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Introducere

i. Motivarea tematicii tezei

Odata cu revolutia industriald, procesul de automatizare si aparitia motoarelor termice au permis cresterea
puterii de procesare. Viteza de lucru devenea independenta fatd de operator, iar puterea necesara utilajului era
accesibila instantaneu si independenta de factorii de mediu. Un rol esential in aceastd dezvoltare |-a avut
mecanismul bield-maniveld, mecanism a carui popularitate a crescut odata cu revolutia industriala.

Obiectivul general al tezei il reprezintd studiul unor metode neconventionale de echilibrare non-
incrementala.

ii. Consideratii asupra obiectivului tezei

Fundamental, echilibrul descrie starea unui sistem in care nu exista schimbare. in mecanica, acest lucru poate fi
interpretat ca fiind starea in care rezultanta tuturor fortelor si a momentelor care actioneaza asupra unui sistem
este egala cu zero [B6].

Dintr-o alta perspectiva, echilibrul este starea unui sistem in care nu exista variatie de energie, respectiv energia
sistemului este constanta. Echilibrul mecanic va fi abordat in functie de doi parametri: sistemul de referinta si
energia potentiald a sistemului.

iii. Abordarea problemei

Dezechilibrul descrie prezenta unei variatii a energiei sistemului. In domeniul mecanicii, dezechilibrul se
raporteaza la energia potentiala sau la energia cinetica. Prin urmare, dezechilibrul poate fi masurat prin variatia
acestora fata de un sistem de referinta.

iv. Obiective

Obiectivul principal al tezei il reprezinta studiul echilibrarii dinamice a mecanismului biela-manivela cu
ajutorul unor elemente elastice.

Prin echilibrare se urmareste: reducerea amplitudinii vibratiilor, cresterea eficientei mecanismului, scaderea
uzurii mecanismului, scaderea sarcinilor interne din cadrul mecanismului.

Toate abordarile din aceasta lucrare sunt realizate tindnd cont de calitatea echilibrérii si a surselor de excitatie.
In cadrul prezentei lucrari, cazurile prezentate in studiul stadiului actual cat Si cele propuse sunt analizate din
urmatoarele puncte de vedere: nivelul excitatiilor, constructiea mecanismului biela-maniveld, scopul echilibrarii si
nu Tn ultimul rand fezabilitatea solutiei.

in acelasi timp, sunt prezentate metodele conventionale de echilibrare impreuna cu avantajele si dezavantajele
acestora. Ulterior sunt propuse o serie de variante constructive ce implica echilibrarea prin mijloace elastice.
Acestea, la randul lor, sunt analizate si simulate intr-un mediu de simulare multibody. Una dintre variante este
implementata intr-un model real in vederea validarii experimentale.

Rezultatul este o echilibrare dinamica care nu afecteaza randamentul mecanismului, nu creste masa totala si nu
necesitd schimbari majore ale constructiei originale.

1. Studiu critic privind echilibrarea mecanismului biela-manivela cu
ajutorul unor elemente elastice

1.1. Consideratii teoretice privind echilibrarea mecanismului biela-manivela

Echilibrarea unui sistem mecanic se realizeaza intotdeauna fatd de un sistem de referintd. Cea mai simpla
solutie presupune echilibrarea energiei potentiale gravitationale [C1]. Energia potentiala gravitationald variaza
odaté cu modificarea pozitiei centrului de greutate al sistemului pe directie verticala.

1.1.1. Echilibrarea statica

Echilibrarea statica prin mijloace elastice presupune inlocuirea fortei de greutate printr-o forta elastica [H1]. in
figura 1.3 sunt prezentate doua mecanisme biela-manivela echilibrate static prin intermediul unei contragreutati
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(figura 1.3,a) si al unui arc (figura 1.3,b), ambele mijloace de echilibrare actioneaza la polul opus fata de
manivela. Avantajul variantei prezentata in figura 1.3,b 7l reprezinta lipsa unei greutati suplimentare atasata
mecanismului. Ambele modele din figura 1.3 sunt, insa, modele teoretice. Astfel, arcul din figura 1.3,b este un
arc considerat a fi fara masa si a carui directie este intotdeauna constanta (verticala), forta ramanind constanta
indiferent de deformatie. Implementarea unei asemenea solutii presupune o provocare din punct de vedere
constructiv.

Figura 1.3 Echilibrarea statica: a) cu ajutorul unei contragreutati; b) cu ajutorul unui arc

Ceea ce trebuie remarcat, este faptul ca ambele variante sunt intr-o stare de echilibru neutru, echilibrul static
fiind atins indiferent de pozitia componentelor.

1.1.2. Echilibrarea dinamica

Echilibrarea dinamica se raporteaza la mecanismele in miscare. Dezechilibrul dinamic al mecanismului apare
doar in prezenta unei viteze si a unor mase ale componentelor [G1]. In acest caz dezechilibrul poate interveni
chiar si atunci cand energia totald a sistemului este constanta. Mai precis, dezechilibrul reprezinta transferul de
energie dintre componente (spre exemplu piston si biela) sau variatia de energie fata de un sistem de referinta
(orizontal sau vertical).

Pistonul prezentat in figura 1.4,a se afla in punctul mort superior, moment in care energia inmagazinata in
mecanism poate fi interpretatd ca fiind exclusiv energie cinetica de rotatie sau energie cinetica de translatie
orizontala. Indiferent de modul de calcul al energiei, valoarea acesteia este aceeasi. In ipostaza din figura 1.4.b
energia Tnmagazinata in sistem poate fi definita ca fiind exclusiv energie cinetica de translatie verticala.
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Figura 1.4 Mecanismul biela-manivela in ipostaze a caror energie poate fi exprimata prin miscari exclusiv:
(a) de rotatie sau translatie orizontala; (b) de translatie verticala.

Intr-un sistem ideal, in lipsa unei surse de energie sau in lipsa unor consumatori, energia inmagazinata in sistem
va fi egald cu suma energiilor cinetice de rotatie, suma energiilor cinetice de translatie si suma energiilor
potentiale ale fiecarei componente [M1], [M2] si [R2]:

e energia cinetica totald de rotatie a bielei si a manivelei E, :

Jw? J w2
Ecrzczw +b2b : (1.1)

e energia cinetica totala de translatie orizontala a bielei si a manivelei E_, :

2

r r
, my | Ve ... ¢cb

me v e Ty

Egp=—r+ ; (1.2)
2 2
e energia cinetica totala de translatie verticala a pistonului, a bielei si a manivelei E., :
re \2

m,vZ m, 2 M (V-

E. = + + , (1.3)

2 2 2
unde: J. este momentul de inertie al manivelei, » weste viteza unghiulara a manivelei, J, este momentul de
inertie al bielei, o, este viteza de rotatie a bielei, m. este masa manivelei, v, este viteza orizontala a centrului
de greutate al manivelei, m_ este masa bielei, r este raza cercului pe care se deplaseaza manivela, r. este
raza cercului pe care se deplaseaza centrul de greutate al manivelei, r , este raza cercului pe care se
deplaseaza centrul de greutate al bielei, r, este raza cercului pe care se deplaseaza centrul fusului piciorului

bielei si v este viteza pe directie verticala a pistonului.



In cazul unui mecanism care functioneaza la o viteza unghiulara constantd @, vor exista doua momente pe
parcursul unui ciclu ciclu pentru care energia cinetica totala de translatie verticald a pistonului E_, va fi nula.
Aceste momente apar in punctul mort superior si Th punctul mort inferior, respectiv cand manivela se afla la
unghiurile 0 si 7 . Alternativ, E., si E , vor avea doua momente cand vor fi nule si anume /2 si 37/2.

In cazul unui mecanism de tip biel&-maniveld precum cel prezentat in figura 1.4 a carui axd de deplasare a
pistonului este verticald, energia potentiala de greutate este definita ca:

r, —r in?
Ep, =0 .{(mC +m, +mp).(1+003¢)+mp,/n2 —sinp+m, br - cb 1 S':zw} , (1.9)
b
unde n este raportul dintre lungimea bielei, ,| ” si raza manivelei ,r ”.

Relatia (1.9) se aplica situatiei cand energia potentiala este maxima, respectiv (go:O), rezultand:

cr = 2 + 2

2
) N (a)rrJ
E - b/, (1.10)

Din conditia ca energia cinetica a mecanismului, calculata cu relatia (1.10), sa fie mai mare decat energia
potentiala (relatia (1.9)) rezulta:

My —Teb

rery

29 ~{2-(mc +my +mp)+mp ‘n+my

> (1.11)

J+J,n7?

Relatia (1.11) defineste viteza unghiulara » de la care dezechilibrul generat de energia cinetica este mai mare
decat dezechilibrul generat de energia potentiala. Odatd depasita aceasta conditie, echilibrul dinamic devine
prioritar echilibrului static.

Pentru reducerea tuturor excitatiilor la directii liniare este necesara o interpretare suplimentara, respectiv
reducerea bielei la un sistem echivalent dinamic de mase [R1]. Echivalarea are loc daca cele doua mase,
combinate, au:

a) aceeasi masa totala cu cea a bielei m, : my, =my+m,,

(1.12)
b) acelasi centru de greutate cu al bilei: My =my-(ry —rep ) (1.13)
c) acelasi moment de inertie fata de cupla cu pistonul: ~ m, -r 2 =m, ~rb‘2 , (1.14)

unde m, este masa de picior, m, este masa de cap iar r, reprezinta distanta dintre cele doua mase.

Cele doua mase echivalente sunt amplasate in cele doua cuple ale bielei, respectiv masa de picior in cupla cu
pistonul si masa de cap in cupla cu manivela. Schematic, biela poate fi reprezentata printr-un sistem de mase
(figura 1.5).
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Figura 1.5 Biela si sistem de mase echivalent dinamic

Pentru ca masa de cap sa fie amplasata in cupla manivelei este necesar sa fie indeplinitd conditia r, =r, .

Aceasta conditie ar implica, conform relatiei (1.13), ca distanta dintre cuple sa fie egala cu distanta dintre cupla
cu pistonul si centrul de greutate. In consecintd, masa redus& a capului nu va genera un moment de inertie
echivalent. Daca se doreste mentinerea aceluiasi moment de inertie, masa de cap va trebui amplasata in afara
cuplei manivelei, la o distanta egala cu diferenta (r, —r, ) fata de articulatia manivela-biela.

Prin urmare, miscarea sistemului echivalent dinamic, asemenea bielei, contine atat miscari de rotatie, cat si
miscari de translatie. Problema echivalarii dinamice poate fi solutionatd prin extinderea bielei dincolo de
articulatia dintre manivela si biela.

Aceasta extindere atrage, dupa sine, deplasarea masei m, mai departe de cupla dintre biela si pistonul pana in
punctul in care masa m, se suprapune cuplei manivela-biela. Aceasta solutie simplificad natura excitatiilor, dar
presupune cresterea masei bielei. Introducand acest artificiu se pot calcula solicitarile dinamice aferente fiecarei
cuple.

1.1.3. Echilibrarea elastica

Echilibrarea prin mijloace elastice poate fi tratata si ca un mijloc de control al vibratiilor, respectiv de a uniformiza
sau a reduce vibratiile la forme simple care pot fi, ulterior, echilibrate prin mijloace conventionale [GD4].

Din punct de vedere energetic, sistemul biela-manivela este abordat ca fiind un mecanism cu elemente si cuple
rigide. Au fost considerate urmatoarele posibilitati de introducere a elementelor elastice in mecanism:

a) Componente elastice - prin inlocuirea componentelor rigide cu componente elastice (figura 1.6,a);
b) Cuple elastice - prin introducerea unor elemente elastice intre componente (figura 1.6,b);

c) Racorduri elastice - prin conectarea cuplelor elastice la cadrul de referinta prin mijloace elastice (figura
1.6,c).
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Tabelul 1.2 Variatia fortelor dinamice corespunzatoare cuplelor

Piston

Manivela
HNI
FIN]

[°CAD]

2. 0

[°CAD]

n\/‘zn
Fo =Y, -mM

m -r
F, =Y -(—Cr = +m2j
FAN]

: A[w
T Zn I
.

anEmE,
- Ty

. .
. . .
RTINS

-
*

a) b)

c)
Figura 1.6 Reprezentarea grafica a celor trei posibilitati de introducere a unor elemente elastice Tn mecanismul
biela-manivela. a) componente elastice, b) cuple elastice, c) conectat elastic fata de cadrul de referinta
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Conform figurii 1.4 si a relatiilor (1.1), (1.2) si (1.3) excitatiile dinamice pot fi interpretate Tn anumite momente ca
fiind exclusiv verticale, orizontale sau de rotatie. Pentru a putea fi echilibrate prin elemente elastice este
necesara alinierea elementului elastic cu directia de actionare a fortei dinamice. Pentru a realiza aceasta
corelatie este necesara adoptarea unui model de element elastic si a unei pozitii de montare a acestuia. In cazul
de fata elementul elastic va fi considerat ca fiind un arc elicoidal. Aceasta abordare nu permite utilizarea relatiei
(1.1) ca interpretare a energiei inmagazinate. Acest lucru se datoreaza faptului ca relatia (1.1) nu este exprimata
in raport cu o acceleratie de directie constanta. Acelasi motiv elimina si posibilitatea echilibrarii fortelor generate
de miscarea pendulara a bielei.

1. 2 Echilibrarea mecanismului biela-manivela din componenta motoarelor cu ardere interna

Motorul cu ardere interna (MAI) este o aplicatie care utilizeaza unul sau mai multe mecanisme biela-manivela.
Cea mai frecventa metoda de echilibrare este prin controlul pozitiei si a numarului de mecanisme dintr-un motor.
Spre exemplu, un motor boxer isi echilibreaza sarcinile dinamice paralele cu axa de deplasare a pistonului.
Aceasta echilibrare se asigura printr-o defazare cu valoarea = intre cele doua mecanisme si o amplasare
paraleld a axelor pistoanelor. O astfel de echilibrare se adreseaza doar excitatiilor liniare date de miscarea
pistoanelor. in mod similar, un mecanism bield-maniveld poate avea o bield si un maneton suplimentar care sa
efectueze o miscare in oglinda fata de elementele principale [D2]. Astfel, cele doua mecanisme fsi pot echilibra
reciproc excitatiile laterale si excitatile torsionale generate de miscarea pendulard a bielei. Solutile de
pozitionare a mecanismelor se pot combina intre ele dupa arhitecturi consacrate ale motoarelor (in linie, in V
etc.). Una dintre solutiile cele mai complexe care anuleaza majoritate vibratiilor find arhitectura H [GD1]. Fiecare
dintre aceste arhitecturi are avantaje si dezavantaje fiind destinate unor aplicatii specifice.

1.2.1 Dezechilibrul generat de forta de presiune a gazelor si metode de echilibrare a aceasteia

Spre deosebire de fortele dinamice, forta de presiune a gazelor este corelatd cu pozitia pistonului, dar nu si cu
derivatele de ordin Tntai si de ordinul al doilea. Mai mult decéat atat, spatiul in care pistonul nu culiseaza este de
asemenea relevant. Cursa pistonului si spatiul disponibil sunt singurele aspecte geometrice relevante in forta de
presiune a gazelor.

Celelalte particularitati ale fortei de presiune a gazelor depind de diferitele etape care guverneaza modul de
functionare a sistemului de distributie a aerului, a sistemului de alimentare cu combustibil si al sursei de
aprindere. Acestea sunt: admisia, comprimarea, arderea, destinderea, evacuarea. in functie de tipul motorului,
aceste procese se pot manifesta pe parcursul a doua sau patru curse ale pistonului. Din punct de vedere al
fortei exercitate, procesele de admisie si evacuare pot fi neglijate. Cele trei procese: compresia, arderea si
destinderea (in aceasta ordine) sunt cele pe parcursul carora se manifestd forta de presiune a gazelor.
Amplitudinea maxima a fortei este atinsd in timpul arderii. In afara unei combustii, forta este datd de o
comprimare politropa cu valoare maxima in punctul mort superior.

Mecanismele de echilibrare dependente de deplasarea mecanismului biela-manivela vor avea un comportament
simetric fatd de axa verticald din figura 1.8. In consecinta, forta de presiune nu poate fi echilibratd prin
intermediul unor mase care se misca sincron cu mecanismul biela-manivela.

Consecintele date de dezechilibrul motorului cu ardere interna pot fi privite din doua perspective:
a) utilizatorul percepe un motor zgomotos care genereaza vibratii, respectiv inconfortabil;
b) motorul dezechilibrat va avea o uzura mai pronuntata si o durata de viata scazuta.

Exista doua domenii largi de aplicare a motoarelor cu ardere interna: ca sursa de putere pentru autovehicule si
sursa de putere auxiliara generatoare de curent electric, antrenare de pompe, compresoare etc.

Sursele de putere mobile functioneaza la sarcini si turatii variabile, in timp ce sursele de putere fixe functioneaza
preponderent la turatii constante si sarcini variabile. Motoarele care functioneaza la sarcini si turatii constante
sunt preponderent motoare in doi timpi.

Comportamentul motoarelor cu ardere interna este variabil atdt din punct de vedere al turatiei céat si al
amplitudinii fortei de presiune a gazelor. Variatile mentionate impiedica echilibrarea perfectd a mecanismul prin
componente cu pozitii fixe Tn raport ce elementele mecanismului. Mecanismul ideal de echilibrare al unui MAI
are trebuie sa fie flexibil, in acord cu regimul de functionare.
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1.2.2 Dezechilibrul generat de fortele inertiale si metode de echilibrare a acestora
Sunt universal adoptate doua metode de echilibrare in domeniul motoarelor:

a) Prima metoda constd in utilizarea contragreutatilor. Pozitionarea acestora pe arborele cotit este
defazata cu 1 fatd de maniveld. Contragreutatile sunt alese ca un compromis intre echilibrul vertical
(axa pistonului) si cel lateral;

b) Cea de-a doua metoda presupune utilizarea mai multor mecanisme defazate la anumite unghiuri, in
functie de numarul de timpi ai motorului.

Ambele metode sunt adoptate inca de la primele variante constructive de motoare termice si sunt utilizate in
continuare de catre constructorii de motoare.

in figura 1.9 este ilustrata frecventa si amplitudinea vibratiilor date de dinamica pistonului pentru motoare cu mai
multi cilindri.
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Figura 1.9 Amplitudinea si frecventa vibratiilor date de miscarea pistoanelor pentru motoare cu mai multe
configuratii de cilindri, pe parcursul a 720°.

Se poate constata o tendintd generald de scadere a amplitudinii vibratiilor odata cu cresterea numarului de
cilindri. Aceste vibratii nu iau in considerare forta de presiune a gazelor. Conform figurii 1.9, motoarele cu numar
mic de cilindri manifesta vibratii mai ample.

1.2.3 Metode neconventionale de echilibrare

Tendintele actuale de dezvoltare a motoarelor cu ardere interna indicd o scadere a dimensiunilor si a
numarului de cilindri Tn paralel cu cresterea puterii. Echilibrarea cu contragreutéati aplicate direct pe arborele
cotit este mai putin relevanta daca sarcinile dinamice au o pondere mai scazuta. Un exemplu de echilibrare
pentru un motor cu ardere interna de dimensiuni mici cu doi cilindri este aplicat motorului Fiat 312 ® cunoscut
in comert ca ,TwinAir". Acesta utilizeaza un arbore de echilibrare Lanchester prin intermediul caruia sunt
echilibrate armonicile de gradul al doilea. Aceastad echilibrare reduce vibratile generate de dinamica
pistoanelor la armonici fundamentale. Pe langa arborele sus-mentionat se mai adauga un arbore suplimentar,
identic, care se Tnvérte cu aceasi viteza, in sens contrar si in aceasi faza cu primul arbore [A1]. n acest fel se
echilibreaza excitatiile dinamice paralele cu axa de deplasare a pistonului. In urma acestei echilibréri rdmane
dezechilibrata doar armonica fundamentala, pe directia de deplasare a pistonului.

Conceptul de arbore de echilibrare nu este unul nou. Brevetul de inventie pentru arborele Lanchester are mai
mult de 100 de ani, in schimb tehnologia recent accesibila si motoarele cu numar mic de cilindri au condus catre
o popularizare a aceastei solutii [L1]. Este de mentionat faptul ca acest tip de arbore functioneaza pentru
sisteme tehnice cu numar par de mecanisme biela-manivela. Mai precis daca exista un numar par de
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mecanisme bield-maniveld miscarile bielelor se vor putea “imperechea”, iar excitatiile laterale se vor anula cate
doua si in sens contrar. Astfel vibratiile liniare Tn plan orizontal se echilibreaza partial. Bielele imperecheate se
deplaseaza, totusi, Tn planuri diferite. Distanta dintre planuri si amplitudinea fortelor inertiale vor genera vibratii
torsionale. Dezechilibrul dinamic se manifesta intr-un mod diferit in cazul sistemelelor cu numar impar de
mecanisme. In aceastd situatie principala excitatie este asociatd unei miscari de rotatie si nu unei translatii [K1].
Cel mai frecvent intalnit caz este cel al motorului cu trei cilindri.

in literatura de specialitate este prezentatd multiple solutii teoretice care pot reduce sau chiar anula dezechilibrul
dinamic [GD2]. Majoritatea sunt derivate dintr-o functie matematica care compenseazé variatiile cuplului ce se
manifestd pe arborele cotit sau variatiile unor forte locale din mecanism. in realitate astfel de abord&ri nu sunt
deloc ergonomice si, din acest motiv, nu ajung sa fie realizate. O astfel de solutie poate fi implementata pe
arborele cotit [A2]. Un mecanism este propus (Arakelian, Briot, 2010) pentru a genera reactiuni pe arborele cotit
printr-o suprapunere a doua came pe care calca doua palpatoare care comprima céate un arc. Fiecare palpator
generaza o reactiune, iar combinate echilibreaza atat excitatiile torsionale cat si excitatiile liniare. Cele doua
came sau cama cu doud profiluri contine si o contragreutate cu rolul de a echilibra armonica fundamentala de pe
directia de deplasare a pistonului.

Metodele de echilibrare pot fi dezvoltate in directia Tnlocuirii mecanismului bield-manivela cu mecanisme
alternative sau in afara mecanismului [B1], [W2]. Aceste solutii nu fac obiectul tezei.

1.3 Echilibrarea mecanismului biela-manivela din componenta compresoarelor volumice cu
piston cu migcare alternativa

Din punct de vedere structural, compresoarele cu piston au aceeasi dinamica a componentelor cu MAl-urile.
Spre deosebire de MAI, majoritatea compresoarelor au in componentd un singur mecanism optimizat pentru
generarea unei presiuni si a unui debit nominal. In cazul compresoarelor de inalti presiune se utilizeaza doi
cilindri in serie, respectiv doua mecanisme biela-manivela.

Compresoarele volumice cu piston beneficiaza de surse de energie cu comportament stabil, cel mai frecvent
acestea fiind antrenate de motoare electrice. Asemenea surse de miscare implica un comportament previzibil al
mecanismului, care este favorabil unei echilibrari eficace. Mecanismul biela manivela poate fi Tnlocuit cu
alternative silentioase Tn cazurile compresoarelor cu piston de capacitate mica sau celor destinate aparaturii de
uz casnic [GD2]. Acest tip de comporesoare pastreaza pistonul si miscare alternativa a acestuia, dar nu mai
utilizeaza mecanismul biela-manivela. Prin urmare nu fac obiectul acestei lucrari.

Compresoarele volumice cu piston functioneaza preponderent la turatie constantd si in limita unei sarcini
maxime. Sarcina unui compresor este datd de rezistenta agentului de lucru la iesire din camera de compresie.
Pentru ca un compresor sa poata refula este nevoie ca acesta sa inceapa procesul inainte de a atinge punctul
mort superior [H2]. In figura 1.12 este reprezentat generic profilul fortei de presiune a gazelor pentru un
compresor de aer cu piston.

AP

Comprimare fara
refulare

Comprimare cu
refulare

d, d, o

Figura 1.12 Comparatie intre variatia presiunea gazelor cu refulare (linie punctata) si fara refulare (linie continua)
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Asemenea motorului cu ardere interna, profilul fortei de presiune a gazelor este asimetric fata de abscisa. O
diferenta majora fatda de MAI este aceea ca forta ramane in interiorul curbei politrope (figura 1.12). De
asemenea, n interiorul cilindrului nu apare un aport spontan de energie. Din acest motiv curba de presiune este
mai usor de definit si ,in consecinta, modelul matematic al curbei este mai fidel valorii reale.

Forta data de presiunea fluidului de lucru este mult mai mica decét in cazul motoarelor cu ardere interna. Din
acest motiv ponderea sarcinilor dinamice din totalul sarcinilor este mai mare. In acest cadru si fortele indirecte
vor fi afectate Th mod vizibl. Un exemplu este reactiunea laterald a pistonului [GD6]. Daca aceasta reactiune
este generata preponderent de forte inertiale si nu de forta de presiune a gazelor atunci in urma echilibrarii ar
trebui sa se resimta o scadere a acesteia.

1.4 Concluzii

Echilibrarea mecanismului bield-manivela este o problema care trebuie analizatd in permanentd pentru a
mentine mecanismul in pas cu tendintele tehnologice actuale. Aceste tendinte, precum downsizing-ul sau
downspeeding-ul ce se aplica tuturor sistemelor tehnice, nu doar MAI-urilor.

Metodele de echilibrare trebuie sa fie versatile, astfel incat sistemele carora le sunt destinate aceste mecanisme
biela-manivela sa satisfaca cerintele cu privire la confort, eficientd sau poluare. Flexibilitatea trebuie sa fie
disponibild pe intreg domeniul de aplicatia al mecanismului precum autovehicule, sisteme de putere auxiliara,
pompe, compresoare etc.

O echilibrare ideala ar fi una care nu necesita mase suplimentare. O astfel de echilibrare nlatura o serie de
probleme colaterale echilibrarii prin contragreutati cum ar fi: inertie mare a mecanismului, sarcini dinamice
suplimentare, masa suplimentara, spatiu disponibil suplimentar etc.

Echilibrarea prin mijloace elastice este o solutie, aparent, ergonomica si cu aport de masa minim asupra
mecanismului original. Caracterul ergonomic al solutiei este dat de absenta componentelor suplimentare,
singurele modificari necesare fiind interfetele de conectare ale arcurilor.

Echilibrarea dinamica prin elemente elastice aplicatdi mecanismului bield maniveld este neconventionala.
Aceasta are nevoie de o validare teoretica inainte de implementare.

in cazul unei validari teoretice solutia urmeaza sé fie validata prin experiment.

Echipamentul pe care se aplica experimentul trebuie sa aiba un comportament previzibil cu solicitari dinamice
puternice.

Compresorul mecanic cu piston este un astfel de echipament, care satisface cerintele necasare pentru validarea
prin experiment.

2. Obiectivele tezei de doctorat. Structura tezei
2.1 Obiectivele tezei

Pe baza stadiului actual al problematicii tezei de doctorat si ,tindnd cont de studiile proprii intreprinse, s-a definit
ca obiectiv principal al prezentei teze de doctorat elaborarea unei metode de echilibrare dinamica prin
intermediul unor elemente elastice si de validare experimentala a acesteia.

Pentru atingerea obeictivului principal, autorul si-a stabilit o serie de obiective generale, sintetizate astfel:
a) Analiza mecanismului biela-manivela si a dezechilibrului acestuia;
b) Propunerea unei solutii de echilibrare a mecanismului prin mijloace elastice;
c) Definirea modelului matematic al mecanismului si simularea acestuia;
d) Proiectarea unor arcuri fezabile cu varianta constructiva propusa;
e) Proiectarea modelului si al unui expreiment care sa confirme eficacitatea si eficienta;
f)  Confirmarea prin experiment a rezultatelor;
g) Interpretarea rezultatelor.
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Atingerea tuturor obiectivelor propuse s-a realizat printr-un studiu teoretic si aplicativ descris in prezenta lucrare.

2.2 Structura tezei

Teza este structurata dupa cum urmeaza:

Capitolul 1 Studiu critic privind echilibrarea mecanismului biela-manivela prin elemente elastic —
prezinta o parte introductiva asupra elementelor fundamentale care sunt necesare studiului echilibrarii
mecanismului bield-manivela. Principalele elemente analizate sunt: echilibrul si diferite interpretari a
acestuia; mecanismul biela-maniveld (componente; cuple; cinematica); energia sistemului; ecuatiile prin
care poate fi definitd starea de echilibru. Ulterior introducerii acestor elemente sunt prezentate doua
aplicatii ale mecanismului bield-maniveld: motoarul cu ardere interna si compresorul volumic cu piston.
La finalul capitolului este identificatd solutia tehnica de echilibrare si aplicatia pe care urmeaza sa fie
validata.

Capitolul 2 Obiectivele tezei de doctorat. Structura tezei — in care sunt mentionate obiectivul
principal si obiectivele generale necesare atingerii obiectivului principal. In acelasi timp, este realizata o
descriere succinta a structurii tezei.

Capitolul 3 Analiza sistemului propus - contine o analiza asupra sistemului propus, respectiv o
analiza a parametrilor fizici ai aplicatiei tehnice pe care urmeaza sa fie validata solutia, o analiza
multicorp in mediu de simulare asupra sarcinilor dinamice generate de mecanism in functionare si o a
analiza a elementului elastic caretrebuie sa echilibreze fortele dinamice generate de piston.

Capitolul 4 Aparatura si metodica pentru cercetarea experimentala - descrie aparatura si metodica
necesara pentru cercetarea experimentala. in prima parte a acestui capitol es este prezentata aparatura
necesard experimentului. In partea a doua sunt analizate datele experimentale obtinute In urma
masuratorilor. n ultima parte a capitolului este proiectata solutia tehnica de echilibrare.

Capitolul 5 Rezultatele cercetarilor experimentale si interpretarea datelor obtinute - in care sunt
prezentate rezultatele obtinute in urma experimentului si interpretarea acestora.

Capitolul 6 Concluzii generale. Contributii personale. Directii viitoare de cercetare — care contine
concluziile tezei de doctorat, contributiile personale si directiile viitoare de cercetare.

Teza este bazata pe o cercetare bibliografica prezentata in finalul acesteia fiind adaugate o serie de anexe
legate de aspecte abordate in teza.

3. Analiza sistemului propus

In acest capitol se urmareste analiza comportamentului dinamic al compresorului ih vederea calculului,
proiectarii si realizarii unui sistem de echilibrare cu elemente elastice. Modelul real face ca méasurarea fortelor
dinamice locale (in articulatii) sa fie dificila. Din acest motiv sarcinile locale vor fi evaluate Tn urma unei analize
multicorp. In consecinta, etapa de analiza este structuratd dupd cum urmeaza:

a)

b)

identificarea unui compresor mecanic comercial cu piston si determinarea parametrilor functionali ai
acestuia;

realizarea unui model multicorp in acord cu parametrii compresorului real;

¢) Simularea modelului multicorp:

c1. Evaluarea abaterii modelului multicorp fata de modelul standard;

c2. Realizarea simularilor;

d) Calculul elementelor elastice pentru sarcinile locale identificate in urma simularilor.

Acesti pasi de analiza sunt descrisi in cele ce urmeaza.
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3.1. Modelul propus

Modelul ales pentru realizarea implementarea echilibrarii prin mijloace elastice este un compresor de aer cu
piston model "Black & Decker BD 205/24”. Parametrii functionali sunt reprezentativi pentru cea mai mare cota de
piatd a compresoarelor de aer cu piston [M3]. Parametrii functionali ai acestui compresor sunt prezentati in
Tabelul 3.1 [B2].

Tabel 3.1 Parametri functionali ai compresorului "Black & Decker BD 205/24”

Parametru Valoare Unitate de masura

Turatie nominala 2850 rpm
Presiune maxima 8 bar
Raport geometric de compresie 25 -

Inaltimea camerei de compresie 1,6 mm
Cursa pistonului 39,4 mm
Alezaj 41,8 mm
Puterea motorului electric 1470 w
Cuplul de antrenare al motorului electric 4,93 Nm

In figura 3.1 sunt prezentate componetele compresorului de aer cu piston care au fost masurate in vederea
simularii.

Figura 3.1 Elementele constructive ale compresorului mecanic cu piston "Black & Decker BD 205/24”

Sursa de putere a compresorului este data de catre un motor electric alimentat de la o sursa de tensiune
electrica de 230 V. Compresorul este asamblat alaturi de motorul electric pe rezervorul de aer comprimat.
Ansamblul motor electric-compresor trebuie separat de rezervor si montat pe o serie de senzori pentru a putea fi
masurat. De asemenea, componentele acestuia trebuie masurate independent. Parametrii necesari pentru
analiza sistemului sunt: dimensiunile geometrice ale elementelor functionale si masele componentelor.

3.2 Modelul multicorp

Mecanismul de echilibrare trebuie dimensionat in functie de sarcinile dinamice ale compresorului atunci cand
acesta functioneaza in regim nominal. Pentru identificarea acestor sarcini si a elementelor elastice necesare
pentru echilibrare a fost necesara realizarea unui model multicorp al compresorului. Comportamentul acestuia a
fost analizat Tn urma unor simulari realizate cu ajutorului programului ADAMS. Realizarea modelului multicorp a
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necesitat definirea: unui sistem de referintd, cuplelor, elementelor mecanismului, maselor, dimensiunilor Si
rapoartelor geometrice ale componentelor precum si a elementelor care introduc excitatii.

Elementele mecanismului au fost proiectate conform masuratorilor prezentate in subcapitolul 3.1. Pentru fiecare
element a fost creat un model echivalent CAD care ulterior a fost exportat in softul dedicat simularii. Modele
CAD au fost create in Creo Il Parametric.

Cuplele modelului au fost realizate tindnd cont de materialele care vin in contact, de tolerantele ajustajului (joc
sau strangere) si de prezenta unui agent de lubrifiere [M4], [S2]. Lagarele mecanismului biela-maniveld se
considera lubrifiate. Aceastd premisa apare datoritd prezentei unei bai de ulei in camera care cuprinde
mecanismul si datoritd prezentei agitatorului (figura 3.3) la baza bielei. Rolul acestuia este de a patrunde in
uleiul din baia de ulei si de a stropi componentele mecanismului in timpul functionarii.

Figura 3.2 Modelul CAD al Figura 3.3 Pistonul montat pe biela, cu agiitatorul la baza bielei
compresorului

Cuple mecanismului au fost definite dupa cum urmeaza:

a) Fusul palier. Aceasta cupla se afla in motorul electric. Modelul analizat are manivela conectata rigid la
rotorul motorului electric. Cupla de rotatie a fusului palier permite rotatia n jurul axei z. Pornind de la
premisa ca rotorul motorului electric este montat prin intermediul a doi rulmenti cu role coeficientul de
frictiune va fi echivalat cu cel al rulmentilor [P1].

Tabel 3.7 Cupla de rotatie a fusului palier

Parametru Caracteristica
Tipul de contact Rostogolire (doi rulmenti cu role)
Coeficient dinamic de frictiune 0,002
Coeficient static de frictiune 0,003

Manivela este parte componentd a rotorului motorului electric. In

Observatii o . N .
’ consecinta lagarul rotorului este si lagarul fusului palier.

b) Fusul maneton. Aceasta cupla se afla intre manivela si capul bielei. Contactul din cadrul cuplei consta
intr-un lagar de alunecare lubrifiat. Axa de rotatie este paralela cu axa palierului si are o miscare de
rotatie in jurul acesteia.
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Tabel 3.8 Cupla de rotatie a fusului maneton

Parametru Caracteristica

Tipul de contact Lagar de alunecare

Material alezaj Aluminiu

Material arbore Otel cu continut redus de carbon

Coeficient dinamic de frictiune 0,15+0,2

Coeficient static de frictiune 0,2+0,3

c) Lagarul de picior al bielei. Aceasta cupla se afla intre piciorul bielei si bolt. Contactul din cadrul cuplei
consta intr-un lagar de alunecare lubrifiat. Axa de rotatie este paraleld cu axa palierului si executd o
miscare de translatie verticala.

Tabel 3.9 Cupla de rotatie dintre pin si bolt

Parametru Caracteristica

Tipul de contact Lagar de alunecare

Material alezaj Aluminiu
Material arbore Otel

Coeficient dinamic de frictiune 0,15+0,2
Coeficient static de frictiune 0,2+0,3

d) Lagarul de boltului. Aceasta cupla se afla intre bolt si piston. Contactul din cadrul cuplei consta intr-un
lagar de alunecare lubrifiat. Axa de rotatie este paraleld cu axa palierului si executd o miscare de
translatie verticala.

Tabel 3.10 Cupla de rotatie dintre pin si bolt

Parametru Caracteristica
Tipul de contact Lagar de alunecare
Material alezaj Aluminiu
Material arbore Otel
Coeficient dinamic de frictiune 0,15+0,2
Coeficient static de frictiune 0,2+0,3

e) Cupla de rototranslatie a segmentilor. Aceasta cupla se afla intre segmenti si cilindru. Contactul din
cadrul cuplei consta intr-un suprafatd cilindricid. Axa de translatie este fixa si este dispusa
perpendiculara pe axa palierului.

Tabel 3.11 Cupla de rototranslatie dintre segmenti si cilindru

Parametru Caracteristica
Tipul de contact Culisare
Material alezaj Fonta
Material arbore Otel
Coeficient dinamic de frictiune 0,15
Coeficient static de frictiune 0,2+ 0,25
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Deplasarea segmentilor se considera identicd cu
deplasarea pistonului. Deplasarea relativa dintre segmenti
si piston este neglijata. Forta de contact dintre segmenti si
cilindru este de asemenea neglijata.

Observatii

Cilindrul, baia de ulei si statorul motorului electric sunt considerate ca avand pozitii fixe Tntre ele. Pentru a avea
un numar de variabile cat mai redus, elementele fixe au fost constranse impotriva oricarei deplasari relative. Prin
urmare, in cadrul simularii, lagarele rotorului motorului electric si cilindrul vor genera reactiuni identice cu fortele
care actioneaza asupra lor. Masa reactivad cuprinde elementele fixe ale compresorului; conductele, robinetii si
rezervorul de aer. In figura 3.4 este prezentat modelul multicorp care reproduce parametrii fizici ai compresorului
real.

Figura 3.4 Modelul multibody al mecanismului biela-manivela cu rotorul motorului electric

Pe baza celor prezentate mai sus, a fost realizata simularea, aspect prezentat in cele ce urmeaza.

3.3 Simularea modelului multicorp

In acest sub-capitol sunt prezentate principalele cauze care pot provoca abateri ale
comportamentului dinamic al modelului multicorp fatd de modelul standard si care trebuie considerate
atunci cand este este dimensionata solutia de echilibrare dinamica.

3.3.1 Evaluarea abaterii modelului multicorp fata de modelul standard

Conform relatiilor din tabelul 1.1 ecuatia de miscare a mecanismului este una dependent& de o viteza unghiular
a arborelui cotit. Totodata in subcapitolul 1.1.2 mecanismul este prezentat ca fiind unul in care energia se
conserva. In conditii reale atat viteza arborelui cotit cat si energia inmagazinatd in sistem variaza in timpul
functionarii. Sursele ecaestor variatii pot fi impartite in doua categorii:

a) Externe. Acestea pot fi la randul lor de doua tipuri: Surse, atunci cand variatia este provocata de un aport de
energie Tn sistem (in cazul de fata generatorul electric) sau consumatori, atunci cand variatia este provocata
de o pierdere de energie in sistem. insu$i calitatea n care este utilizat mecanismul biela-manivela (motor,
compresor sau pompa) este data de interfetele la care sunt conectate manivela si pistonul, respectiv surse
sau consumatori.

b) Interne. Aceste variatii indica un transfer energetic intre componentele mecanismului. Natura mecanismului
biela-manivela implica inevitabil acest transfer energetic. Cinematica mecanismului cazueaza o variatie a
vitezei de rotatie a bielei si variatii ale vitezelor de translatie atat pentru piston céat si pentru biela. Aceste
variatii implica, la randul lor, variatii ale energiilor cinetice corespunzatoare fiecarei piese. In final aceste
energii cinetice, in absenta unor consumatori sau unor surse, nu pot sa cedeze sau sa preia energie decét
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din energia cineticd a manivelei. Pentru o mai bund intelegere a acestei abordari este utila perceptia
mecanismului bield maniveld ca fiind un ansamblu disc volant — bield — piston. Intr-un astfel de scenariu

volanta este perceputd ca un depozit de energie care, periodic, cedeaza si preia energie catre biela si
piston.

Pentru a avea valori apropiate modelului real, simularile modelului multicorp trebuie sa tina cont de aceste cauze
interne si externe. In exemplul de fata acestea sunt:

a) Surse - momentul de antrenare generat de motorul electric;
b) Consumatori - forta de presiune a aerului si frecarile interne.
c) Surse interne - transferul de energie cinetica intre componentele mecansimului.

Forta de presiune a gazelor calculatd cu relatia (1.16) fiind dependenta de geometria camerei de compresie,
determinarea ei facandu-se pe baza caracteristicilor geometrice prezente in tabelele 3.1, 3.2 si 3.4. Energia
consumata de forta de presiune a gazelor este cunoscuta in limbajul de specialitate ca lucru mecanic de
pompaj. Acest lucrul mecanic de pompaj este la randul sau reprezentat de diagrama de presiune a
compresorului. Aria acestei diagrame este direct proportionald cu energia consumata. in figura 3.5 este
reprezentata evoultia presiunii aerului din cilindrul de compresie pe parcursul unui ciclu de rotatie al manivelei.
Aceasta diagrama a fost determinata aplicand legea de miscare a pistonului, presiunea de admisie la o valoare

arbitrard de 9-10% Pa si presiunea de refulare, conform datelor producatorului, la8-10°Pa .
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Figura 3.5 Evolutia presiunii din cilindrul de compresie in funct  Deplasare [mmly pistonului

Valorile reprezentate de diagrama din figura 3.5 au fost exportate si salvate pentru a putea fi folosite ulterior ca
excitatori externi in simulare multicorp a compresorului.

Cel de-al doilea consumator este lucrul mecanic de frecare. Acesta este determinat de coeficientii de frecare, de
fortele care actioneaza asupra cuplelor si de deplasarile dintre suprafetele de contact. Introducerea valorilor
acestor marimi Tn modelul multicorp este facuta prin aplicare lor directa asupra cuplelor corespunzatoare.

Singura sursa de energie a compresorului este momentul de antrenare a motorului electric. Valoarea medie a
acestuia poate fi dedusa din valorile prezentate in tabelul 3.1. Cunoscand puterea nominala si turatia
compresorului, momentul de antrenare poate fi estimat prin relatia:

M, = o (3.1)

unde M, este momentul nominal masurat in [Nm J P, este puterea nominald masurata in [W J iar wa, este

turatia nominald masurata in [rad/s J

Informatiile prezentate in acest subcapitol sunt deosebit de importante  pentru a putea aproxima
comportamentul dinamic real al compresorului.
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Transferul intern de energie este greu de calculat deoarece energia cinetica a pistonului si a bielei sunt cedate
din energia cineticd a manivelei, iar energia cinetica a bielei este datd de viteza acesteia. Aceasta premisa
indica un sistem cu doua variabile nedefinite. Pentru rezolvarea acestuia este construit un al doilea model
multicorp al mecanismului biela-manivela in acord cu informatiile din tabelele 3.1 + 3.6, exceptie facand masele
componentelor. Modelul este simulat in conditii de conservare a energiei si nu de viteza unghiulara constanta.

Intr-o form& sumar& parametrii dinamici sunt o consecintd a celei de-a doua legi a lui Newton aplicata intregului
mecanism:

n
Y F=m a+m,-a,+.+m, a, (3.2)
i

Existd doud motive pentru care masele nu sunt introduse in cel de-al doilea model multicorp. Mai precis,
momentul de inertie al manivelei nu este singurul cu efect de masa volanta. Simultan cu manivela, se mai
rotesc: contragreutatea, rotorul motorului electric, cele doua inele interioare ale rulmentilor de sustinere a
manivelei si a rotorului, ventilatorul de racire al compresorului. Din acest motiv rezerva de energie cinetica de
rotatie aferentd manivelei nu poate fi aproximatéa corect. Corespunzator, nici efectul dat de variatia de energie
cinetica a bielei si a pistonului nu poate fi evaluat corepunzator. Al doilea motiv este flexibilitatea modelului,
respectiv acest model multicorp va fi supus mai multor simuléri in care raportul dintre masa in miscare de
translatie si masa in miscare de rotatie va varia. Modificarea acestui raport induce la randul sau variatii in
comportamentul dinamic al mecanismului bield-manivela [GD10].

Acest raport este definit printr-un coeficient Kk, , care are formula:
k. =—-, (3.3)

unde m, este masa in translatie, iar m, este o masa teoretica amplasata in maneton care are un moment de
inertie echivalent tuturor pieselor in miscare de rotatie.

in figura 3.6 este ilustratd evolutia vitezei unghiulare a manivelei pe parcursul unei rotatii complete in functie de
coeficientrul Kk, . Toate curbele de vitezad corespund aceleiasi perioade de rotatie completd a manivelei,

repsectiv viteza medie a tuturor curbelor este egala.

@ [rad/s]
400 -—
—_—) = const
_\ _— - km=02
— km=10.50
P — T L L L LYY % e - -kﬂl:OTS
- - -n."'-, S T km=
%, L - —_— s
= e T T TS ¢t km=1.33
300 T De—————r kn=1.66
NG —_ ’;, \} —_— km=2
‘\ W ’c"' N ~ — - Sl
T e 7 PR 4% km=3
km=35
o [rad]
200 . . . :
0[PMS] TC [PMI] 2 7T [PMS]

Figura 3.6 Variatia vitezei unghiulara a manivelei pe parcursul unei rotatii complete a arborelui cotit
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Conform figurii 3.6 neuniformitatea vitezei unghiulare a manivelei creste odata cu cresterea coeficientului K, .

Neuniformitatea vitezei are o periodicitate de ordinul al doilea fata de frecventa fundamentala cu valori maxime
in ,PMI” si ,PMS”. Aceastd periodicitate nu este simetricd, gradientul vitezei fiind mai pronuntat in

proximitatea ,PMS” .

Variatia vitezei unghiulare a manivelei atrage dupd@ sine o cinematica diferitd a tuturor componentelor
mecanismului bield-manivela, respectiv o dinamica diferitd. Acceleratia pistonului este evaluatd pentru o mai
buna aprofundare a acestui comportament si pentru a identifica masura in care fortele inertiale verticale pot
varia fata de modelul standard. in figura 3.7 acceleratia pistonului este determinata folosind derivata de gradul al
doilea al pozitiei, dar utilizand ca data de intrare viteza ilustrata in figura 3.6.

af103 m/s2]
0.8
0
7
-1.2
5 F
Jl:
4.8 Al
O [rad]
0[PMS] T [PMI] 2 T [PMs]

Figura 3.7 Variatia acceleratiei pistonului pe parcursul unei rotatii complete a arborelui cotit

in figura 3.7 este pusa in evidentd o evolutie a acceleratiei pistonului in functie de coeficientul Kk, care se

abate fata de profilul standard atat prin prisma amplitudinii valorilor, cat si prin alura curbei. Singurele proprietéti
ale profilului acceleratiei care se pastreza sunt valoarea minima in ,PMS” si valoarea zero intr-un punct fix

simetric pozitionat fatad de ,PMI” . Valoarea maxima a acceleratiei descreste pana la K., =1, dupa care incepe
sa creasca. Mai mult in jurul valorii K., =2 cele doua puncte egale de valoare maxima se unifica, iar valori ale
lui k., >2 valoarea maxima a acceleratiei este atinsa intr-un singur punct. Valoarea minima sufera cele mai mari

variatii, respectiv amplitudinea creste in final cu mai mult de un ordin de marire fata de valoarea standard. O alta
remarca este schimbarea alurii curbei in anumite zone din profil concav in profil convex si vice-versa.

Toate observatile sus-mentionate indicd un comportament dinamic substantial diferit fatda de modelul
conventional. In consecintd echilibrarea unei astfel de forte inertiale necesitd solutii care sa genereze atat
reactiuni diferite, cat si evolutii diferite ae fortei in raport cu deplasarea pistonului. Din acest motiv este realizata
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o analizad suplimentara a cinematicii pistonului, respectiv o analizé Fourier aplicata alurii acceleratiei pistonului.
In figura 3.8 sunt prezentate analizele Fourier pentru curbele din figura 3.7.

Conform figurii 3.8 se pot identifica doua tendinte in descompunerea armonicilor. Diferentele sunt sesizabile n
afara armonicii fundamentale de 47,5 Hz. Valoarea stabila a acesteia indica faptul ca toate vitezele duc la aceasi
perioada necesara unei rotatii complete. Prima tendinta este de scadere si este vizibila doar in cazul armonicii
de gradul al doilea (figura 3.8,b). Odata cu cresterea coeficientului k., amplitudinea acestei aromici scade. in
contradictie cu aceasta tendintd restul armonicilor incepand cu gradul al treilea au tendinta de a creste in
amplitudine odata cu cresterea coeficientului K, .

g[m/s?] ﬂ — ) = const.
|

(1 — km=050

7
|
==
!
\i_
=
r]:r_—_——_-.-..
aw—
L
L
[
<
5

glm/s?]

glm/s?]

142.5 Hz V[Hz]
b) c)

Figura 3.8 Analiza in frecventa a acceleratiei pistonului: a) in functie de coeficientul kn; b) detaliu
pentru armonica de gradul al doilea; c) detaliu pentru armonica de gradul al treilea.

Toate aceste cauze ce pot duce la deviatii ale comportamentului dinamic fatd de modelul standard sunt
considerate in vederea evaluarii corecte a fortelor inertiale ale componentelor mecanismului bield-manivela.

3.3.2 Simularea comportarii modelelor multicorp

Pentru identificarea unui model de simulare cat mai fidel celui real au fost rulate 3 simulari ale modelului complet
multicorp, fiecare simulare raportandu-se la cauzele interne si externe ce pot perturba cinematica. in urma
fiecarei simulari au fost analizate: cinematica pistonului, fortele dinamice verticale si orizontale ce actioneaza
asupra fusului palier si variatia vitezei unghiulare, acolo unde exista o variatie.
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Simularile sunt definite de doi parametrii: timp si numar de secvente. Parametrul timp defineste perioada de timp
simulata, iar numarul de secvente defineste gradul de discretizare al simularii. Datoritd raportarii la timp,
diagramele ce contin rezultatele simularilor nu au abscisa conventionala de grade arbore cotit. Aceasta este
fnlocuitd cu perioada echivalentd de timp necesara pentru o miscare de rotatie completd a manivelei. O
consecintd a modului de simulare este ca in unele diagrame discretizarea este vizibild ca o discontinuitate a
curbelor. In detaliu acestea au un profil ,in trepte”.

Modelul de simulare | s-a bazat pe relatiile din tabelul 1.1 [G1]. Modelul este cel conventional in care viteza de
rotatie a arborelui cotit este constanta. Proprietéatile elementelor mecanismului au fost precizate in subcapitolul
3.1, iar cuplele au fost definite confrom tabelelor 3.7 + 3.11. Viteza unghiulara impusa este conform tabelului 3.1.
In figura 3.9 este ilustratd cinematica pistonului rezultatd in urma simulrii. Figura 3.10 contine fortele dinamice
ce actioneaza asupra fusului palier.
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Figura 3.9 Cinematica pistonului pentru @=298,45 [rad/sj
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Figura 3.10 Reactiunile verticale (Fy) si orizontale (F, ) in lagarul fusului palier la ©=298,45 [rad/SJ

n urma primei simuléri se pot evidentia urmatoarele rezultate:

a) Profilul deplasarii pistonului, vitezei si acceleratiei acestuia prezinta o alurd foarte apropiata celei
sinusoidale. Diferenta este datd de catre prezenta unei armonici de gradul al doilea datd de
miscarea pendulara a bielei si de raportul dintre lungimea acesteia si raza manivelei;

b) Pistonul este supus unei acceleratii cu valori intre —2200m/s? si 1390 m/s?;
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c) Fusul palier este supus unei forte dinamice verticale cu valori intre —340N si 400 N ;
d) Fusul palier este supus unei forte dinamice orizontale cu valori intre —268N si 268N .

Modelul de simulare Il se bazeaza pe relatile 1.1, 1.2, 1.3 si pe legea conservarii energiei. Elementele
pertubatoare sunt date Tn acest caz de transferul intern de energie intre componentele mecanismului.
Rezultatele acestei simulari ar trebui sé urmeze tendintele vizibile Tn figurile 3.6 si 3.7.

Spre deosebire de subcapitolul precedent masele componentelor sunt constante indiferent de regimul de
utilizare al mecanismului. Pentru determinarea vitezei rezultante este nevoie de impunerea unor conditii initiale.
Acestea sunt pozitia mecanismului bield-manivela si viteza initiala a manivelei. Pozitia initiala este cu pistonul in
punctul mort superior (,,PMS” ) cand energia cinetica a elementelor poate fi definita in conformitate cu relatia

(1.1). Viteza initiald este aplicatda pe maniveld, iar in urma fiecarei simulari este ajustatd pana cand perioada
corespunzatoare unui ciclu de rotatie complet este echivalentd cu perioada generatéa de viteza constanta data
de producétor. in figura 3.11 este comparata viteza unghiulara a manivelei intre prima si a doua simulare.
Ambele rotatii au loc in 0,02105 secunde, echivalentul a 2850 rpm sau 298,45 rad/s. in cadrul acestei simul&ri
toate cuplele au fost considerate ideale (fara frecare si fara joc).
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Figura 3.11 Vitezele unghiulare ale manivelei in cele doua simulari

Conditiile impuse in cea de a doua simulare au condus la o variatie de la -6.7% péna la 9.2% a vitezei
unghiulare. Aplicand relatia (1.1) se contatd o variatie a energiei cinetice de rotatie a manivelei intre -13% si
19% fata de prima simulare. In figura 3.8 este ilustrata cinematica pistonului din cadrul celei de-a doua simulari.
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Figura 3.12 Cinematica pistonului in a doua simulare

Spre deosebire de prima simulare, pe alura curbei de acceleratie pot fi identificate patru puncte de inflexiune.
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Figura 3.13 Reactiunile in lagarul fusului palier pentru a doua simulare
In urma celei de-a doua simul&ri se pot constata urmétoarele rezultate:

a) Profilul deplaséarii pistonului, vitezei si acceleratiei acestuia prezinta abateri mai pronuntate fata de
profilul sinusoidal, decét rezultatele din prima simulare. Diferentele suplimentare deriva din variatia
vitezei unghiulare a manivelei (figura 3.7);

b) Pistonul este supus unei acceleratii cu valori cuprinse intre —2480 m/s2 si 1600 m/s2 . Ambele

valori implica la réandul lor o crestere a amplitudinii fortei inertiale;

c) Fusul palier este supus unei forte dinamice verticale cu valori cuprinse intre —472N si 405N ;
d) Fusul palier este supus unei forte dinamice orizontale cu valori cuprinse intre —225N si 225N .

Modelul de simulare Ill pastreaza aceasi geometrie, dar include o sursa de energie si mai multi consumatori.
Sursa de energie este data de motorul electric. Pentru a simula influenta acesteia a fost introdus un cuplu de
antrenare conform relatiei (3.1). Cuplul actioneaza pe maniveld si are axa de rotatie comuna cu axa de rotatie a
fusului palier. Consumatorii de energie genereaza lucru mecanic de frecare si lucru mecanic de pompaj. Lucrul
mecanic de frecare este dat de coeficientii de frecare prezentati in tabelele 3.7 + 3.11, de fortele ce actioneaza
asupra cuplelor si de deplasarile dintre suprafetele de contact. Lucrul mecanic de pompaj este dat de diagrama
de presiune a compresorului (figura 3.5).

Conditiile initiale au fost alese tinand cont de doua criterii. Primul criteriu este de a asigura o rotatie completa a
manivelei in 0,02105 secunde. Atat consumatorul cat si sursa de energie tind sa accelereze sau sa incetineascéa
viteza de rotatie a manivelei, respectiv sa creasca sau sa micsoreze timpul unui ciclu de rotatie. Cel de-al doilea
criteriu presupune ca viteza de rotatie de la sféarsitul unui ciclu de rotatie viteza unghiularéd sa aiba aceeasi
valoare ca la inceputul simularii, respectiv viteza de rotatie sa fie stabila. Conditiile initiale au fost ajustate intr-un
mod similar cu simularea a doua pana cand s-a ajuns la o viteza unghiulara medie de 298,45 rad/sec (2850
rpm). Aceasta conditie a fost indeplinita considerand presiunea din figura 3, proprietatile cuplelor din tabelele 3.7
+ 3.11, o viteza unghiulara initiala de 258,3 rad/sec si un cuplu de antrenare de 4,3 Nm.

in figura 3.14 sunt ilustrate vitezele unghiulare ale manivelei in cele 3 simuléri, pe parcursul unei rotatii complete.
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Figura 3.14 Evolutia vitezei unghiulare a manivelei pe parcursul unei rotatii complete a manivelei

Conditiile impuse in a treia simulare au condus la o variatie de la -13,9% péana la 14,4% a vitezei unghiulare.
Aplicand relatia (1.1) se contata o variatie a energiei cinetice de rotatie a manivelei intre -29.7% si 30.9% fata de
prima simulare.

in figura 3.15 este prezentata evolutia cinematica pistonului conform simul&rii numarul trei.
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Figura 3.15 Cinematica pistonului pe parcursul unei rotatii complete a manivelei

in figura 3.16 este reprezentata evolutia fortelor dinamice verticale si orizontale ce actioneaza asupra fusului

palier.
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Figura 3.16 Evolutia fortelor dinamice verticale si orizontale ce actioneaza asupra fusului palier pe parcursul unei
rotatii complete a manivelei

In urma celei de-a treia simulari se pot constata urmatoarele rezultate:

a) Trecerea de la procesul de refulare la procesul de admisie are o puternica influenta asupra
acceleratiei pistonului. Aceasta trecere este vizibila ca o discontinuitate a alurii curbei acceleratiei la
momentul 0,018s in figura 3.15;

b) Pistonul este supus unei acceleratii cu valori cuprinse intre —2020m/s2 Si 1080m/s2 ;

c) Fusul palier este supus unei forte dinamice verticale cu valori cuprinse intre —1812N si
2198N ;

d) Fusul palier este supus unei forte dinamice orizontale cu valori cuprinse intre —2509N si
1993N ;

e) Cuplul necesar pentru echilibrarea bilantului energetic este cu 13% mai mic decéat valoarea
datéd de producator. Aceasta diferentd poate fi justificatd prin eroarea dintre presiunea
calculata si presiunea reala din cilindru, aproximarea coeficientilor de frictiune din cadrul
cuplelor, aproximarea momentului de inertie a rotorului motorului electric (volantul
mecanismului).

Fortele elementului elastic trebuie definite in acord cu fortele dinamice. Rezultatele simularilor au
indicat variatii ale acestor forte in functie de modul de interpretare al comportamentului compresorului.
in tabelul 3.12 sunt prezentate rezultatele celor trei simulari al&turi de abaterea acestora fata de modul
conventional de calcul (simularea 1).

Tabel 3.12 Valori comparative rezultate in urma celor trei simulari

Simularea Simularea 2 Simularea 3
1
Parametru Valoare Valoare Abatere Valoare Abatere
(val. absoluta) (val. absoluta)
Wmin [rad/s] 298,45 278,45 -6,7 % 256.99 -13,9 %
Wmin [rad/s] 298,45 325,9 9,.2% 341,44 14,4 %
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pistonului 3 " Tm/s?] 1390 1640 18 % 1080 223 %
Reactiunea Fymin [N] -340 -472 38,8 % -1812 433 %
verticalda in

palier Fymax [N] 400 405 1,2% 2196 449 %
Reactiunea Fymin [N] -268 -255 -4,9 % -2509 836 %
orizontala

in palier Fymax [N] 268 255 -4,9 % 1993 643%

Rezultatele celei de-a treia simulari releva faptul ca sarcinile externe sunt net superioare sarcinilor
dinamice. Respectiv dinamica mecanismului este puternic influentata la randul ei de sarcinile externe.
Masuratorile, in schimb, nu pot fi facute diferentiat (dinamic si extern). Reactiunea raspunde
intotdeauna sarcinilor cumulate. Astfel, este dificil a diferentia in simularea a treia in ce masura
reactiunea din fusul palier raspunde fortelor dinamice si fortelor externe. in consecinta, pentru a
implementa si masura sistemul de echilibrare dinamic cu arcuri se va folosi una din primele doua
modele de simulare. Alegerea modelului de simulare se face in functie de gradul de similitudine dintre
cinematicile simularilor. In figura 3.17 sunt prezentate abaterile acceleratiei pistonului in timpul
simularii fata de valoarea de referinta aleasa din simularea a treia.
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Figura 3.17 Diferenta dintre valorile acceleratiei pistonului in primele simulari fate de a treia

Similitudinea dintre simularea a treia si prima simulare este data de rotorul motorului electric. Acesta
actioneaza cu un volant ce regleaza viteza unghiulara a manivelei. In concluzie sistemul de echilibrare
dinamica cu elemente elastice este aplicat primului model de simulare pentru urmatoarele motive:

a) Modelul matematic clasic al mecanismului biela-manivela duce la rezultate foarte apropiate
de cele ale modelului multicorp al compresorului mecanic cu piston identificat;

b) Modelul matematic clasic are un comportament usor de interpretat si defalcat. In prezenta
unor surse si a unor consumatori de energie vor fi mai greu de identificat influentele
arcurilor.

3.4 Identificarea elementelor elastice corespunzatoare

Elementele elastice reactioneaza printr-o fortd la deplasari liniare sau printr-un moment la deplasari
unghiulare. Legatura dintre deplasare si fortad este datd de constanta de elasticitate. Evolutia fortei
elastice in functie de deformatie este in mod uzual reprezentatd ca o diagrama [B5]. n tehnica,
inmagazinarea energiei elastice se face cu ajutorul arcurilor. Arcurile sensibile la deformatii liniare
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sunt denumite arcuri de compresiune sau de intindere, iar arcurile sensibile la deformatii unghiulare
sunt denumite arcuri torsionale [I1].

in mod conventional intreaga cinematica a mecanismului bield-manivelé este definita in functie de o
deplasare unghiulara (tabel 1.1) si, ca urmare, arcul trebuie sa aiba o deformatie similara. Exista totusi
un motiv pentru care arcurile torsionale nu sunt compatibile cu mecanismul. Cu exceptia cuplei dintre
biela si bolt toate cuplele de rotatie isi continua rotatia in acelasi sens atata timp cat manivela isi
pastreaza sensul de rotatie. In consecinta, un arc atasat unei astfel de cuple ar inmagazina continuu
energie si ar genera o reactiune crescatoare intr-un singur sens.

Dependenta dintre reactiunea arcurilor torsionale si deformatia acestora este data de relatia:

T m-ar m-¢

" Ap  Agp @

unde:

I (3.5)
dt?’ '

k, fiind constanta elastica torsionala masurata in [Nm/rad |, M, este moment de torsiune si ¢ ceste
acceleratie unghiulara masuta in [rad/s2 ]
Pornind de la excitatiile care actioneaza asupra arcului i cunoscand caracteristica acestuia se poate

calcula energia Tnmagazinata in arc [S3]. Energia Tnmagazinata intr-un arc de compresiune/intindere
si un arc de torsiune poate fi calculata cu relatiile:

AE :Ik-x-dx, (3.5)
0
[

AE =jk-¢-d¢;. (3.6)
0

Conform relatiilor (3.2) si (3.4) atata timp cat rotatia manivelei isi pastreaza sensul si momentul de
reactie al arcului torsional va continua sa creasca. In consecinta, arcurile vor avea un comportament
de consumator.

In figurile 3.6, 3.9 si 3.13 este prezentat caracterul periodic al sarcinilor dinamice. In consecints,
implementarea unui arc torsional la nivelul cuplelor nu este compatibila cu obiectivele acestei lucrari.
Exceptie face cupla de rotatie dintre bolt si biela. Pentru a implementa elemente elastice eficiente este
nevoie ca acestea sa aiba o caracteristica cat mai apropiata de alura curbelor din tabelul 1.3. Primul
pas spre a corela forta de reactie a arcurilor cu alura curbelor din tabel este de a defini arcurile fata de
aceleasi referinte. Respectiv elemente elastice vor fi definite conform figurii 1.6,c.

Parametrii fizici si geometrici relevanti pentru calculul fortelor arcurilor sunt prezentati in figura 3.15 ,
acestia fiind: constantele elastice ale celor trei arcuri, lungimea acestora in stare relaxat si orientarea
acestora.

32



hp

(o 41] kv

FrrSrs

Figura 3.18 Parametrii constructivi relevanti petru calculul arcului

Introducand parametrii dimensionali din Figura 3.18 in relatia 1.15 fortele elastice devin:

F, =k, ‘hpo +h, —r -cofw-t )+rn* —sin (et )J , (3.8)
Ky lo ~ll, 7 -sin@)F —(-cose)F ), 39)
K, o~ +1 -cosp)P (i)Y ) (310

unde F, este forta elastica ce actioneaza asupra pistonului, k, este coeficientul de elasticitate al

Fa

I:V

arcului ce actioneaza asupra pistonului, Ipo este lungime arcului in stare relaxata, h, este distanta pe
directie verticala intre axa fusului palier si suportul arcului ce actioneaza asupra pistonului, F, este
forta arcului pozitionat orizontal, k, este coeficientul de elasticitate al arcului pozitionat orizontal, I, ,
este lungimea arcului dispus orizontal in stare relaxata, |, este distanta pe orizontala dintre axa
fusului palier si suportul arcului dispus orizontal, F, este forta elastica a arcului dispus vertical, k, este
coeficientul de elasticitate al arcului dispus vertical, |,, este lungimea arcului dispus vertical si |, este
distanta dintre axa fusului palier si suportul arcului dispus vertical.

3.4.1 Definirea conditiilor limita

Echilibrarea ideala a fortelor presupune o reactiune egald, pe aceasi directie si de sens contrar fortei
excitatoare. Tn cazul aplicatiei curente sunt alese trei valori de referinta ale fortelor excitatoare. Acestea sunt:
valoarea minima, valoarea zero si valoarea maxima. Sarcinile dinamice ce actioneaza asupra fusului palier sunt
sumele sarcinilor dinamice ale fiecarei componente. In consecinta, prin echilibrarea individuala a fiecarei
componente pot fi echilibrate si sarcinile din fusul palier. Corespunzator si fortele dinamice vor fi determinate
pentru fiecare componenta. In figura 3.19 este prezentatd evolutia fortelor dinamice verticale ce actioneaza
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asupra cuplelor mecanismului bield-maniveld dimensionat conform tabelelor 3.1 + 3.11 si a relatiilor din tabelul
1.1 pe parcursul unui ciclu complet de rotatie al manivelei. Fortele din figura 3.19 sunt:

Conform figurii 3.19 exista pozitii critice ale mecanismului, respectiv cand manivela se afla la unghiurile /2 s
3m/2 forta dinamica verticala care actioneaza asupra manivelei trece prin zero. In mod similar la unghiurile ¢, s

Fomax - forta dinamica maximé care actioneaza asupra pistonului. Aceasta se manifesta in punctul mort

superior;

Fpmin - forta dinamica minima care actioneaza asupra pistonului. Aceasta se manifesta in punctul mort
inferior;

Fmy max - sarcina dinamica verticala maxima care actioneaza asupra manetonului. Aceasta se

manifesta Tn punctul mort superior;

Fry min - S@rcina dinamica verticala minima care actioneaza asupra manetonului. Aceasta se manifesta

in punctul mort inferior.

Forta este indreptata
catre fusul palier

Forta este orientata
dinspre fusul palier

/2

)‘|||I\

Fmymin

Figura 3.19 Parametrii constructivi relevanti pentru calculul arcului necesar echilibrarii dinamice

verticale

2r—¢, forta ce actioneazéa asupra fusului palier este egala cu zero, iar atunci cand pistonul se afla la inaltimea

h, forta dinamica a grupului piston este egald cu zero. Pentru echilibrarea sarcinilor dinamice este necesar ca

forta eastica a arcurilor de echilibrare sa aiba valoarea zero atunci cand sarcinile dinamice au aceasta valoare.

Pe langa echilibrarea fortelor dinamice, este necesara dimensionarea arcurilor astfel incat domeniul de lucru al
acestora sa nu se suprapuna cu domeniul de rezonanta.
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3.4.2 Calculul arcurilor

Echilibrarea dinamicd a mecanismul biela-maniveld are loc daca este indeplinitd ca energia potentiala
fnmagazinata in arcuri (relatia 3.6) sa fie egala cu lucrul mecanic realizat de fortele inertiale (tabelul 1.3). in
acest fel, energia totalda a sistemului ramane constanta in timpul functionarii. Suplimentar, este necesar ca
fortele dezvoltate in arcuri s& fie paralele cu fortele dinamice pe care le echilibreaza. In cazul in care directiile
acestora nu sunt paralele sau nu sunt constante, dar raman n acelasi plan se aduna trigonometric. Din acest
motiv se va realiza si analiza, in continuare, un model matematic al unui arc care echilibreaza forta dinamica a
pistonului.

In figura 3.20 este reprezentatd grafic echivalenta intre lucrul mecanic realizat de forta inertiald verticala ce
actioneaza asupra grupului piston si energia elacticd de deformatie Tnmagazinatd de arcul corespunzator
grupului piston, kp (figura 3.15). In figura 3.17 s-au facut urmatoarele notatii:

e h, este pozitia pistonului atunci forta inertiala isi schimba directia pistonului;
e k. reprezintd constanta ideald a arcului care echilibreaza forta inertialéd a pistonului orientata catre fusul
palier;

e k, este constanta ideala a arcului care echilibreaza forta inertiala a pistonului orientata dinspre fusul palier;
e F, (p) este forta inertiala verticala a pistonului;
o F,(p)este forta elastica;

e A, reprezinta aria cuprinsa intre curba fortei inertiale verticale F, (p) si axa orizontala in momentul in care
forta inertiala a pistonului este orientata catre fusul palier;

e Ay, este aria cuprinsa intre curba fortei inertiale verticale F, (p) si axa orizontala in momentul in care forta
inertiala a pistonului este orientata dinspre fusul palier;

e A, este aria cuprinsa intre curba constantei k. si axa orizontald Tn momentul in care forta inertiala a
pistonului este orientata catre fusul palier;

e A, este aria cuprinsa intre curba constantei k, si axa orizontala in momentul in care forta inertiala a
pistonului este orientata dinspre fusul palier.

Fo(e)

Fs(f)

a)
b)

Figura 3.20 Reprezentarea grafica a lucrului mecanic realizat de: a) forta inertiala verticala ce actioneaza
asupra grupului piston si b) Forta elastica inmagazinata de arcul k ,
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Ariile Ay, Aygr Avec Si Ay POt fi calculate ca produs al unor forte fata de o deplasare [J1]. Aceste arii

reprezinta, grafic, lucrul mecanic pe care fortele il introduc sau 1l consuma in si din sistem. Constantele elastice
ale arcurilor k, si k, au valori fixe, respectiv acestea corespund unor arcuri cu caracteristica liniara. Datorita

acestui fapt exista o diferenta intre valorile fortei elastice si alura fortei inertiale din figura 3.20. Aceasta diferenta
atrage, dupa sine, un dezechilibru care ar putea fi redus prin alegerea unor constante elastice variabile,
respectiv prin alegerea unor arcuri progresive. Aceasta optiune ar creste doar calitatea echilibrarii in sine si nu ar
schimba intr-un mod fundamental functia arcurilor in mecanism. Arcurile cu caracteristica liniara sunt suficiente
pentru a atinge obiectivul acestei lucrari. In mod ideal, conditia pentru transferul complet intre energia cinetica si
energie elastica este:

PMS Ay
jFp dy = Ik A-dy (3.12)
PMI A

unde dy este incrementul de deplasare al pistonului, AA, este deformatia la comprimare a arcului, A; Aeste
deformatia la destindere a arcului si D Aeste deformatia arcului faté de lungimea relaxata, in h, .

in figura 3.20 se poate observa faptul c&, existd o intersectie a segmentelor k. si kq n punctul h,, existand

astfel doua segmente definite de constante elastice diferite. Valorile diferite ale constantelor sunt date de faptul
ca F, (p) are profil asimetric fata de h,, . in realitate, o astfel de solutie ar ridica probleme atat in implementarea

fizica a constructiei cat si din punct de vedere dinamic (aparitia brusca a derivatei de ordinul trei a deplasarii).
Prin urmare, este ales un singur arc care sa echilibreze F, (p) atat in domeniul valorilor pozitive, cat si in

domeniul fortelor pozitive. Tn figura 3.21 sunt prezentate patru posibilitdti de a echilibra forta dinamica prin
intermediul unui arc cu caracteristica liniara. Punctele din capatul curbei F, (¢) si intersectia acesteia cu axa

Yy (@) nu sunt coliniare, in timp ce caracteristica unui arc este definita liniar. Astfel este imposibild echilibrarea

completa a fortei inertiala a pistonului in toate cele trei puncte (PMI, PMS si hy) cu un arc cu caracteristica
liniara. Prin urmare, forta inertiala poate fi echilibrata partial, echilibrul complet fiind atins doar punctual.
FINI b, Fy(ip) F[N] Fyle)

1007

0 0.01 0.02

— 100l — 100y

a) b)
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0 201 0.02
- 100,
c) d)

Figura 3.21 Forta inertiald a pistonului, caracteristica arcului si diferenta dintre acestea pentru cazurile
cand: a) forta este echilibrata in h,, iar caracteristica arcului are panta medie a fortei inertiale; b) forta

este echilibrata in PMI si PMS, iar caracteristica arcului are panta medie a fortei inertiale; c) forta este
echilibratad in h, siin PMS, iar caracteristica arcului are panta medie a fortei inertiale atunci cand este

negativa; d) forta este echilibrata in h, si in PMI, iar caracteristica arcului are panta medie a fortei
inertiale atunci cand este pozitiva.

Urmatorul pas este identificarea celui mai potrivit arc pentru echilibrare. Indiferent de solutia aleasa forta
rezultantd are valoarea zero doar doud puncte. In figura 3.22 sunt comparate cele patru rezultante sub
denumirea AA,, Ay, AA. si A, aferente figurilor a, b, ¢ si d din figura 3.21.

Aalp) o 002 0.03 ¥(i)
A
Ab() .
""" .
Ac(p) "\_\
29
Y
N
. N,
— )[}- \\

Figura 3.22 Rezultantele celor patru arcuri (a, b, ¢ si d) din figura 3.21

Conform figurii 3.22 alura curbelor A, si A, sunt vizibil mai ample fata de curbele A, si A, . In consecinta,

amplitudinea vibratiilor generate in urma echilibrarii cu arcurile din variantele ¢ si d (figura 3.21) vor avea
amplitudinea mai mare fata de variantele a si b. Curbele A, Asi A, au aceasi alura, unica diferenta fiind data de

punctele de echilibru, respectiv punctele in care curbele intersecteaza abscisa. Acestea sunt: AA, echilibreaza
forta inertiala in hy ; AA, echilbreaza forta inertialda in PMI si PMS .

Pentru calculul arcului pistonului a fost aleasd curba A, . Particularitatea acesteia este datd de faptul ca

rezultanta are valori exclusiv pozitive, iar punctele in care mecanismul este echilibrat dinamic sunt intuitive si
usor de definit, respectiv PMI si PMS.
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Arcul rezultat este verificat cu relatia (3.9) pentru a evita suprapunerea domeniului de functionare cu domeniul
de rezonanta. Caracteristica liniara a arcului este data de relatia (1.15), iar masa este calculata urmand relatiile
urmatoare [J1]:

F, =085-F,, (3.13)

unde F,_ este forta arcului la lungimea solida a arcului, |, respectiv lungimea arcului atunci cand spirele intra in
S

contact intre ele, iar F,, este forta maxima a arcului in functionare.

Cunoscéand gabaritul disponibil pentru arc si forta nominald diametrul spirei se caluleaza:

8-c, -F,-D
d, :3/M, (3.15)
7Z"Ck 'Tk

unde c, este coeficientul de forma al arcului calculat cu relatia [C6]:

G =1+5—d\. (3.16)

m
Pentru acest calcul este necesara alegerea unui numar de spire n , verificarea facandu-se pe baza relatiei:

:8-Fk2~Dm3~n

A L
Gd,*

(3.17)

unde A este deformatia arcului, n este numarul de spire active ale arcului, iar G este modul de elasticitate
transversal.

Valoare deformatiei este luata ca fiind curs completa din PMS péna in PMI (figura 3.20), iar constanta elastica
dorita este conform variantei ,b” din figura 3.18. Forta arcului este calculata la compresiune, iar modelul ,,b” din
figura 3.21 acopera atat domeniul pozitiv si negativ. Pentru a pastra caracteristica arcului Si a mentine solicitarea
exclusiv la compresiune, arcul va fi precomprimat pana cand valoarea fortei elastice in PMS va avea valori
pozitive. Respectiv, domeniul functional al arcului devine:

K- K, PMS)-F, (PMI)
21

: (3.18)

unde F, (PMS) este forta inertiala a pistonului in PMS , iar F, (PMI) este forta inertiala a pistonului in PMI .
Interpretare fortei inertiale in functie de deformatia arcului devine astfel:
F,PMI)=F, PMS)+2k -, . (3.19)

Constanta de elasticitate este calculatd aplicand relatiile (3.15) + (3.19). In figura 3.23 este ilustrata variatia
constantei de elasticitate in functie de numarul de spire active si de coeficientul ,i” (raportul dintre diametrul
mediul al arcului, D,,, si diametrul spirei, d, ).
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Figura 3.23 a) Reprezentarea tridimensionala a constanta de elasticitate in functie de coeficientul ,,i” si
de numarul de spire active ,n ”; b) curbele de nivel corespunzatoare constantei de elasticitate (sunt
marcate domeniile cu abatere de pana la 10% fata de valoare ideala a constantei de elasticitate k)

Conform relatiei (3.11) al doilea parametru relevant pentru calculul frecventei de rezonanta a arcului este masa
arcului. Aceasta se calculeaza conform relatiei:

d,2
m, =n'”Tk-7z"Dm. (3.20)

in figura 3.24 este reprezentata variatia masei arcului in functie de numarul de spire active n si de coeficientul

0.15—]

o
1)
. '//////////

7 /
%

0.1 —]

-

=

005~

a) b)

Figura 3.24 a) Reprezentarea tridimensionala a masei arcului in functie de coeficientul ,.i” si de numarul
de spire active, ,n”; b) curbele de nivel corespunzatoare masei arcului (sunt suprapuse domeniile ce
reprezinta £10% kigear conform figurii 3.23,b).

in figura 3.25 este ilustrata variatia frecventei de rezonanta a arcului in functie de numarul de spire active si de
indicele ,i”. Frecventa nominala de functionare a compresorului este notatd cu f. fiind egald cu 47,5 Hz,
corespunzatoare unei valori de 2850 rpm.
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Figura 3.25 a) Reprezentarea tridimensionalé a frecventei de rezonanta a arcului in functie de
coeficientul ,i” si de numarul de spire active, ,n”; b) curbele de nivel corespunzéatoare frecvetei de
rezonanta a arcului (sunt marcate cu gri domeniile care reprezintd £10% kigeas conform figurii 3.20 b), iar
domeniul de frecventa mai mic ca f; este hasurat).

Conform figurii 3.25,b intreg domeniul functional al arcului indeplineste conditia f >f.. Datoritda acestei

posibilitdti pentru pasii urmatori va fi ales arcul cu cea mai micd masa. Introducerea acestui arc ih compresor
echilibreaza forta dinamica exercitatéa de piston. In figura 3.26 sunt reprezentate pe baza calculului realizat in

MATHCAD urmétoarele curbe: forta inertiald a pistonului F, (¢), caracteristica a trei arcuri (Koo Kiin Si Kiey )

si rezultantele acestora.

3007 Fy(o)

Kideal Kmin Kreal

Fy(®p) + Kideal  Fy(¢) + Kmin Fy(®) + Kreal

2007

1007

- 1007

K., Si k

Figura 3.26 Posibilitati de echilibrare a fortei inertiale, F, (p) cu arcurile Kiye, » Ko Si Kiga -
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Arcul de constanta elastica k., este un arc teoretic, ideal, care echilibreaza forta inertiala a pistonului conform
modelului din figura 3.21,b. Arcul de constanta elastica k. este supus atat comprimarii cat si tractiunii. Arcul

de constanta elastica k,;, este un arc care echilibreaza forta F, (¢) mentinand un singur tip de solicitiare.

n

in cazul in care este aplicat arcul de constants elastica k.. rezultanta are o valoare constant peste valoarea

n

maxima a fortei F, (¢). Aceasta rezultanta are valoarea minima posibila la care poate fi echilibrata forta inertiala
a pistonului. Tn aplicatiile reale arcul este precomprimat. Curba k., reprezinta o caracteristica fezabila pentru
un arc care poate echilibra forta inertiala a pistonului. Rezultanta in cazul aplicarii k., are cele mai mari valori

dintre variantele din figura 3.26. Acest lucru atrage dupa sine cresterea fortei transmisa in cuplele mecanismului
Si cresterea reactiunii laterale datd de unghiul de inclinare al bielei. Corespunzator, fortele de frecare cresc
proportional. Pentru contracararea efectelor mentionate este de dorit echilibrarea fortelor dinamice astfel incéat
suma fortelor elastice si ale fortelor dinamice sa aib& valori minime. in figura 3.27 sunt prezentate mai multe
caracteristici elastice care pot echilibra F, (¢).

Caracteristicile elastice k; si k, din figura 3.24 respectd un singur tip de solicitare in functionare, iar

carcateristica elastica combinata a acestora se suprapune cu k Acest tip de abordare a problemei poate

ideal -
rezolva problema echilibrarii dinamice fara a impune o rezultantd cu volri mai mari decat valoarea maxima a
F ().

Pentru simulari este folosit modelul unui singur arc precomprimat, conform figurii 3.26. Intr-un caz ideal, pe langa
masa grupului piston ar trebui luatd in calcul masa echivalentd a arcului care ia parte la miscarea pistonului,
respectiv o treime dinm, daca este considerat un arc elicoidal. Totusi aceasta masa nu poate fi luata in

considerare pana cand elementul elastic nu este faricat sau achizitionat.

7 -
200 e
Kideal 3
Fy(‘P) + Kideal ko ‘ “-_“'-_“-'
| e
\\\\\(_\_ ______ s
e -
o = B y(@)
- - | \I\\ I | | | I
} -
0 0.01 0.02 ‘\\\ 0.03 .\
.
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™
\\‘-‘
\\‘
— 100+ \\
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Figura 3.27 Caracteristicile elastice ale unui arcurilor k, si k,, suma acestora kideal, forta inertiala a
pistonului, F, () si rezultanta acestora
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3.5 Simularea comportarii modelului multicorp cu arc

Arcul calculat conform subcapitolului 3.4.2 a fost introdus Tn modelul multicorp prezentat in subcaptiolul 3.3 ca
modelul de simulare I. Au fost pastrati parametrii functionali ai compresorului, cu exceptia masei grupului piston.
in figura 3.23 este prezentat modelul multicorp cu arcul implementat intre piston si corpul care reprezintd masa
compresorului.

Figura 3.28 Modelul multicorp al mecanismului bield-manivela cu elementul elastic alineat colinear cu
pistonul compresorului "Black & Decker BD 205/24”

Modelul din figura 3.28 are cateva erori fatd de un model teroretic fidel. Mai precis in urma implementarii unui
arc o parte din masa acestuia oscileaza odatd cu masa in miscare de translatie. Aceastd masa este data de
masa totald a arcului ales si de varianta constructiva a acestuia. Facénd abstractie de forta elastica, dinamica
mecanismului diferd odaté ce este montat arcul. Tn simulari masele au fost pastrate neschimbate.

3.6 Concluzii

In vederea realizarii simularilor a fost conceput un model multicorp care a redat, structural si functional,
mecanismul biela-manivela. Au fost considerate trei modele de simulare, independente intre ele: cu viteza
unghiulara constantd a arborelui cotit, cu conservarea energiei cinetice si cu surse (motorul electric) si
consumatori (forta de presiune a gazelor si frecarile).

Pe baza simularilor s-a concluzionat ca, intreaga comportare dinamica a mecanismului biela-manivela este
puternic influentatd de raportul dintre energia cineticd aferentd maselor in miscare de translatie si energia
cinetica inmagazinata in masele aflate in miscare de rotatie.

Pornind de la rezultatele obtinute s-a considerat in continuare un singur model, modelul cu viteza constanta,
pentru care, pe baza rezultatelor obtinute, s-a determinat constanta elasticd a elementului tip arc care
echilibreaza forta inertiald corespunzatoare maselor in miscare de translatie si care a fost, apoi, testat
experimental.

Un alt aspect care trebuie mentionat este faptul ca, elementul elastic necesar trebuie sa fie unul ideal, adica un
element cu constanta elastica care sa genereze o forta care sa fie tot timpul conjugata celei inertiale.

4. Analiza experimentala a comportamentului dinamic al
compresorului de aer in varianta constructiva originala

4.1 Aparatura si metodica pentru cercetarea experimentala. Pregatirea experimentului

Experimentul a fost realizat in doua etape. Prima etapa a constat in masurarea vibratiilor generate de compresor
in forma sa originala (subcapitolul 3.1). Aceste masuratori au rolul de a confirma modelului matematic utilizat in
simulari si de a valida echipamentul utilizat pentru masuratori. A doua etapa a constat in masurarea vibratiilor
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generate de echipament dupa implementarea solutiei de echilibrare. Pentru realizarea primei etape s-au montat
o serie de accelerometre piezolectrice traixiale PCB PIEZOTRONIC (tip 339A31/NC). Pentru a reda cat mai fidel
vibratiile accelerometrele au fost fixate rigid pe carcasa compresorului (lagarul palier) in zona inelului exterior al
rulmentului din lagar (figura 4.2,a).

Echipamentul utilizat pentru masuratori este format din urmatoarele componente: sistem de achizitie si
prelucrare de date tip LMS Scadas Mobile cu 32 canale (figura 4.3,a), accelerometre, programe de captare si
prelucrare a datelor masurate.

Suplimentar lagarului palier, mai este montat un senzor pe chiulasa. Senzorii utilizati au fost verificati si calibrati
conform valorilor date de producétor. Calibrarea a fost facuté la frecventa 159,2 Hz si o acceleratie de 10 m/s®
cu ajutorul unui calibrator Bruél & Kjeer Type 4294. Cei patru senzori au fost amplasati la unghiuri de 90°, unul
fatd de cellalt, in raport cu axa de rotatie a arborelui cotit, pe directie verticald si orizontala. Tn tabelul 4.1 sunt
prezentati parametrii functionali ai accelerometrelor triaxiale utilizate. in figura 4.3,b este prezentata fereastra de
configurare a semnalelor de intrare corespunzatoare celor sase canale utilizate.

Directiile sistemului cartezian de referinta sunt orientate astfel (figura 4.4):
e axa Ox - in planul de rotatie al manetonului si perpendicularéa pe axa de deplasare a pistonului;
e axa Oy - paralela cu directia de deplasare a pistonului;
e axa Oz - paralela cu axa de rotatie a arborelui cotit.

Tabel 4.1 Sensibilitatea senzorilor utilizati pentru masurare vibratiilor

Domeniul

Axa Sensibilitate -
liniar

1 + 0.04 mV/m/s® 0V

1 + 0.04 mV/m/s® 10V

z 1+ 0.04 mV/m/s® 10V

Figura 4.2 Amaplasarea senzorilor: a) pe fusul palier; b) pe chiulasa
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a)

Channel Setup sa

status: [ Verification OK
PhysicalChannelid | anoff ChanneiGroupid ‘ Point | Direction | ‘ Measured Quantity ‘ Electrical Unit | Actual Sensitivity ‘

1 Tacho1 I Tacho Tacho1 None Voltage DC

T Tacho2 I Tacho Tacho2 None Voltage DC
3 Input1 T4 Vibration x1 None Icp Acceleration mv 1.481 mVi(m's*2}
4 Input2 I Vibration ¥1 None IcP Acceleration my 1.421 mvim/s*2)
5 Input3 p Vibration z1 None icP Acceleration mv 1435 mvi{m's*2)
6 Input4 |7 Vibration xc None Icp Acceleration mh 10.70669 m\/g
7 Inputs I Vibration x2 None IcP Acceleration my -1.421 mvim/s*2)
2 Inputs Ird Vibration 27 Mone cP Acceleration mv 1.403 mvi(m/s"2)
9 Input? |7 Vibration y2 None Icp Acceleration mh 1473 mvi(m/s*2)
10 Inputd I Vibration ye None IcP Acceleration my 13.73575 m\/g
1 Inputa Ird Vibration x3 Mone cP Acceleration mv 1.458 mVi(m/s"2)
12 Input10 |7 Vibration ¥3 None Icp Acceleration mh 1.461 mvi(m/s*2)
13 Input11 I Vibration z3 None IcP Acceleration my 1.418 m\Vim/s*2)
14 Input12 p Vibration zc None icp Acceleration mv 14.281831 m\/g
15 Input13 |7 Vibration x4 None Icp Acceleration mh 1.444 mvi(m/s*2)

T Input14 I Vibration ¥4 None IcP Acceleration my 1511 m\Vim/s*2)
17 Input1s p Vibration z4 None icp Acceleration mv 1449 mvi(m's*2)

b)
Figura 4.3 Configurarea canalelor de intrare corespunzatoare senzorilor triaxiali. a) Platforma
SCADAS pentru achizitia de date; b) configurarea canalelor

In figura 4.3 este prezentat intreg ansamblul "Black & Decker BD 205/24” in starea in care au fost realizate
masuratorile. A fost aleasa aceasta metoda deoarece este varianta in care compresorul este exploatat de catre
utilizatori.

Figura 4.4 Ansamblul complet "Black & Decker BD 205/24” cu senzorii triaxiali montati

Dupa montarea accelerometrelor, conectarea acestora la placa de achizitii si configurarea acesteia pentru
masuratori, intreg blocul compresorului a fost asamblat pe rezervorul furnizat pentru producator.
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4.2 Interpretarea rezultatelor
4.2.1 Analiza in domeniul timp

Pentru evitarea utilizarii unor valori neconforme, datele nu au fost luate In considerare decat dupa ce valorile s-
au stabilizat. Inregistrarea a fost realizaté pentru un interval de timp de 60 de secunde la o rata de achizitie de
12,8 kHz. Toate masuratorile sunt ilustrate pe intreaga perioada de masurare (62 secunde) si in detaliu pe
durata a cinci cicluri de rotatie a arboreloui cotit (0,105 s) in intervalul 45s + 45,105 s.

Din analiza semnalului prezentat in figura 4.6 rezulta existenta unui profil sinusoidal identificabil pe directia Ox,
in toate cele patru diagrame corespunzétoare celor patru puncte de masurare ( xX;,X,,X5 Si X,). De asemenea,

in cele patru méasuratori este prezent un soc cu aceasi periodicitate ca profilul sinusoidal. Amplitudinea socului
este de cateva ordini de marime mai mare decéat amplitudinea profilului sinusoidal.

Din analiza semnalului prezentat in figura 4.6 rezulta existenta unui profil sinusoidal identificabil pe directia Ox,
in toate cele patru diagrame corespunzatoare celor patru puncte de masurare (X;,X,,X5 $i X,).

Conform semnalului inregistrat si prezentat in figura 4.7, socul apare cu aceasi ocurenta ca a semnalul
sinusoisal. Totusi, analizat in detaliu, socul are o perioada proprie. In cazul de fata aceasta este de aproximativ
0,25ms |, respectiv in cazul unei analize Tn frecventa acest soc va fi vizibil atat in zona frecventei fundamentale a

mecanismului cat si Tn zona frecventei de 4 kHz. Socul are tendinta sa creacsca odata cu timpul de testare.

Amplitudinea socului este de cateva ordini de marime mai mare decat amplitudinea profilului sinusoidal. In figura
4.7 este redat semnalul x, in intervalul de timp 45s+4521s alaturi de un detaliu asupra unuia dintre cele cinci

socuri.

Alura semnalului masurat de senzorul amplasat pe chiulasa (Figura 4.6 — semnalul x.) are o periodicitate
diferita fatd de semnalul masurat in zona lagarului.
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Figura 4.6 Detalii pentru figura 4.4 in intervalul 45 + 45,105 secunde
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Figura 4.7 Semnalul x,: a) inregistrat pe durata a cinci cicluri de rotatie; b) detaliul unui soc

Semnalul este puternic parazitat pe directia Oy, profilul sinusoidal fiind greu de identificat in mod special in zona

fusului palier. n alura semnalului m&surat pe chiulasa periodicitatea semnalului este mai pronuntata, respectiv
este vizibil frecventa arborelui cotit.
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Figura 4.9 Detalii pentru figura 4.8 in intervalul 45 + 45,105 secunde

Spre deosebire de directile Ox si Oy cele patru semnale de pe fusul palier nu au aceasi alura. Semnalele
asemanatoare sunt z, cu z; si z, cu z, . Aceasta asemanare indica doua excitatii torsionale fata de axele Ox

(zycuzy)siOy (z, cuzy,).
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Figura 4.11 Detalii pentru figura 4.10 in intervalul 45 + 45,105 secunde

Semanlele z, cu z, prezintd socuri asemnéanatoare cu cele prezente in semnalele mésurate pe directia OXx,
respectiv si aceste socuri au aceasi ocurenta si au amplitudini semnificativ mai mari .
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Figura 4.13 Socuri ale semnalelor x,; si z, inregistrate pe acelasi interval de timp

Din compartia ilustratd in fiugra 4.13 se poate constatd ca socul are aceasi perioada, acelasi moment de
declansare si aproximativ aceasi durata in care este activ. Se poate presupune ca sursa acestui soc este aceasi
pentru ambele semnale.

4.2.2 Analiza in domniul frecventa
4.2.2.1 Analiza Foruier

Viteza de rotatie a arborelui cotit data de producator este de 2850rpm, respectiv 29845rad/s sau 475Hz .

Aceasta frecventd este considerata ca armonica fundamentala si ar trebui s& genereze varfuri pentru toate
semnalele si in toate directiile. Armonica de gradul al doilea specificd miscérii pendulare a bielei genereaza
vibratii pe directia Oy. Aceste varfuri ar trebui si fie vizibile pentru frecventa de 95Hz . in figura 4.15 sunt

prezentate ilustrate curbele n analiza in frecventa specifice fiecarui senzor pe directia Ox .

24.00 080

o [ X3 =

a Bl T 1=

E B ﬁ | E
o0l v | 38000 . [760.00] [1140.00]5 75

1300.00
Figura 4.15 Analiza in frecventa pe directia Ox

Excitatiile inregstrate de cei patru senzori de pe lagéarul palier se descompun in aceleasi frecvente si cu valori
asemanatoare. Senzorul de pe chiulasa masoara amplitudini mult mai mari, iar cea mai mare amplitudine pare
sa fie o armonica de gradul al doilea.

In figura 4.16 este prezentatd analiza in frecventd pe directia Oy . Excitatile pe directie verticala au valori

apropiate pentru armonica fundamentala. Pentru armonica de gradul al doilea semnalele se pot grupa din nou,
respectiv y, cu y, Si y, cu y, . Pentru aceeiasi armonicd semnalul inregistrat pe chiulasa are o amplitudine mai

mica decét cea inregistrata de cuplul de senzori Y, cu y,, dar mai mare decét cea inregistrata de senzorii y,
cuy,.

O altd observatie fatd de armonica fundamentala si armonica de gradul al doilea este ca, aparent,
accelerometrele corespunzatoare directiilor y, cu y, masoara un dezechilibru al armonicii fundamentale, iar

accelerometrele corespunzatoare directiilor y, cu y, masoara un dezechilibru al armonicii de gradul al doilea.
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Semnalul generat de accelerometrul amplasat pe chiulasa indica o amplitudine foarte mare in zona de frecventa
corespunzatoare comutarii fantei magnetizate din statorul motorului cu inductie pentru o singura faza.
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20.00 Hz 1300.00

Figura 4.16 Analiza in frecventa pe directia Oy

Amplitudinea armonicii fundamentale pe directia Oz (figura 4.17) masurate lagarul palier are valori
asemanatoare cu cele masurate pe directia Oy .

18.000 0.280
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20.00 1300.00

Figura 4.17 Analiza in frecventa pe directia Oz

In schimb, amplitudinea armonicii de gradul al doilea devine nesemnificativd in aceasta directie cu exceptia
raspunsului masurat pe chiulasa. Spre deosebire de celalalte directii, Tn acest caz amplitudinea maxima se
manifesta la aproximativ . 380Hz . Cauza pentru care la aceasta frecventa se inregistreaza cele mai mari

amplitudini nu este pe deplin inteleasa deoarece excitatia torsionala de 380Hz actioneza fata de axa Oz si ar

trebui sa genereze reactiuni normale fatid de ax&. In schimb maésurétorile indica reactiuni paralele cu directia
axei.

4.2.2.2 Analiza Envelope

Analiza Envelope este un instrument utlizat pentru analiza colectivéd a unor semnale [G2]. in cazul de fata este
folosita pentru identificarea componentelor cu cea mai mare amplitudine Tntr-un spectru, respectiv identificarea
vibratiilor critice.

Aceste vibratii sunt principalul parametru analizat pentru evaluarea echilibrarii. Analiza Envelope este realizata
pentru semnalele furnizate de toate cele cinci accelerometre pentru cele trei directii considerate.

In figura 4.18 este prezentatd analiza Envelope pentru acceleratiile pe directia Ox. Cu exceptia frecventei de
1100Hz , alura anvelopei se suprapune cu alura semnalului masurat pe chiulas. Tn cazul exceptiei (1100Hz )

amplitudinea maxima o are semnalul x;.
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Figura 4.18 Analiza envelope pentru semnalele n directia OX

in figura 4.19 este prezentatd analiza Envelope pentru accelearatiile in directia Oy . In acest caz amplitudinea

maxima nu urmareste un tipar. Mai exact, aceasta corespunde in functie de fercventa tuturor semnalelor
masurate. Se remarca un semnal foarte apropiat pentru toti senzorii amplasati pe fusul palier pentru majoritatea
spectrul de frecventd cu o exceptie, respectiv o imperechere a semnalelor y, cu y,; si y, cu y, pentru

frecventa de 100Hz .
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Figura 4.19 Analiza envelope pentru semnalele in directia Oy
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In figura 4.20 este prezentatd analiza Envelope pentru accelearatiile in directia Oz . Vibratia m&surata pe
chiulasa are amplitudinea maxima cu exceptia frecventei de 1100Hz . De asemenea, la frecventa fundamentala,

semnalul z, are aceasi alura cu semnalul z. .
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Figura 4.20 Analiza envelope pentru semnalele in directia Oz

4.2.3 Analiza Cepstrum

Analiza Cepstrum este o analiza in spectrul timp, care descompune o analizé spectrala semnal in functie de
perioada componentelor [H3]. O astfel de interpretare este utila in mod deosebit pentru separarea unor semnale
care apar cu o frecventa egalad cu cea a unui semnal sinusoidal. in cazul de fata, socurile date de jocurile din
ansmablu pot avea frecvente de aparitie egale cu frecventa armonicii de gradul intai sau gradul al doilea.

In figura 4.21 sunt prezentate analizele Cepstrum in cepstrul 10°s +2-107%s . Crefventa de 20 corespunzéand

frecventei de 50Hz . Aceasta limitd a crefventei exclude socurile ce au frecvente proprii mai mari de S0Hz .
Limita de 0,0Ins este aleasa arbitrar, tendinta curbei din analiza fiind asimptotica catre zero in prezenta unor

socuri. Analizele pe fiecare din cele trei directii prezintd acelasi tipar care apare la o crefventa de 2:103s,
respectiv acelasi impuls este resimtit pe toate directiile.
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Figura 4.21 Analiza Cepstrum pentru semnalel masurate pe directia Ox

Conform figurii 4.21 analizele realizate pe masuratorile din zona lagarului au alurile aproape identice.
Amplitudinea rahmonicii de gradul intdi are o valoare mai mare in cazul semnalului masurat pe chiulasa,
indicand un raspuns mai pronuntat la impulsul sursa.

Spre deosebire de analizele Cepstrum realizate pe masuratorile senzorilor de pe lagar, analizele realizate pe
masuratorile senzorilor de pe chiulasa nu au un caracter asimptotic catre zero. Aceasta caracteristica a
analizelor indica faptul ca sursa socurilor este amortizatd sau echilibratéd pe traseul catre chiulasa. Mai exact,
chiulasa se afl& mai departe de sursa decat lagarul palier. In consecinta sursa socurilor este Tn lagar sau este
transmisa prin lagar dinspre arborele cotit.

In figura 4.22 sunt prezentate cele trei analize Cepstrum corespunzéatoare masuratorilor realizate pe chiulasa.
Pentru a evidentia lipsa cresterii asimptotice a fost aleasa pe ordonata o scara logaritmica.
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Figura 4.22 Analiza Cepstrum reprezentate pe scara logaritmica pentru semnalele masurate pe chiulasa

Pe baza celor analiza in cadrul acestui subcapitol s-a trecut, in continuare, la introducerea solutiei propusa in
sistemul compresor considerat.

4.3 Concluzii

In vederea testarii compresorului, in variantd constructiva originala, s-a utilizat un echipament certificat de
achizitie si prelucrare a datelor format dintr-o platformd SCADAS, accelerometre PCB PIZOTRONICS si
programe de analiza licentiate (TestLab). Pe baza masuratorilor efectuate s-au concluzionat urmatoarele:
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e S-au identificat trei surse distincte de semnale: datorate vibratilor mecanice generate de functionarea
mecanismului biela-maniveld, socurilor din cuple si specifice motoarelor cu inductie;

e Semnalele inregistrate au o forma armonica numai pe directie paralela cu miscarea pendulara a bielei;

e Pe toate directile sunt inregistrate semnale datorate aparitiei unor socuri generate de jocurile dintre
componente;

e Analiza Envelope a semnalelor inregistrate evidentaza faptul ca semnalele paralele cu miscarea
pendulara la nivelul palierului sunt cele mai mari in timp ce, la nivelul chiulasei semnalele de pe celelalte
doua directii sunt dominante;

¢ Analiza Cepstrum confirma influenta dominanta pe care o au socurile in functionarea de ansamblu a
mecanismului biela-manivel3;

e Cu trecerea timpului intensitatea socurilor creste, fenomen pus pe seama dilatarii termice diferite a
componentelor (realizate din otel sau duraluminiu);

¢ Motorul cu inductie care antreneaza arborele cotit al compresorului genereaza, la randul sdu, o serie de
vibratii identificabile ca armonici superioare ale frecventei curentului de alimentare;

¢ Amplitudinea cea mai mare de vibratie apare la frecventa de 380 Hz corespunzatoare frecventei de
comutare a polilor magnetici din motor

o In masuratori s-a remarcat efectul pe care il are frecventa fundamentala de 47,5 Hz corespunzatoare
turatiei arborelui cotit;

Masuratorile efectuate pe comprosorul original au fost considerate referntd comprativa pentru masuratorile
efectuate pe compresorul de aer modificat, aspect care este prezentat in urmatorul capitol.

5. Analiza experimentala a comportamentului dinamic al
compresorului de aer in varianta constructiva modificata

5.1 Proiectarea solutiei tehnice cu element elastic

Aceasta etapa consta in implementarea pe un model real a solutiei teroretice din figura 3.18. Pentru validarea
echilibrarii prin mijloace elastice este implementat numai arcului vertical (piston-cilindru) pentru validarea
principiului de functionare.

Alegerea arcului depinde de spatiul diponibil de lucru si de montaj. Spatiul de lucru are o forma variabila
deoarece mecanismul se misca in timpul functionarii. Pentru a verfica gabaritul disponibil pentru arc este
necesara identificare pozitiilor in care mecanismul biela-manivela se afla in pozitii critice, respectiv pozitii in care
cotele de gabarit pentru arc sunt minime. In figura 5.1 sunt ilustrate trei pozitii considerate critice.

a) b) c)
Figura 5.1 Pozitii critice al mecanismului: a) punctul mort superior; b) punctul mort inferior; c) distanta
minima dintre biela si cilindru.
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Interfetele necesare pentru montajul arcului trebuie sa fie fixe in raport cu pistonul si cu componentele fixe ale
compresorului. Interfata dintre arc si piston poate fi montata fara elemente de fixare, forta arcului fiind orientata
permanent catre piston. Astfel arcul mentine elementul de legatura in permanent contact cu pistonul. Prin
geometria elementului de legatura se poate asigura o autocentrare a componentei, respectiv prin introducerea
unei sprafete conice in zona de suport al arcului. In figura 5.2 este prezentat un model al acestui element de
legatura.

Figura 5.2 Elementul de legatura dintre capul

arcului si piston Figura 5.3 Suprafete disponibile pentru fixarea

elementul de sustinere al arcului

Elementul care sustine baza arcului (capatul dinspre fusul palier)) poate fi montat pe oricare dintre
componentele fixe ale compresorului. Componentele accesibile in aceasta zona sunt cilindrul si carterul. Ambele
componente au suprafete disponibile pentru prelucrari necesare montajului, singura diferentd consibaribla fiind
materialul. Mai exact, carterul este din aluminiu, iar cilindrul din fonta. Din acest motiv cilindrul este preferat
pentru montaj. La randul sau, cilindrul are trei suprafete expuse in interiorul carterului, suprafete care pot fi
utilizate pentru fixarea elementului de montaj. in figura 5.3 sunt evidentiate aceste suprafete.

Toate cele trei suprafete din Figura 5.3 au latimi mai mici de 10 mm. Aceasta constrangere face foarte dificila
pozitionarea precisa a unei componente suplimentare. Mai mult decat atat, intre cilindru si carter exista un
element de etansare care contribuie in defavoarea unei pozitionari precise. Din acest motiv este aleasa
suprafata cu orintarea cea mai apropiatéd de axa de deplasare a pistonului, respectiv suprafata cilindrica din
figura 5.3. Aceasta suprafatd permite multiple tehnologii de asamblare (presare, asamblare filetata, asamblare
cu elemente de fixare etc.).

Pentru a avea modificari minime fatd forma originala este ideal un montaj prin strangere, astfel cilindrul Tsi
pastreaza forma originald. insd problema ridicatd de aceastd solutie este o dezasamblare greoaie,
dezasamblare ce trebuie consideratd in caz de defecte sau de investigatii utlerioare. Din acest motiv, se
pastreaza interfata specifica strangerii, dar cu tolerante suficient de mici astfel incat dezasamblarea sa poata fi
realizatd manual. Preluarea fortei axiale este asigurata prin elemente filetate suplimentare dispuse radial.
Respectiv prin prezoane ce traverseaza elementul suport si se fixeaza in cilindru. in figura 5.4 este reprezentata
o varianta constructivad a suportului ce sustine baza arcului. Pentru simplitatea constructiei elementul suport a
fost descompus in douad elemente, respectiv un cilindru suport si un inel. Inelul are o structura similara
segementului astfele incat asamblarea si dezasamblarea sa sa poata fi facuta usor.

Din punct de vedere al gabaritul arcul de echilibrare este constrans. in figura 5.5 este prezentatd o varianta
constructiva a arcului, a elementelor de montaj si al componentelor care sustin elementele de montaj.
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Figura 5.5 Reprezentare CAD a variantei
constructive ce contine arcul, elementele de montaj
si componentele care sustin elementele de montaj

Figura 5.4 Suportul pentru baza arcului

Alegerea elementului elastic (arc) a fost realizata pornind de la valoarea constantei elastice kp determinata prin

simularile efectuate cu programul ADAMS si tindnd cont de gabaritul disponibil in interiorul carterului
compresorului.

Pe baza acestor doua considerente s-a adoptat solutia constructiva a unui arc conic. Calcul de verificare al unui
astfel de arc este [P2]:

4 4
A:% L{&_ljn_f -1 +(|a_|s).( _n_fJ
Gd (D2_D1) I:)1 Na N,

mediul al capatului mic, D, este diametrul mediul al capatului mare, n, este numarul de spire active, n; este

(5.1) unde D, este diametrul

numarul de spire active in timpul comprimarii, |0 este lungimea relaxata corespunzatoare numarului de spire

active, iar |, este lungimea in comprimare maxima totala a numarului de spire active.

Arcul identificat in comert cu caractersitici constructive si functionale apropiate valorilor ideale este descris in
tabelul 5.1. Acesta arc este folosit in cadrul experimentului.

Tabel 5.1 Parametrii functionali ai arcului utilizat in cadrul experimentelor

Diametru | Diametru Lungime Diametrul Constgn:ta Lungime | Numar de
Parametru . . ) o . . elastica > .
interior exterior libera sarmei . solida spire
(medie)
Valoare 38,1 46,025 57,15 3,1 6,865 14,986 4,25
Unltavte d? mm mm mm mm N/mm mm NA
masura

Capetele arcului sunt de tip inchis, respectiv prima si ultima spira nu sunt active. Acest compromis de material
neutilizat asigura un contact extins pe suprafetele suport.

Experimentele au fost realizate utilizand arcul calculat in sub capitolul 3.4 pe compresorul ,Black & Decker BD
205/24” conform solutiei constructive prezentate in acest subcapitol. In figura 5.7 este prezentat pistonul
compresorului sprijinit Tn arc, in punctul mort superior.
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Figura 5.7 Ansamblul bield-manivela cu arcul montat

Experimentul a fost realizat in mod similar cu masuratorile de referintd. Mai precis, pe o perioada de 60 de
secunde cu o rata de achizitie de 12.8 kHz.

5.2 Analiza in domeniul timp

Toate masuratorile sunt ilustrate pe intreaga perioadad de masurare (60 secunde) si in detaliu pe durata a cinci
cicluri de rotatie a arboreloui cotit (0,105 s) in intervalul 45s+45105s .

Spre deosebire de solutia originald, semnalul obtinut in urma implementarii arcului nu se mai stabilizeaza. in
perioadele de instabilitate amplitudinea creste dupa care revine la valoarea initiald. Aceste oscilatii ale
amplitudinii nu par s& urmareascad un tipar. Singura tendinta vizibild este de crestere a amplitudinii dupa
aproximativ 40 de secunde, in mod similar cu valorile originale.

in figura 5.9 sunt prezentate detaliat semnalele pentru o secventa de 0,105s, in intervalul 45s+45105 .
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Figura 5.9 Detalii pentru intervalul de timp 45 + 45,105 secunde

Profilul sinsoidal este mult mai putin vizibil decat in cazul masuratorilor initiale. Singurul semnal in care se poate
identifica acest profil este cel masurat pe chiulasa. Socurile sunt in cntinuare puternic vizibile si au aceasi
perioada cu armonica fundamentala. In figura 5.10 este redat semnalul x, in intervalul 45s+45105 alaturi de

un detaliu asupra unuia dintre cele cinci socuri.
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Figura 5.10 Semnalul x, inregistrat: a) pe durata a cinci cicluri de rotatie; b) detaliul unui soc

Amplitudinea socului este mult mai mare decét in conditiile initiale, iar oscilatiile acestuia persista pentru mai
mult timp. O alta diferenta este perioada semnalului care acum scade cu 0,2 ms.

in figura 5.12 sunt prezentate detalii ale semnalului in directia Oy pentru intervalul de timp 45 + 45,105

secunde, Oy pe toate cele cinci directiile de masurare.

in figura 5.14 sunt prezentate detalii ale semnalului méasurat pe directia Oz in figura 5.13, pentru intervalul de
timp 45 + 45,105 secunde.

Cu exceptia semnalului méasurat pe chiulasa pe directia Oz, toate semnalele contin un soc care apare periodic,
cu frecventa de rotatie a arborelui cotit.
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Figura 5.12 Detalii ale semnalului in directia Oy pentru intervalul de timp 45 + 45,105 secunde
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Figura 5.14 Detalii pentru semnalul masurat pe directia Oz inintervalul de timp 45s + 45,105 s

5.3 Analiza Foruier

Amplitudinea crescuta vizibil in cel de-al doilea set de masuratori poate avea surse multiple. Analiza pe spectrul
complet de frecvente (1 + 6400 Hz) ofera posibilitatea de a identifica originea vibratiilor ce au amplitudine.

Conform figurii 5.15 cele mai mari amplitudini sunt masurate in domeniul de frecventa 4000Hz +6000Hz . Acest
domeniul este asociat socurilor si a modurilor proprii ale componentelor in miscare.
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Figura 5.15 Comparatia semnalului x; original (rosu) cu trei esantioane preluate din semnalul x; masurat in
urma implementarii arcului
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Figura 5.16 Comparatia semnalului x, original (rosu) cu trei esantioane preluate din semnalul x; masurat in
urma

Executia imperfecta a solutiei constructive de introducere a arcului atrage dupa sine un numar crescut de
componente si mai multe posibilitati de deplasari relative intre componente. In figura 5.16 sunt reprezentate
semnalele din figura 5.15 pentru un spectru restrans de 45Hz+110Hz .

Conform figurii 5.16, amplitudinea armonicilor corespunzatoare deplasarii pistonului si a excitatiei motorului
electric au valori reduse in urma implementarii arcului.

n continuare au fost comparate analizele in frecventa inainte si dupa introducerea arcului pentru cate un semnal
corespunzator fiecarei directii pentru lagarul palier si pentru chiulasa.
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Figura 5.17 Analiza Tn frecventa pentru semnalul x, nainte si in urma introducerii arcului pentru trei domenii
frecventa: a) 45Hz +51Hz ; b) 45Hz +1200Hz ; ¢) 45Hz +6400Hz
in cadrul tuturor comparatiilor semnalul original este reprezentat cu rosu, iar semnalul masurat in urma
implementarii arcului este reprezentat cu verde.

Amplitudinea vibratiilor direct influentate de dinamica mecanismului (<1200 Hz) sunt, in general, mai mici in
urma implementarii arcului.

Singura exceptie este vizibla pentru frecventa de 100 Hz. Aceasta frecventa corespunde armonicii de gradul al
doilea n raport cu frecventa de alimentare a curentului electric.

Amplitudinea armonicii fundamentale este redusa cu aproximativ 40% fata de valoarea originala.
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Figura 5.18 Analiza in frecventa pentru semnalul y, Tnainte si in urma introducerii arcului pentru trei domenii
frecventa: a) 45Hz+51Hz ; b) 45Hz +1200Hz ; ¢) 45Hz +6400Hz

Amplitudinea maxima este redusa si in cazul analizei pe directia Oy, dar de aceasta data valoarea maxima

corespunde frecventei de 50 Hz si nu celei de 47,5 Hz. In consecinta, echilibrarea are efect asupra vibratiilor
induse de motor electric. Amplitudinea vibratiei corespunzatoare frecventei de 47,5 Hz creste in urma
implementarii arcului. Toate celalalte varfuri din domeniul 45Hz+1200Hz sunt diminuate in urma implementarii

arcului. Corespunzator, vibratiile de frecvente de 50 Hz si de 380 Hz, induse de motorul asincron, sunt reduse
aprope in totalitate.
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Figura 5.19 Analiza in frecventa pentru semnalul Z, z; inainte si in urma introducerii arcului pentru trei
domenii frecventa: a) 45Hz +51Hz ; b) 45Hz +1200Hz ; c) 45Hz +6400Hz

Semnalul inregistrat pe directia Oz prezinta cel mai mult zgomot, in mod special in intervalul 4000Hz +6000Hz .

Acest zgomot este generat de impactul pieselor cauzat de jocurilor din ansamblu. Amplitudinea acestui zgomot
depdaseste amplitudinea armonicii fundamentale (475Hz ) si a vibratiei generate de motorul asincron (380Hz ).

In figura 5.20 este reprezentatd componenta spectrald corespunzatoare armonicii fundamentale pentru
semnalul masurat pe directia Ox 1n zona lagarului palier.
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Figura 5.20 Armonica fundamentald pentru directia Ox masurata in zona lagarului palier inainte (rosu) si
dupa (verde) montarea arcului.

Conform figurii 5.20, in urma introducerii arcului, armonica fundamentala s-a deplasat mai aproape de excitatia
de 50Hz, in consecinta alunecarea specifica motorului cu inductie a scazut, respectiv si cuplul de antrenare a
scazut. Corespunzator scaderii cuplului, lucrul mecanic consumat de mecanismul biela-manivela a scazut sau,
dintr-un alt punct de vedere, eficienta mecanismului a crescut.

Tn figura 5.21 sunt reprezentate grafic amplitudinile corespunzétoare fiecdrui domeniu spectral, pentru fiecare
directie de masurare, Tnainte si dupa introducerea arcului.
Amplitudinile Tnregistrate Tn urma masuratorilor se intind pe un domeniu larg, proportia dintre cea mai mare si

cea mai micd amplitudine fiind de aproximativ 103 . In figura 5.22 sunt reprezentate cele mai mari 16 amplitudini
din cele 106 masurate, facandu-se abstractie de originea sau directia de masurare. Scopul acestei reprezentari
este de a compara valorile maxime absolute inainte si dupa montarea arcului.
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Figura 5.21 Amplitudinile maxime masurate Tn zona palierului si a chiulasei inainte (rosu) si dupa montarea
arcului (verde), pentru frecventele critice descrise Tn capitolul 4.2.2.1
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Figura 5.22 Analiza Cepstrum pentru semnalele masurate pe directia Ox in urma implementarii arcului
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Conform rezultatelor din figura 5.22 se poate trage concluzia ca amplitudinea maxima generata de dinamica
mecanismului biela-manivela alaturi de dinamica motorului electric cu inductie este redusa in urma introducerii
arcului.

Se poate constata ca cea mai mare amplitudine nregistratd dupa montarea arcului este a 7-a in ordinea
amplitudinii si este de aproximativ patru ori mai mica decat amplitudinea maxima inregistrata in conditiile initiale.
De asemenea se poate constata ca doar cinci din cele 16 valori corespund masuratorilor realizate ulterior
montarii arcului.

Conform figurii 5.23 caloarea maxima a amplitudinii pe directia x a scazut. Valoarea maxima corespunde n
acest caz armonicii fundamentale de 47.5 Hz. In zona chiulasei valorile maxime au crescut atat pentru armonica
fundamentala cét si pentru frecventa de 760 Hz.

0.450
0,400 4
0,330 ¢
0,300
0,250
0,200
0150 -

0100 +
2000 | | _:.___ "" """""""" B I -

47.5 50 95 100 1423 150 380 760

x palier [g]

0,300 -
’ xchiulasa
0250 0] B

0,200
0,150
100 |
0,050 — Ml —
0,000

475 50 95 100 1425 150 380 7e0f [HZ]

Figura 5.23 Analiza comparativa in frecventa pentru masuratoarea in directia x inainte (rosu) si dupa (verde)
montarea arcului
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Figura 5.24 Analiza comparativa in frecventa pentru masuratoarea in directia y inainte (rosu) si dupa (verde)
montarea arcului
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Figura 5.25 Analizé comparativa in frecventa pentru masuratoarea in directia z inainte (rosu) si dupa (verde)
montarea arcului
Pe directia Oy au fost reduse amplitudinile maxime care corespund frecventei de comutare a polilor motorului

electric, dar a crescut valoarea amplitudinii corespunzatoare armonicii fundamentale de 47.5 Hz. Aceasta
crestere valorica este, aparent, antiintuitivd in conditiile in care este directia de actionare a arcului. Posibile
explicatii pentru aceasta crestere sunt:

a) Echilibrarea fortei inertiale a masei in translatie a condus la o dezechilibrare a contragreutatii de pe
arborele cotit.

b) Masele arcului si ale suportului pentru arc au generat forte inertiale suplimentare care au depasit
beneficiile aduse de arc.

c) Masele arcului si ale suportului s-au addugat maselor inertiale originale si au condus la o forta
inertiala suficent de mare incat sa invinga forta arcului. Astfel, suportul arcului s-ar fi putut desprinde
de pe piston si sa generez impact la fiecare ciclu.

In cazul directiei Oz sunt vizibile cele mai mari diferente in urma introducerii arcului. Valoarea amplitudinii
corespunzatoare frecventei de 380 pe directia z este cea mai mare din totalul de masuratori realizate. Factorul
de reducere in acest caz este de aproximativ 5 atat pentru palier cat si pentru chiulasa.

5.4 Analiza Cepstrum

Analiza cepstrum este folosita in cazul masuratorilor cu arcul montat Tn mod similar cu analiza masuratorilor
originale. Mai exact pentru a putea izola semnalele cu anumite frecvente de socurile care apar la aceasi
frecventa.

Limitele analizei cepstrum raman in cepstrul 10°s+2:107%s, cu crefventa de 0,2 secunde coresponzand
frecventei de 50 Hz.
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6. Concluzii generale. Contributii personale. Directii viitoare de
cercetare

6.1 Consideratii generale

Mecanismul biela-manivela este un dispozitiv tehnic de actualitate si cu perspective ample de utliziare
in ingineria mecanica. Aplicatile mecanismului sunt prezente in domenii vaste, iar presiunea din
partea pietei cu privire la confort, pret si fiabilitate este intr-o continua crestere. Datorita acestei
presiuni metodele conventionale de echilibrarea sunt exploatate si dezvoltate, dar la un nivel la care
progresul se masoara in pasi incrementali, tehnologiile fundamentale fiind, in final, aceleasi.

In aceastd lucrare este realizatd o analizd asupra dezechilibrului si a implicatilor aduse de
dezechilibru asupra mecnismului bield-maniveld si este cercetatd o solutie neconventionala de
echilibrare dinamica, respectiv echilibrarea prin intermediul unor elemente elastice. Anumite metode
specificie de echilibrare a mecanismului ce implica elemente elastice sunt frecvent intalnite in
aplicatile mecanismului, insa acestea sunt aplicate indirect, cel mai frecvent regasindu-se in cuplajul
mecanismului catre o transmisie sau in cadrul suporturilor care sustin sistemul tehnic.

Pentru aplicarea corespunzatoare a solutiei tehnice propuse intreg mecanismul este abordat din punct
de vedere energetic. incd de la inceputul lucrérii se deruleazé o analizd a energiei mecanismului, a
factorilor care influenteazd aceastd energie, a pozitiilor critice din punct de vedere energetic, a
variatiilor de energie si a consecintelor generate de toate acestea. Aceasta analiza este derulata in
paralel cu analiza conventionald a mecanismului, respectiv cea care are la baza viteza de rotatie a
manivelei.

Este optat un compresor de aer cu piston pentru validarea solutiei. Compresorul de aer este preferat
in defavoarea unui motorului termic. Principalele avantaje care favorizeaza solutia sunt: regim de lucru
constant, sarcini dinamice mari in raport cu excitatiile externe si turatie de antrenare constanta.

Este realizat un model multicorp al compresorului pentru simularea acestuia. Modelul este construit pe
baza dimensionilor masurate si a celor furnizate de producator.

Au loc o serie de simulari pentru identificarea elementului elastic necesar echilibrarii. Sunt realizate
multiple simulari deoarece, conform modului de abordare al mecanismului, simularile trebuie sa indice
un comportament derivat din starea energetica a mecanismului si nu dintr-o serie de date de intrare
care dicteaza starea energetica. Din acest motiv simularile sunt impartite in trei categorii: conform
modelului conventional; derivate din legea conservarii energiei; dictate de un bilant energetic constant.
La finalul acestor simulari sunt evaluate diferentele rezultate si ponderea pe care o pot avea asupra
sarcinilor dinamice. Aceste variatii sunt luate in calcul pentru dimensionarea arcului. Variatiile dintre
modelul conventional si modelul derivat din legea conservarii energiei sunt reduse la o singura functie.
Aceasta functie este definita ca un raport intre masa aflata in miscare de translatie si 0 masa teoretica
aflata Tn miscare de roatatie, masa care este concentrata in fusul maneton.

Calculul arcului este realizat pentru piston, iar valoarea de referinta pentru calcul este deplasarea
pistonului si nu deplasarea manivelei. Arcul este calculat astel incat in urma deformatiei sa genereze
o forta aproximativ egala cu variatia totala a fortei dinamice a pistonului. Sunt luate Tn calcul posibilitati
multiple de a echilibra forta in diferite momente precum capetele de cursa sau momentul in care forta
dinamica isi schimba directia. De asemenea sunt luate in calcul solutii tehnice precum generarea
fortei prin intermediul mai multor arcuri.
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Arcul calculat este verificat astfel incat sa nu aiba o frecventa proprie apropiatéd de frecventa de
oscilatia a pistonului.

Compresorul pentru care este calculat arcul a fost testat, iar masuratorile au fost analizate n
domeniile timp, frecventa si crefventa pentru a fi ulterior utilizate ca valori de referinta. Masuratorile
sunt realizate cu acclerometre triaxiale dispuse n zona arborelui cotit si pe chiulasa. Datele generate
au fost analizate, iar excitatiile generate de motorul electric sau de jocurile de asamblare din cadrul
mecanismului sunt au fost identificate si separate de valorile de referinta.

Arcul real a fost identificat in functie de geometria compresorului si de posibilitatile de montaj ale
acestuia tinandu-se cont de constanta de elasticitate determinata prin simularea in ADAMS. Pentru
asigurarea montajului sunt proiectate céateva elemente care asigura interfata dintre arc si
componentele compresorului.

6.2 Concluzii generale
Pe baza celor descrise in prezenta lucrare pot fi concluzionate urmatoarele aspecte generale:

¢ Introducerea unui element elastic in mecanismul biela-manivela poate contribui la reducerea
vibratiilor generate de dinamica mecanismului;

e Utilizarea unui element elastic in mecanismul biela-maniveld poate determina micsorarea
nivelului vibratiilor transmise de catre o sursa de antrenare, daca aceasta este un motor
asincron;

e Elementul elastic introdus in mecanismul biela-manivela duce la o scadere a alunecarii
specifice motorului cu inductie. Scaderea alunecarii indica la o scadere a cuplului de antrenare
al mecanismului;

e Intreaga comportare dinamicd a mecanismului bield-maniveld este puternic influentata de
raportul dintre energia cinetica aferentd maselor in miscare de translatie si energia cinetica
inmagazinata in masele aflate in miscare de rotatie;

¢ Introducerea unui element elastic sub forma de arc are beneficii din punct de vedere functional
prin imbunatatirea echilibrarii dinamice a mecanismului biela-manivela;

e Echilibrarea dinamicd a mecanismului bield-manivela poate fi realizatd si prin metode
neconventionale;

e Echilibrarea poate fi imbunatatita prin utilizarea unui arc cu caracteristica elastica progresiva;

e Echilibrarea fortei dinamice a pistonului prin intermediul unui singur arc presupune echilibrarea
fortei la o valoare absolutd mai mare decat amplitudinea maxima a fortei dinamice a pistonului.
Valoarea la care se echilibreaza forta poate fi scazuta daca sunt utilizate mai multe arcuri.
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6.3 Contributii personale

Principalele contributii personale, reiesite din studiul teoretic si experimental realizat, pot fi sintetizate
astfel:

e Analiza mecanismului biela-manivela din punct de vedere energetic si a principalelor posibilitati
de echilibrare statica si dinamica cu elemente elastice (capitolul 1);

o Propunerea unei variante de echilibrare statica a mecanismului biela-manivela prin elemente
elastice (figura 1.3);

o Definirea vitezei unghiulare critice incepand de la care dezechilibrul dinamic al mecansimului
biela-maniveld depaseste dezechilibrul static (relatia (1.11));

e Analizarea fortelor inertiale ca functii de deplasari liniare pentru mecanismul biela-manivela;

e Propunerea echilibrarii fortelor dinamice prin elemente elastice si generalizarea modurile de
implementare (figura 1.6);

e Realizarea modelului multicorp pentru mecanismul biela-manivela si realizarea simularilor
functionarii acestuia;

o Definirea coeficientului k, (relatia (3.3) si analiza implicatilor pe care acesta le are asupra
dinamicii mecanismului biela-manivel3;

o Determinarea pe baza simularilor in programul ADAMS a unei constante elastice care sa duca
la echilibrarea dinamica a mecanismului biela-manivela considerat;

o Proiectarea unui arc care sa aiba constanta elastica identica cu cea determinata din simulare
si verificarea acestuia din punct de vedere modal pentru a nu se suprapune frecventa acestuia
cu frecventele asociate functionarii compresorului;

e Proiectarea si realizarea unei solutii tehnice cu arc atasat mecanismului biela-manivela in
vederea echilibrarii dinamice a acestuia;

¢ Analiza dinamica a comportarii solutiei constructive cu arc propusa si interpretarea rezultatelor,

e Realizarea de masuratori si analiza acestora in domeniile timp si frecventa precum si analiza
prin metodele Cepstrum si Envelope;

In urma simularilor arcul reduce substantial fortele dinamice generate de piston.

6.4 Directii viitoare de cercetare

In lucrarea de fatd este analizatd o solutie de echilibrare dinamici care prezintd potential in
echilibrarea dinamica a mecanismului bield-manivela. Solutia de echilibrare prezentata si validata in
aceasta lucrare asigura echilibrarea la o valoare absolutd mai mare decéat valoarea instantanee
maxima a sarcini dinamice pe care o echilibreaza. Ca urmare, sarcina care actioneaza asupra
componentelor si asupra lagarelor are valori crescute. in consecinta, fortele de frecare vor fi mai mari
si implicit, eficienta va scadea. in subcapitolul 3.4 sunt prezentate cateva solutii cu potential de

scadere a sarcinilor fara a compromite echilibrarea.
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Aceasta abordare nu poate fi generalizatd universal. in cazul motoarelor mari de turatii mici
dezechilibrul static poate depasi dezechilibrul dinamic. O posibila directie de cercetare este
posibilitatea dezvoltarii acestei solutii in tandem cu echilibrarea statica.

in cazul mecanismelor care opereaza la turatii foarte mari sarcinile dinamice sunt net superioare
oricdror alte sarcini. In urma implementérii unei solutii de echilibrare prin elemente elastice apare
urmatoarea problema: elementul elastic genereaza forta necesara echilibrarii si atunci cand
mecanismul nu este in functionare. Din aceasta situatie pot deriva doua probleme: mecanismul va fi
fortat sa stea intr-o pozitie fix intotdeauna dupa oprire si daca sursa de energie a mecanismului nu
poate livra cuplu la turatii joase atunci nu va putea porni mecanismul pentru ca nu va putea invinge
forta generata de elementul elastic.

In urma analizei realizatd in capitolul 1 se pot realiza in mod similar solutii cu cuple sau componente
elastice. De asemenea se pot realiza solutii care sa echilibreze sarcinile generate pe directii
perpendiculare fata de axa de deplasare a pistonului.
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Rezumat

in aceastd lucrare este propusd si testatd o metodd neconventionald de echilibrare dinamica a
mecanismului bield maniveld. Aceasta solutie constd in introducerea unui element elastic (arc
elicoidal) intre una dintre componentele mecanismului si o componenta rigida, fixa. Solutia este
rezultata in urma unei analize a dinamicii mecanismului fatd de deplasarile elementelor si nu fata de
unghiul de rotatie a manivelei. Pentru calculul, constructia si validarea experimentald a solutiei de
echilibrare este ales un mecanism biela-manivela utilizat in cadrul unui compresor de aer cu piston.
Pentru acest compresor sunt construite modele multicorp care sunt, ulterior, simulate in diferite
scenarii. Rezultatul util al simularilor este o serie de valori ale fortelor inertiale, forte ce sunt
considerate ca fiind excitatoare in generarea dezechilibrului. Pe baza acestor valori este calculat un
element elastic ideal care poate echilibra forta inertiala corespunzatoare maselor in miscare de
translatie. Pornind de la constanta elastica ideala sunt calculate o serie de limite in care se poate
incadra un arc elicoidal cu o constanta apropiata de cea ideala. Din domeniul de valori disponibile
este identificat un arc compatibil cu interfetele de montaj si cu spatiul de lucru disponibil. Pe langa arc,
sunt proiectate elementele de interfatd care transmit sarcina arcului catre piston si catre blocul motor.
Inaintea testdrii cu elementul elastic sunt realizate o serie de masuratori cu privire la vibratiile
compresorului in varianta nemodificata. Masuratorile sunt realizate triaxial, in zona lagarului palier si a
chiulasei. In urma primului set de masuratori sunt analizate vibratiile in timp si in spectrul frecvents,
unde sunt identificate armonicile specifice mecanismului bield-manivela, dar si alte frecvente specifice
motorului cu inductie care antreneaza mecnaismul. Ulterior, experimentul este reluat in aceleasi
conditii de masuratoare, dar cu elementul elastic montat. in final cele doua seturi de rezultate, cu si
fara element elastic, sunt interpretate si comparate.

Abstract

In this paper an unconventional dynamic balancing method for the slider-crank mechanism is
proposed. The solution consists in an elastic element (helical spring) which is applied between one of
the slider-crank components and an external fixed part. This solution is the outcome of an analysis
concerning the slider-crank mechanism dynamics relative to each component displacement, rather
than crank angle. A slider-crank from a piston compressor was chosen for calculation, design and
experimental validation of the balancing solution. A series of multibody models were built and
simulated with respect to the piston compressor. The simulation output were a series of inertial forces
that were considered as input for the inbalance. Based on this values, an elastic element was
designed in order to balance the dynamic load which is generated by the reciprocating mass. A series
of boundary conditions were defined with regards to an ideal spring rate. These conditions enclose a
domain which constrains the limits in which a helical spring can be designed. Considering the
available space, the assembly interfaces and the previous boundaries, a spring was identified for the
compressor. The spring along with the assembly interfaces between the piston and cylinder block
were further designed. A series of measurements were done on the original equipment before using
the helical spring. The measurements concerned the vibrations on three axis in the crank bearing and
on the cylinder head. The data was analyzed in time and frequency in order to identify the amplitudes
and critical frequencies of the slider-crank mechanism and induction motor that trums the crank.
Further away the exepriment is rerun using the same measurement setup but this time with the helical
spring assembled. Finaly both result sets, with and without helical spring, are analyzed and compared.
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