problems, disadvantages in the
mechanical-and-electronic control system should be minimized. To realize that
idea, phenomena that occur in such systems, should be studied. As there is no
chance to carry out tests, mathematical model of caterpillar drive has been created
and then its simulation model was made. On the basis of simulation tests con-
clusions aiming at improvement of drive control system have been drawn.
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Energy recovery in hydrostatic transmission system

Piotr Kucybala, Stanistaw Michalowski, Janusz Pobedza — Cracow Uni-
versity of Technology

This paper show results of analysis and investigation of power management
strategy for selected hydrostatic transmission system with energy recuperation.
Energy recovery system was elaborated for fork lift drive. The storage of
braking energy in the hydro-pneumatic accumulator is achieved by control of
the hydraulic engine. Mathematical model of hydrostatic transmission system
with energy recuperation consists of pump, engine, hydro-pneumatic piston type
accumulator and necessary hydraulic control valves. Modelling and simulation
tests were done for different fork lift work cycles to determine energy saving
hydrostatic transmission essential parameters, as: vehicle velocity, working
pressure of pump, engine and accumulator, etc. Main goal of the project was to
determine of energy storage efficiency, due to assumed work cycles and,
related, power management strategy elaboration.

Dissipation of energy in pneumatic T-pipe supplied by impacts

Stanistaw Gumula — AGH University of Science and Technology, Przemystaw
Lagiewka, Lucjan Lagiewka — EPAR Project

Work includes results of tests of energy dissipation in pneumatic T-pipe, which
consists of three cylinders of the same diameter. Energy was transferred to T-
pipe and received from T-pipe by pistons moving in cylinders. Two cylinders
were connected co-axially, while the third one was connected with them at right
angle. Energy was supplied by impacts to T-pipe by one of the pistons and it
was transferred to the other two pistons. Energy received by the two pistons was
then transferred by them to moving masses, which had contact with pistons
before they received energy. Amount of kinetic energy obtained by the mass
having contact with piston was a measure of received energy. Dissipation of
energy between two pistons depending on amount of energy supplied to T-pipe,
amount of masses receiving energy and ratio between the masses were
determined. Presented results are very useful in designing of bumpers, in which
during collision of two physical objects part of energy is transferred to special
third object of properly selected designing parameters.

Performance analysis and modeling a non-return valve in a radial piston
pomp
Adam Myszkowski — Poznan University of Technology

The article presents performance analysis of a non-return valve of a radial
piston high efficiency pump. The pump is an important element of
multiplication of hydrostatic transmission, which may be used in Small Water
Plants. Because non-return valve plays a crucial role as far at the pump’s
parameters are concerned, the construction and working principles have been
described in the article. This article is an introduction to a detailed analysis of a
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radial piston high efficiency pump, which includes all factors influencing its
work as well as losses generated.

Hydraulic starter for diesel engines

Krzysztof Niespialowski, Tomasz Jasiulek — Institute of Mining Technology
KOMAG

A concept of solution of start-up system for diesel engines, which are used in
areas threatened by methane and/or coal dust explosion hazard, was presented in
the paper. Characteristic features and design of the solution were presented.

Failures of fluid spring of truck suspension system
Szymon Salamon — Czestochowa University of Technology

The following systems decide about safety of a car: braking system, steering
wheel system and suspension system [1, 6]. Fluid spring is an important
component of the suspension system. Results of operational tests of this com-
ponent were widely presented in the paper. Data acquisition for characterization
of process of failures of suspension system was realized during operational tests
of reliability of trucks in large operational systems. Real operational conditions
cause natural decrease of operational potential of the objects.

Hydraulic control system for water turbine
Pawel Walczak, Andrzej Sobczyk — Cracow University of Technology

This article presents development work on creating the model of the water
hydraulic control system for water turbine guide control.. Some data from
typical water turbine control system was taken into account. Therefore presen-
ted model of control system is closer to reality for small water-power plant. The
test of describing the mass of cylinder - guide apparatus - blade was conducted.
Reduced mass of such mechanism is a function of cylinder position. Paper shows
proposal to implement turbine rpm feedback which will be responsible for
increasing or decreasing of water flow on turbine blades to keep its set velocity.
It should allow omitting electronic system i.e. based on PID or fuzzy logic con-
troller which are used today to steering and monitoring turbines of water-power
plant. This Project is very important in development of small water turbine.

Analysis of some parameters of spring-damping characteristics the bumpers
with the hydraulic flow components and bumpers with the rubber elements

Ryszard Galaz — Wroclaw University of Technology

The paper presents an analysis of some parameters of spring-damping characte-
ristics for different bumpers, which characteristics depend on the loading speed:
with the rubber elements, the hydraulic-pneumatic components, hydraulic-ring
and elastomer. In the paper, there were compared the relation between
maximum force, maximum displacement, energy dissipation, absorption and
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damping coefficient in the function of the velocity. The results were obtained
from the simulation and experimental studies. The work shows that the
hydraulic-pneumatic, hydraulic-ring and especially with liquid elastomer
bumpers can absorb and dissipate large amounts of energy. Bumpers with liquid
elastomer even at a speed of approximately 3-60 mm / min (depending on unit)
have higher rate of energy dissipation than the rubber bumpers. Elastomer
bumpers should be operated at their nominal speed.

Strength tests of flat heads of composite pressure vessels with large
diameters

Jerzy Ickiewicz — Biatystok University of Technology

The paper presents the results of strength tests related to the implementation of
the production of composite flat tanks bottoms of large diameter (large value of
pV product). Sanitary requirements imposed on manufacturers of pressure
vessels used in the preparation of drinking water required to made them of good
guality steel (stainless and acid resistant). These requirements significantly
increase the production costs of elliptical or flat heads reinforced with steel ribs.
Therefore it is suggested to strengthen the thin layer of sealing material (sheet
metal thickness of several mm) by composite reinforced concrete as well as by
composite concrete with distributed reinforcement (grid made of polycarbonate).

Analyzis of dynamic properties of the hydraulic systems with game graphs
Adam Deptuta — Opole University of Technology

The paper concerns application of the dependence graphs and game structures
for analysis and synthesis of dynamic properties of the hydraulic system. The
directed dependence graph of the signal flow in the hydraulic system describes
connections of input and output quantities and design parameters. The obtained
graphs solutions were assessed in order to optimize the structure taking into
account the decision decomposition into single design and/or service para-
meters. The multiple vertex numeration determining subordination of the
elements in the system was introduced. In order to obtain precise representation
of the real object, an additional time vertex was introduced. Thus, the structure
with the closed feedback loop was obtained.

Influence of selection of functions of the multiplicative equation of multiple
regression on the importance rank of design and service parameters of
machine systems

Rafal Luszczyna, Marian A.Partyka — Opole University of Technology

The paper presets a detailed analysis of the rank of significance of design and
service parameters of machine systems. It also contains the forecast algorithm
being an integration of logical decision trees and the method of multiple
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regression analysis. Such procedure is correct because the logical trees define
the rank of significance for design and service parameters, and next multi-
plicative approximation is used in a given sequence. Adequacy of product value
of the regression coefficient Ry of the multiplicative equation of multiple
regression and the logical decision tree for the given parameter system have
been shown. It is possible to introduce a correction of the regression coefficient
for the selected factor of the multiplicative regression equation by addition of an
individual component being a function of another type and shape determined
with the least squares method. Such procedure improves the product regression
coefficient Ry of multiple regression.

Fifty years of standardization in a domain of hydraulic drives and control
Wiadystaw Burzynski — Technical Committee PKN No. 160

History of standardization as regards hydraulic drives and control at Polish,
regional and international stages was discussed in the paper. Standardization
activity of ISO/TC 131 Fluid Power Systems Technical Committee, its organi-
zational structure and results o work carried out at the Committee were
discussed. List of standards and standardization documents, dated 30" June
2010, which were developed by the Committee, was given. Significant changes
in Polish standardization made after joining Poland to European Union, were
discussed.

Functions that improve work safety implemented to electro-hydraulic
control of powered roof supports

Marcin Stachowicz, Adam Szczygielski - BOMAR S.A.

The method, in which electro-hydraulic control as the most advanced system
that controls powered roof supports of heavy-duty longwall systems, can
improve work safety of miners working in hard coal mines was presented in the
paper. The paper shows in what way electro-hydraulic control can eliminate
accidents caused both by so called “human factor” and accidents caused by
force majeure. By force majeure, in the discussed example, we mean natural
disasters that happen in the mining industry i.e. bump, methane explosion and
fire.
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