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Predmet istrazivanja

Parametri hidrodinami¢kog procesa klipno-aksijalne pumpe (tok pritiska, tok
usisavanja 1 tok sabijanja) nemoguce je dovoljno tacno odrediti Cisto eksperimentalnim
putem, a takode ni Cisto matemati¢kim modeliranjem. Dovoljno ta¢ni parametri mogu se
dobiti kombinovanom primenom merenja toka pritiska u cilindru, matematickog modeliranja
stvarnog hidrodinami¢kog procesa i metoda nelinearne optimizacije, pri emu se mogu
istovremeno odrediti sistematske greSke merenja i nepoznati parametri.

Za opitni objekat izabrana je osmocilindri¢na klipno-aksijalna pumpa. Za merenje toka
pritiska u cilindru, potisnoj komori i potisnom cevovodu izabrace se visokofrekventni davaci
pritiska sa mernim trakama, a kao davac ugla odabran je optoelektronski inkrementalni davac
sa 1024 marke (zareza) po obrtu i jednom referentnom markom po obrtu. Za merno-
akvizicioni sistem odabran je domaci ultra-brzi merni sistem ADS 2000 sa 4 A/D konvertora
koji rade simultano, modulom za inkrementalni dava¢ ugla i pojacivacima za davace sa
mernim trakama. U modulu za inkrementalni davac¢ ugla broj ugaonih marki davaca se mnozi
faktorom 1, 2, ..., 9. U konkretnoj primeni bi¢e odabran faktor 4, tako da ¢e broj uzoraka po
kanalu i obrtu (radnom ciklusu pumpe) iznosti 4x1024=4096, odnosno merenje ¢e se vrsi na
svakih cca 0,09° pogonskog vratila pumpe simultano na svim kanalima.

Realni nestacionarni hidrodinamicki procesi u cilindru, usisnom i potisnom prostoru
pumpe sa jednim cilindrom opisace se na osnovu zakona hidrodinamike i dinamike, sistemom
nelinearnih parcijalnih i obi¢nih diferencijalnih jednacina promenljive strukture. Uzece se u
obzir: realna geometrija razvodnih organa, kinematika kretanja klipa i stisljivost radnog
fluida. Za modeliranje dinamike kretanja potisnog ventila uzece se u obzir viskozno trenje i
realna ograniCenja, elasto-plasticno sediste i elasto-plasticni grani¢nik. PoSto ¢e dobijeni
sistem nelinearnih diferencijalnih jednacina biti u grupu tzv. krutih sistema koji se veoma
teSko numericki reSavaju, razvice se poseban iteracioni prediktor-korektor postupak.
Kompletan model opisace se u Digital Visual Fortran 5.0 i prakticno primeniti na konkretnom
modelu.

Na osnovu izmerenog pritiska u cilindru i ventilskoj (potisnoj) komori i vibracija kudista
pumpe u funkciji obrtnog ugla pogonskog vratila pumpe izvrsice se detaljna analiza.



Ciljevi istrazivanja

Cilj istrazivanja disertacije je razvoj matemati¢kog modela i kompjuterskih programa
za prorac¢un visokodinamickih hidraulickih procesa u cilindru pumpe, potisnom i usisnom
prostoru i potisnom cevovodu u funkciji ugla pogonskog vratila, pri stacionarnim i
nestacionarnim rezimima rada i primena metoda identifikacije nepoznatih parametara, kao i
metoda optimizacije i uvodenje eksperimentalnih postupaka za merenje visokodinamickih
procesa u Kklipno-aksijalnoj pumpi. Glavni cilj disertacije je primena informacionih
tehnologija (IT) u proceni radnog veka konstrukcija klipnih pumpi u razvoju novih proizvoda
hidrauli¢kih klipnih pumpi.

Teorijska osnova doktorske disertacije

Fundamentalnu osnovu pri  razvoju Kklipno—aksijalnih  pumpi predstavlja
eksperimentalno istrazivanje i matematicko modeliranje nestacionarnih visokodinamickih
hidrauli¢kih procesa u cilindru pumpe, potisnom prostoru i usisnom i potisnom cevovodu u
funkciji ugla pogonskog vratila. Na osnovu kori§¢enja rezultata eksperimentalnih istrazivanja
1 rezultata matematickog modeliranja, uz razvoj i primenu metoda identifikacije nepoznatih
parametara matematickog modela izvrSava se odredivanje pojedinih parametara sa
zahtevanom tac¢noscu.

U okviru eksperimentalnih istrazivanja ovakve vrste klipno-aksijalnih pumpi, izvrsice
se merenje toka pritiska u cilindru, potisnom prostoru i potisnom cevovodu, kao i vibracija
kucista pumpe u zavisnosti od predenog ugla pogonskog vratila pumpe. Za eksperimentalna
ispitivanja koristi¢e se kompjuterizovani merni i upravljacki sistem ADS 2000. U ovoj
disertaciji analizira¢e se deo rezultata eksperimentalnog istrazivanja hidraulickih procesa i
vibracija u osmocilindri¢noj klipno-aksijalnoj pumpi proizvodnje PP Trstenik. Posle
formulisanja matematickog modela, pokaza¢e se matematicka interpretacija svega $to se
deSava u celokupnom fizickom sistemu, tj. simulacija fizickog sistema. Pri analizi konkretnog
fizickog sistema, bi¢e potrebno definisati granice sistema, podsisteme koji ¢e pokazati i
medusobne veze, kao i1 procese koji ¢e se u njemu odigravati. Definisace se pretpostavke i
matematicki modeli svih hidrodinamickih procesa. Dobijeni sistem jednacina i njihovih
medusobnih veza predstavljace simulaciju tog fizickog modela. Osnovne karakteristike
radnog procesa klipno-aksijalne pumpe su izrazita kompleksnost i slozenost hidrodinamickih i
strujnih procesa koji se odigravaju u radnom prostoru pumpe. Ovi procesi su izrazito
nestacionarni, ali se periodi¢no ponavljaju sa svakim narednim ciklusom, pri stacionarnom
rezimu rada. Analiza ovih procesa zahtevace poznavanje i1 koriS¢enje zakona mehanike,
mehanike fluida i matematike. Fundamentalna istraZivanja nisu jo$ do danas dala razjasnjenja
mehanizama odvijanja ovih procesa, posebno kada se radi o nestacionarnim uslovima. 1z tih
razloga matematicki modeli nisu u potpunosti analiticki pa ¢e se oslanjati i na empirijske
korelacije i aproksimacije.




Hipoteze istrazivanja
Hipoteze koje su proverene istraZzivanjima u ovoj doktorskoj disertaciji su:
Opéta hipoteza

“Matematickim modeliranjem procesa rada aksijalne klipne pumpe sa konstantnim pritiskom
dobijaju se parametri koji se sa dovoljnom ta¢noS¢u poklapaju sa parametrima odredenim
eksperimentalnim putem.”

Matematicki model klipno aksijalne pumpe konstantnog pritiska definisan je linearnim
diferencijalnim jednac¢inama. Modelom su opisani hidrodinamicni procesi koji se odvijaju u
pumpi. Definisanjem matematickog modela i na osnovu njega formiranje strukturnog blok
dijagrama, a koriS¢enjem softvera Matlab omoguéena je izrada simulacionih dijagrama koji ¢e se
uporediti sa rezultatima dobijenim eksperimentalnom analizom.

Pomocéne hipoteze:

HI1: “Modeliranje procesa rada pumpi sa razli¢itim konstruktivnim Semama, razli¢itim brojem
cilindara i razli¢itim tipovima razvodnih organa, daje rezultate prihvatljivih tacnosti.”

Razvoj modela ponaSanja pumpe obuhvata analizu uticaja velikog broja konstruktivnih
parametara pumpe. Na osnovu definisanog modela izvrsena je simulacija dinamickog
ponaSanja pumpe konstantnog pritiska 1 protoka. Nakon izvrSenih eksperimentalnih
ispitivanja realnog modela, analiziran je odnos teoretskog i realnog modela pumpe.

H2: “Merno upravljacki system ADS 2000 je moguce primeniti u ispitivanjima i
projektovanju aksijalno klipne pumpe sa konstantnim pritiskom i konstantnim protokom. “

Eksperimentalna ispitivanja pri projektovanju aksijalno klipne pumpe sa konstantnim
pritiskom i konstantnim protokom predstavljaju izuzetno slozena i skupa ispitivanja. Ova
ispitivanja je moguce sprovesti formiranjem realnih objekata ispitivanja uz koriS¢enje
sloZenih sistema za akviziciju i obradu podataka.

Metodologije istrazivanja

U doktorskoj disertaciji je koris¢en veci broj savremenih nauc¢no-istrazivackih metoda
primenom informacionih tehnologija (IT). Usled kompleksnosti problema, koristio se i
numericki i eksperimentalni pristup. Istrazivanjima su obuhvacena sledeca ispitivanja:

e uticaj pritiska usisavanja pu na gradijent porasta pritiska u cilindru,
e promena ugla nagiba kose ploce i njegov uticaj na gradijent porasta i pada pritiska u
cilindru i u potisnoj komori,




e Uuticaj broja obrtaja pogonskog vratila n na tok visokopritisnih pulzacija pritiska u
cilindru u fazi sabijanja,

e promena veli¢ine zapremine potisne komore Vy i njen uticaj na veli¢inu pulzacije
pritiska u potisnoj komori,

e Uuticaj procentualnog sadrzaja gasa u radnom fluidu » na gradijent porasta pritiska u
cilindru,

e Uuticaj procentualnog sadrzaja gasa u radnom fluidu na tok pritiska u potisnoj komori,

e promena precnika cilindra D¢ ima za posledicu promenu toka pritiska u fazi sabijanja,

e Uuticaj radijalnog zazora Ar izmedu klipa i cilindra na tok linija pritiska u cilindru i
potisnoj komori,

e uticaji ostalih parametara klipno-aksijalne pumpe bi¢e navedeni u datoteci
AKSIP.DAT.

Naucni doprinos disertacije

Disertacijom su uspeSno razvijene savremene metode i kompjuterski programi za
matematiCko modeliranje, identifikaciju parametara slozenog nelinearnog matematickog
modela, kao i za optimizaciju hidrodinamickih procesa realne viSecilindri¢ne klipno-aksijalne
pumpe, uz paralelno uvodenje i primenu savremenih kompjuterizovanih uredaja za ispitivanje
hidrodinamickih i dinamic¢kih procesa pumpe. Pri razvoju matematickog modela uzeti Su u
obzir svi bitni uticaji (realna geometrija razvodnih organa, promenljivost koeficijenta
protokea razvodnih organa, stisljivost i udeo gasne faze u radnom fluidu, nestacionarnost
strujanja u potisnom cevovodu sa trenjem, clastina ogranienja sa trenjem pri Kretanju
ventila 1 dr.), Sto ¢e razvijeni matematicki model, uz originalan nacin reSavanja dobijenog
nelinearnog meSovitog sistema parcijalnih i obi¢nih diferencijalnih jednacina, u€initi znatno
naprednijim od poznatih modela. Razvijeni program za matematicko modeliranje,
identifikaciju i optimizaciju parametara klipno-aksijalne pumpe, omoguci¢e automatsko
dinamicko prikazivanje rezultata u obliku dijagrama u 24 prozora na monitoru u toku samog
proracuna.



PREDGOVOR

U disertaciji je razmatrana klipno aksijalna hidropumpa konstantnog pritiska
promenljive radne zapremine. Ove pumpe su naSle Siroku primenu u sloZzenim hidrauli¢kim
sistemima iz oblasti vazduhoplovstva.

Zahtevi koji se postavljaju ovim pumpama u vazduhoplovstvu su mnogobrojni, ali su
najznacajniji pouzdanost u eksploataciji, izuzetna efikasnost u napajanju vrlo sloZenih grana
sistema kao i ekonomican rad i zahtev da se energija maksimalno Stedi.

Sadrzaj rada ukazuje na pokusaj da se obezbedi dalje poboljSanje performansi svih
uredaja iz strukture hidrosistema vazduhoplova. Posebno se ove aktivnosti odnose na
komponente koje generisu odredene vidove snage, a to su, pre svega, pumpe i hidromotori. U
radu se prikazuju rezultati istrazivanja hidraulicke klipno aksijalne pumpe konstantnog
pritiska promenljivog protoka za koju je uobiajen naziv Servo pumpa. Pomenuta
hidropumpa, predstavlja generator ukupne snage na domac¢im borbenim avionima tipa "Orao"
J-22 i "Galeb" G4.

Kompletna metodologija istrazivanja je prikazana kroz nekoliko posebnih poglavlja
koja detaljno obraduju kako teorijski tako i eksperimentalni deo, a redosledno ¢ine celinu sa
prikazanim rezultatima.

U uvodnom tekstu date su osnove hidraulickog prenosa snage sa posebnim osvrtom na
istorijat razvoja i osnovne zahteve koji se postavljaju hidrostatickom prenosu snage.

Drugo poglavlje obraduje primenu pumpi u hidraulickim sistemima vazduhoplova.
Razmotrene su zapreminske pumpe koje se koriste u svim oblastima hidraulike. Posebno su
razjasnjeni principi rada i regulisanja klipno aksijalnih pumpi konstantnog pritiska. Detaljno
su razradeni principi regulisanja protoka u funkeciji pritiska pomocu cilindra i1 opruge. Takode
je obradena varijanta sa automatskim regulisanjem pomocu posebnog kola za regulisanje.
Prikazana je najceS¢e primenjivana Sema primene klipno aksijalne pumpe konstantnog
pritiska. Razmotrena je i brzina procesa regulisanja protoka pumpe u funkciji pritiska.

U tre¢em poglavlju je pokazan matematicki model hidro pumpe konstantnog pritiska.
Diferencijalnim jednafinama su opisane odredene celine kao §to su hidrauli¢ki pretvarac
pritiska, HPP, hidraulicki cilindar upravljan razvodnikom za regulisanje, HC. Takode je
analizirana 1 zakretna ploca, zatim proto¢na karakteristika pumpe kao i1 jednacina protoka
pumpe. Prikazana je strukturna Sema koja je uradena na osnovu diferencijalnih jednacina.
Matematickim modelom analizirane su nelinearnosti, tako da su obuhvaceni parametri koji po
funkciji odgovaraju realnom objektu. Kompletna analiza je realizovana pomoc¢u programskog
jezika "Matlab".

Cetvrto poglavlje prikazuje rezultate teorijske analize parametara hidropumpe
konstantnog pritiska simuliranjem: promene protoka u funkciji promene pritiska; procesa
regulisanja protoka sa raznim vrednostima prednapona opruge; vremena odziva pumpe;
uslova u kojima se menja veli¢ina preskoka pritiska pri prelazu sa nazivnog na maksimalni;
uslova koji menjaju vremensku konstantu.




Peto poglavlje prikazuje eksperimentalna ispitivanja realnog objekta. ispitivanja su
izvrSena u laboratoriji za hidrauliku i pneumatiku ppt namenska. kompletan sistem za
eksperimentalno ispitivanje se sastoji od hidraulickog sistema u kome se pumpa ispituje i
sistema za akviziciju i obradu podataka pri ispitivanju.

U Sestom poglavlju istraZzivani su karakteristicni parametri klipno - aksijalne pumpe
koji uti¢u na tokove pritisaka u cilindru i potisnoj komori. parametri iz datoteke originalnog
kompjuterskog programa aksip.dat,tabela 2, mogu se samo identifikovati, samo optimizirati,
ali i istovremeno identifikovati i optimizirati. parametri za identifikaciju dati u datoteci
idepa.dat, a za optimizaciju u datoteci optia.dat. proracun je izveden za celokupan radni
ciklus, a rezultati su prikazani za pojedine delove ciklusa.

Na kraju, u okviru zaklju¢aka, data je ocena dobijenih rezultata pri ¢emu su
uporedivane karakteristike dobijene simulacijama na matemati¢kom modelu 1 ispitivanjima
vrSenim na realnom obajektu.

U prilogu, date su neke pojedinosti iz razvojnog dela razmatrane pumpe. prikazan je
univerzalni probni sto ams ppt namenska trstenik, na kome su izvrSena ispitivanja hidropumpe
u fazi osvajanja. dati su svi tehni¢ki podaci pumpe interne oznake ppt namenska 741-1000.
najnoviji tokovi modernizacije pumpi konstantnog pritiska prikazani su na slikama, 96-99.
danas je najsavremenija varijanta u oblasti klipno aksijalnih pumpi, pumpa koja je upravljana
po pritisku i protoku sa radom u ,,zatvorenoj petlji“. pumpe pomenutog tipa proizvodi i
renomirani proizvodac hidraulickih komponenti rexroth.



REZIME

Klipno aksijalne pumpe, konstantnog pritiska i promenjivog protoka imaju izuzetne
mogucnosti regulisanja protoka u funkciji promene pritiska. Zapreminsko upravljanje
pumpom, zahvaljujuci povratnoj sprezi po pritisku, omogucava pomenutim pumpama Siroku
primenu u slozenim hidrauli¢kim sistemima, a posebno u vazduhoplovstvu i svemirskoj
tehnici. Pojedini dinamicki procesi koji se odvijaju u ciklusu regulisanja, obradeni su
matematickim modelom i uz pomo¢ programskog jezika Matlab, izvrsen je veliki broj
simulacija procesa. Tom prilikom je snimljen odredeni broj dijagrama, na osnovu kojih su
uradene analize vremenskih konstanti prelaznih procesa i konstantovano je da karakteristike
odgovaraju zahtevima definisanim standardima za oblast vazduhoplovstva.

Matematicko modeliranje je prva faza u procesu definisanja koncepcije jedne
konstrukcije i realizuje se na pocetku projekta. Slede¢a izuzetno vazna faza je provera
karakteristika na realnom objektu kada je pumpa proizvedena. Optimalno konstruktivno
reSenje hidropumpe se dobija detaljnom analizom dobijenih parametara na realnom objektu,
koriste¢i pri tom rezultate simulacije na matematékom modelu.

U radu su prikazane moguc¢nosti izbora najuticajnijih parametara, njihova korekcija za
odredene vrednosti, i na kraju simuliranje na matemati¢kom modelu, koje pokazuje promenu
performansi hidropumpe. Nakon svih ovih analiza vrSe se adekvatne promene na
konstruktivnoj dokumentaciji koja ¢e posluziti za proizvodnju prototipova.

Kljucne reci: klipno aksijalna pumpa konstantnog pritiska, razvodnik za regulisanje, zakretna
ploca sa cilindarskim blokom, brzina odziva, regulisanje, protoka u funkciji pritiska, klip
aktuator, upravljacki klip, pretvarac pritiska, turbinski pretvarac¢ protoka, eksperimentalna
ispitivanja, matematcko modeliranje, hidrodinamika, dinamika, zapreminske pumpe.
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SUMMARY

Axial piston pumps with constant pressure and variable flow have extraordinary
possibilities for controlling the flow by change of pressure. Owing to pressure feedback,
volumetric control of the pump provides a wide application of these pumps in complex
hydraulic systems, particularly in aeronautics and space engineering. Some dynamic
processes developing in control cycle have been analyzed by mathematical model and a large
number of process simulations have been done by means of programming language Matlab.
On that occasion some diagrams have been made which have been a basis for analysis of
time-constants of transient and it has been concluded that the characteristics comply with the
requirements defined by the aeronautics standards.

Mathematical modelling is the first phase in defining the conception of a design and it
has been carried out at the beginning of the project. Next very important phase is the check-
out of the characteristics at the physical model when the pump has been produced. Optimal
solution to the hydro pump design has been reached by thorough analysis of the parameters
obtained at the physical model by means of the simulation results of the mathematical model.

The paper presents the possibilities for selecting the most influential parameters, their
correction for certain values, and eventually the simulation at the mathematical model which
shows the change of hydro pump performances. After all these analyses, the appropriate
changes are done in design documentation which will serve for prototype production.

Key words: constant pressure reciprocating axial pump, regulating manifold, cylinder block
turntable, speed response, regulation, flow as a function of pressure, piston actuator, control
piston, pressure transducer, turbine flow transducer, experimental tests, mathematical
modeling, hydrodynamics, dynamics, displacement pumps.
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Vazduhoplovna klipno aksijalna
hidropumpa konstantnog pritiska




1. UVOD

1.1. Prenos energije hidraulickim putem

Uporedo sa geometrijom 1 astronomijom i kretanje tecnosti spada u oblasti kojima se
covek bavio veoma davno. Pojedini radovi iz oblasti hidraulike su u Kini izvedeni, 3.000
godina pre nase ere, kao Sto su kanali za navodnjavanje, vestacka jezera, uredaji za dizanje
vode radi napajanja zemljiSta itd. Medutim, nema podataka, o bilo kakvim hidraulickim
proracunima koja danas prethode takvim radovima. Oslanjalo se pre svega na vekovima
sticano iskustvo. U staroj Gr¢koj i Rimu nekoliko stotina godina pre nase ere izvodeni su
sloZeni radovi iz oblasti hidraulike. Kuc¢e su snabdevane toplom i hladnom vodom pomocu
cevi od opeke.Prvi ozbiljniji rad iz oblasti Hidraulike zabelezen je oko 250. godine pre naSe
ere. Bio je to Arhimedov rad "O telima koja plivaju" i Cuvena teorema o potisku te¢nosti
potopljenog tela. Arhimed nije imao sledbenika u istraZzivanju pojava u ovoj oblasti ali su se
prakti¢na znanja ipak Sirila sve do srednjeg veka. Znacajniji nau¢ni radovi javili su se tek u
doba Renesanse. Prvi rad u tom vremenu objavio je holandski nau¢nik Stevin 1585. godine
pod naslovom "Nacela hidrostatike", mada je Leonardo da Vin¢i napisao svoj rad "O kretanju
I merenju vode" mnogo ranije.Rad Leonarda da Vincija bio je pronaden tek 300 godina posle
njegove smrti, pa je Stampan tek 1926. godine. Agostino Ramelli (1531 + 1590) je znacajan
po tome $to je Konstruisao prvi primerak klipno aksijalne pumpe sa nagibnom plo¢om koja je
imala pogon pomo¢u vodenog tocka.Pumpa je bila namenjena za izbacivanje vode iz
rudarskih okana.Takode vredan korak koji treba zabeleZiti, predstavlja pronalazak zupcaste
pumpe Johana Keplera oko 1600. godine. Nova era istraZivanja nastupila je tek polovinom 17.
veka kada su poceli da se utvrduju glavni zadaci koje treba resiti. Negde oko 1640. godine je
Blez Paskal definisao princip dejstva hidraulicke prese. Galileo Galilej je 1683. godine
dokazao da otpor raste sa gustinom sredine i sa brzinom kretanja tela. Njutn je proucavao i
dao kvantifikaciju otpora koji se protive kretanju tela u tecnosti. Zatim slede poznati radovi
Galileja i1 Toricelija o ravnotezi u te€nostima i isticanju te¢nosti kroz male otvore. Zatim rad
Paskala, o prostiranju pritiska u te¢nostima i Njutna o unutraSnjem trenju u te¢nostima.
Narocito veliki doprinos u razvoju hidraulike je u¢injen od strane Bernulija 1 Ojlera, koji su
postavili zakone o kretanju te¢nosti odnosno kretanja i ravnoteze te¢nosti (Bernulijeve i
Ojlerove jednacine). Ovim su stvorene osnove da se tokom XIX veka ubrza dalji razvoj
fluidne tehnike, posebno hidraulike, koja je obogacena mnogim empirijskim obrascima
dobijenim eksperimentalnim istrazivanjima, a koji su bili nuzni za potvrdu teorijskih postavki
i reSavanje konkretnih prakti¢nih problema. Novi impuls razvoju hidraulike dao je Dzeni
1905. godine koji je po prvi put primenio ulje kao radnu te¢nost. Za njegovo ime vezan je i
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prvi klipno aksijalni prenosnik [2]. Zanimljivo je pomenuti da je 1936. godine Hari Vikers,
pronasao prvi pred upravljani ventil za ograni¢enje pritiska.

Od 1950. godine pocinje nagli razvoj hidraulike. Po uzoru na klasi¢énu mehaniku
stvara se i teorijska hidromehanika. Da bi se matematickim jezikom mogle opisati pojave pri
strujanju, svojstva te¢nosti su se morala u velikom stepenu idealizovati. Medutim, ¢ak i u tim
uslovima dobijene jednacine teSko su mogle biti upotrebljene za reSavanje prakticnih
problema. Tako se pojavila prakticna hidromehanika, zvana hidraulika, koja se oslanja,
uglavnom, na eksperimente da bi se dobili odgovori na postavljena pitanja. Zbog toga i danas,
mnogi smatraju da je hidraulika klasiéno podrucje empirije. Savremena hidraulika je
jedinstvena oblast nauke u kojoj su matematicke metode opisivanja procesa i pojava u skladu
sa rezultatima eksperimentalnih ispitivanja i gde se teorija i dalje potvrduje I dopunjava
eksperimentima u cilju stvaranja osnova za egzaktnija i pouzdanija istrazivanja u narednom
periodu.

Razvoj i stopa rasta primene koja se desila u fluidnoj tehnici, naro¢ito u hidraulici, nije
se desila ni u jednom drugom delu maSinske tehnike, a glavni razlozi su sadrZani u posebnim
mogucnostima 1 efektima koje ova vrsta tehnike pruZza u odnosu na moguce alternative.
Snazan doprinos takvom razvoju je podstaknut brzim razvojem u mernoj tehnici, tehnici
projektovanja, tehnici proizvodnje i tehnici elektronskog upravljanja sistemima, kao i
primenom novih materijala. Intenzivni razvoj hidraulickih uredaja i sistema koji je zabelezen
zadnjih godina pokazuje da je dostignut visok nivo tehnic¢kih i radnih parametara i Siroka
lepeza raznovrsnih uredaja potrebnih da pokriju sve oblasti primene. Sasvim je prirodno da se
ovaj trend razvoja u najvec¢oj meri oseca kod pumpi kao najvitalnijih delova hidrosistema.
Posebno je primetna modernizacija njihovog sistema upravljanja i regulisanja putem
potpunog prelaska na elektro hidraulicki.

Naravno, savremeni razvoj postavlja standarde kako po pitanju sve stroZijih rezima
rada samih uredaja tako i po pitanju njihovog kvaliteta i pouzdanosti, pa se paznja posvecuje:

- podizanju nivoa tehnickih performansi preko "gustine" snage

poboljSanju ukupnog stepena korisnog dejstva i ustede energije
- smanjenju nivoa buke kao vaznog ekoloskog faktora

- povecanju veka uredaja u eksploataciji

- pravilnom struktuiranju celine sistema u kome uredaj radi

- optimizaciji rezima rada i upravljanja

- izboru odgovarajuceg radnog fluida i dr.
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1.2. Glavne karakteristike hidrostati¢kog prenosa snage

Od mnogih prednosti koje, u prenosu snage, obezbeduju hidraulicki sistemi, u odnosu
na alternativne sisteme raznih vrsta, isticu se samo neke od njih:

- visoki stepen pojacanja snage

- visoka "gustina” snage kW/kg

- Siroki opseg prenosa snage

- visoka sigurnost prenosa snage

- laki prenos snage u prostornim koordinatama
- visoka fleksibilnost rada

- Siroki temperaturni opseg rada

- kontinualnost rezima rada

- male inercijalne sile

- velika brzina reverziranja

- efikasna zastita od preopterecenja

- visoki stepen iskoriS¢enja prenosa snage

- visoka pouzdanost rada

- mogucénost struktuiranja sistema za najslozenije zadatke 1 dr.

Naravno, pored navedenih prednosti, hirostaticki prenos snage ima i svojih
nedostataka koji se ogledaju pre svega u velikoj slozenosti uredaja i sistema, pojavi znatne
buke pri radu pojedinih uredaja, neophodnosti visoke ¢istoce radnog fluida, opasnosti od
drZanja ranog fluida pod velikim pritiscima i ekoloskih problema zbog mogucih curenja
radnog fluida.

Ukupno posmatrano, nedostaci su daleko ispod nivoa pobrojanih prednosti, a prisutne
su i mere stalnih korekcija nedostataka i njihovo svodenje u prihvatljive granice [2, 4].

Istrazivanja koja su obavljena u radu imaju zadatak da daju doprinos u pgledu
poboljSanja karakteristika hidropumpi uopste. Hidropumpe koje se koriste u vazduhoplovstvu
imaju vrlo stroge zahteve po pitanju pouzdanosti u eksploataciji. Zbog toga se pri osvajanju

17



hidro pumpe za ovu primenu one podvrgavaju vrlo strogim procedurama homologacionih
ispitivanja [19] [33].

U okviru navedenih ispitivanja zastupljena su sledec¢a ispitivanja: ubrzana ispitivanja
na vek, ispitivanja na vibracije, ispitivanje na visoke i niske temperature, provera statickih
idinamickih karakteristika, pritisak rasprskavanja, test kavitacije, provera oslobadanja toplote
pri radu pumpe itd.
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2. PRIMENA PUMPI U HIDRAULICKIM SISTEMIMA
VAZDUHOPLOVA

Hidraulicka pumpa je osnovni agregat hidraulickog sistema,koja mehanicku
energiju pogonskog motora, pretvara u hidrostaticku energiju radnog fluida. Prema namenti,
hidropumpe mozemo podeliti na dve grupe: zapreminske ili hidrostaticke 1 strujne ili
hidrodinamicke.

2.1. Zapreminske pumpe

Za zapreminske pumpe je karakteristi¢no da transformaciju energije vrSe u zatvorenim
radnim komorama, [1]. Usisavanje i potiskivanje ranog fluida, vrSe se adekvatnom promenom
zapremina komora, koje su hermeticki razdvojene medu sobom. U rotacionoj pumpi, se
potiskivanje fluida iz radnih komora vrSi u procesu obrtnog ili obrtno translatornog kretanja
potiskujuc¢ih elemenata. Pod potiskuju¢im elementima se podrazumevaju radni elementi
pumpe koji pri radu vrSe promenu zapremina komora a time i usisavanje i potiskivanje
fluida.Zapreminske pumpe se isklju¢ivo koriste u hidrostatickim sistemima prenosa energije i
one u sistemu rade sa visokim pritiscima i relativno malim protocima [4].

U drugu grupu pumpi, spadaju strujne ili dinami¢ke pumpe, koje se uglavnom koriste
za transport hidraulickog fluida. Raspoloziva energija pumpe se u ovom slucaju koristi za
savladivanje hidraulickog otpora kroz cevovod. Pomenute pumpe su karakteristi¢cne po tome
Sto u sistemima rade sa niskim pritiscima i relativno velikim protocima [4].

Zapreminske hidropumpe imaju Siroku primenu u hidrostati¢kim sistemima koji se
koriste na raznim sredstvima i uredajima. PoSto svaki sistem ima odredene specifi¢nosti,
pronaden je i razvijen veliki broj tipova hidrauli¢kih pumpi. Na slici 1 data je osnovna podela
tipova zapreminskih pumpi i motora [4]. Vidi se, da su principi transformacije energije
razli¢iti 1 zahvaljujuéi tome, definisana je i oblast primene pojedinih tipova. Slika 1 pokazuje
osnovne karakteristike odredenih tipova zapreminskih pumpi i motora. Lako se uocava da
klipno aksijalne pumpe po prikazanim karakteristikama spadaju u kategoriju najkvalitetnijih
pumpi.
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Slika 1. Sematski prikaz podele zapreminskih pumpi
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Tabela 1:

Kakteristike zapreminskih pumpi i motora

Tip pumpe ili Rezim Radn? Pritisak Broj obrtaja| . Stef??n )
R. br. motora rada zapremina = iskorisc¢enja
[m¥o] 10° | [MPa] n[%]
Pumpe do 20
Zupéaste konstantnog 1+250 do 24 sa
pumpe i protoka rastereC.
1. motori sa 10+60 0,6+0,9
spoljadnjim Motori do 20
ozubljenjem koqstantno_g 1+320 do 24 sa
broja obrtaja rastered.
Pumpe
Zupcaste | konstantnog do 30
pumpe i protoka
2. motori sa 4+250 10+60 0,8+0,9
unutrasnjim Motori
ozubljenjem | konstantnog do 25
broja obrtaja
Zupcaste Pumpe
pumpe i konstantnog do 30
motori sa protoka
3. | unutraSnjim 63+500 420 0,75+0,85
ozubljenjem i Motori
zuplastim | konstantnog do 25
prstenom broja obrtaja
Zavojne Pumpe
4. konstantnog 4+630 do 16 10+100 0,7+-0,8
pumpe
protoka
Pumpe
Krilne pumpe | konstantnog 14+18
I motori sa protoka
5. 4+226 do7 0,85+0,95
nepokretnim Motori
krilcima konstantnog do 21
broja obrtaja
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Pumpe

Krilne pumpe konst?nlt(nog 32+40
: : protoka
g | 'Mmowrisa 5+3000 10+50 0,7+0,9
pokretnim Motori
krilcima konstantnog 320+400
broja obrtaja
Radijalne Pumpe 32+40
klipne pumpe
7 el TOtto” . 5+3000 10+50 | 0,85+0,93
onstan ﬂog ! Motori 32+40
promenljivog
kapaciteta
Pumpe
g | Ekscentar konstantnogi| o e | 350.400 | 750:1500 | 087:0,95
pumpe promenljivog
protoka
Pumpe
konstantnog i 32+40
Aksijalne | promenljivog
i rotoka
g, | Klipne pumpe P 5+800 10+200 | 0,85+0,92
I motorl sa Motori
kosom plocom i
p konstantﬂog i 40-48
promenljivog
broja obrtaja
Aksijalne
klipne pumpe
I motori sa | konstantnog i
10. koso promenljivog 5+800 20+32 20+100 0,85+0,92
postavljenim protoka
cilindarskim
blokom
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2.2. Osnovni zahtevi za vazduhoplovne hidropumpe

Pored pomenutih karakteristika, hidropumpe na vazduhoplovima moraju
zadovoljiti jos$ ¢itav niz dopunskih zahteva [26].

U prethodnom poglavlju je ve¢ opisano, koje su dobre, a koje su loSe osobine
hidraulickog prenosa energije, medutim oblast vazduhoplovstva posebno isti¢e zahteve kao
Sto su:

- pouzdanost hidropumpe mora biti izuzetno visoka, jer otkazi imaju katastrofalne
posledice.

- masa pumpe mora biti $to manja to jest, neophodno je da gustina snage bude Sto
veca. Savremena reSenja u vazduhoplovstvu danas imaju gustinu snage i do
8kW/kg.

- lizrazena je stalna tendencija porasta ugaone brzine pogonskog vratila pumpe. Posto
se vratilo pumpe pogoni sa vratila turbine koja rotira izuzetno visokim ugaonim
brzinama, vec¢a uSteda u masi se postize ako se koristi reduktor sa $to manjim
stepenom redukcije.

- radni pritisci imaju takode stalnu tendenciju rasta jer se na taj nacin komponente
sistema smanjuju po svojim gabaritima. Normalno da tu postoji razumna granica jer
visoki pritisci traze povecanje debljine zidova Sto se moze na neki nacin ublaziti
primenom sve kvalitetnijih materijala ukljucujuéi lake legure visokog kvaliteta.

- posebno se zahteva da ukupni stepen iskoris¢enja bude Sto veci kako bi gubici
energije bili Sto maniji.

- hidropumpa zajedno sa ostalim komponentama sistema mora da radi u Sirokom
podruc¢ju promena temperatura i to od —60°C pa do 135°C. Znaci da svi elementi
unutar sistema moraju da budu sposobni za te uslove i to kako zaptivni elementi
tako i radni fluid, a i svi ostali materijali u komponentama i sistemu.

2.3. Specifi¢ni zahtevi za vazduhoplovne hidropumpe

Kada su u pitanju hidrosistemi na vazduhoplovima, sve prethodno receno u potpunosti
vazi uz napomenu da se radi o0 znatno visem nivou preciznosti u izradi, sigurnosti i
pouzdanosti po svim osnovama, pa napred navedene Karakteristike dolaze do jo§ veceg
izrazaja u poredenju sa sistemima van vazduhoplovstva.

Ovi hidraulicki uredaji i1 sistemi kao celine u eksploataciji funkcionisu u uslovima koje
karakteriSe visoka sloZzenost i dinamika rada. Ako se ovome doda i redovno prisustvo mnogih
ogranicenja, a posebno poremecaja, kako spoljasnjih iz okruzenja tako i unutradnjih iz samog
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sistema, onda se dobija potpuno jasna slika njihovog ukupnog stanja. Eksploatacijski faktori
od kojih zavisi pre svega pouzdanost rada vazduhoplovnih hidrosistema su mnogobrojni i po
svom uticaju veoma bitni. Jedan od posebno vaznih je temperaturni rezim rada hidrosistema u
kome je prisutan Siroki spektar temperatura kojima je on izlozen, a time i radni fluid u njemu.
Pri radu svakog hidrosistema, pa i vazduhoplovnog, dolazi do gubitaka energije odnosno do
pada pritiska radnog fluida duz celog sistema strujanja. Osnovni izvori ovih gubitaka su svi
uredaji u sistemu: pumpe, hidromotori, upravljacko regulacioni uredaji, ventili, vodovi,
armaturni elementi i drugi uredaji na putu strujanja fluida. U ove izvore gubitaka spadaju i svi
zapreminski gubici kroz zazore i procepe sklopova uredaja (unutrasnja curenja). Gubici u
hidrosistemu, kako je poznato, transformisSu se i prelaze u toplotnu energiju Sto dovodi do
zagrevanja radnog fluida. Osim navedenih, osnovnih izvora toplote, koji su karakteristi¢ni za
svaki hidrosistem, u hidrosistemima na vazduhoplovima su prisutni i drugi, specifi¢ni izvori
dopunskog zagrevanja i to:

- Motori aviona, koji predaju toplotu onim hidroagregatima koji su rasporedeni u
njihovoj neposrednoj blizini. Pri tome, do posebnog izrazaja dolazi pogorSanje
uslova odvodenja toplote koju motori stvaraju pri letovima na velikim visinama
usled razredene atmosfere.

- Aerodinamicko zagrevanje povrSine aviona, koje je posebno karakteristicno kod
nadzvuc¢nih brzina. Naime, u toku leta aviona sa velikim brzinama, aerodinamicko
zagrevanje njegovih povrSina je veoma izrazeno tako da temperature u oblasti
razmeStanja pojedinih hidroagregata u sistemu dostiZu vrednosti od 300 do 320°C.
Opiti su pokazali da u ovakvim uslovima dolazi do zagrevanja radnog fluida u
hidrosistemu i1 do 230°C, tako da se u ovim slucajevima u hidrosistemu moraju
koristiti sintetiCka ulja kao primer "ORONITE 8200" sa dozvoljenim opsegom
radnih temperatura od -54°C do +290°C [19]. Danas se u hidrosistemima na
vazduhoplovima uglavhom upotrebljavaju mineralna ulja sa definisanim
temperaturnim opsegom. Na vazduhoplovima sa zapada najcesc¢e se koriste fluidi
DTD 585, SKYDROL 500, ORONITE M2, a na vazduholplovima proizvodnje sa
Istoka i domac¢im, najcesce radni fluidi po specifikaciji, MIL-H-5606, [30]. Kada se
radi o uslovima standardnog, tipicnog leta aviona, praksa je pokazala da sigurnost i
dugotrajnost hidroagregata u sistemu sa Sirokim dijapazonom temperatura veoma
zavisi od stanja radnog fluida odnosno od toga koliko se pri zagrevanju menja
njegov hemijski sastav, viskozitet, sposobnost podmazivanja i otpornost na
mehanicka razaranja.Zbog oCuvanja stabilnih karakteristika radnog fluida, a time
sigurnosti rada i duze eksploatacije hidrosistema na vazduhoplovima, propisan je
dozvoljeni opseg radne temperature, najéesée od —60°C do +135°C. Minimalnu
temperaturu diktira stanje atmosfere kroz koju se krecu vazduhoplovi, a ispitivanja
su pokazala da veoma niske temperature okolnog vazduha u manjoj meri izazivaju
neZeljena dejstva na radni fluid od povisenih temperatura. Kod niskih temperatura
dolazi do gubitka elasti¢nosti zaptivki i povecanja viskoziteta radnog fluida Sto
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moze prouzrokovati promenu rada hidrosistema preko povecanja vremena odziva
izvrSnih organa i parametara regulisanja i upravljanja. Ograni¢enje maksimalne
radne temperature proizilazi iz zahteva dovoljne hemijske stabilnosti odnosno
postojanosti radnog fluida prema oksidaciji koja moze usloviti izdvajanje taloga u
obliku smole. Ovaj tvrdi sloj smole na povrSinama pokretnih elemenata moze
oStetiti gumene zaptivke. Osim toga, pri visokim temperaturama mogu nastati
oStecenja pokretnih delova hidroagregata i izvrSnih organa usled promene zazora
zbog toplotnog Sirenja materijala, [30].

- Prethodno navedeno upucuje na konstataciju da hidrosistemi na vazduhoplovima,
bez obzira kom tipu pripadaju (putnickom, transportnom, borbenom), rade u
najtezim radnim uslovima, Sto zajedno sa ostalom njihovom slozenostima
predstavlja najslozenije sisteme u tehnici, kako za projektovanje tako i za
odrzavanje u eksploataciji.U opStem slucaju, radni procesi u ovim uredajima i
sistemima 1 u ovakvim okolnostima rada pripadaju klasi slozenih stohastickih
procesa sa joS uvek nepotpunim poznavanjem njihove unutraSnje strukture i
zakonitosti ponaSanja. Ta visoka slozenost proistie, pre svega, iz ogromnog broja
prisutnih interakcija (nizeg i viSeg reda) izmedu "koordinata" - parametara u okviru
svakog uredaja u sistemu i u okviru skupa uredaja u celini hidrosistema. Ove
interakcije se, tokom vremena, preslikavaju u stalne promene stanja kako u
uredajima tako 1 u okviru sistema. U matematickoj interpretaciji ovakvi radni
procesi u sistemima se mogu predstaviti kao n, dimenzioni  hiper, prostori ¢iju
unutradnju strukturu treba dodatno istrazivati. Ovim bi se identifikovali uslovi
daljeg poboljSanja performansi uredaja, posebno onih koje se odnose na sigurnost i
bezdednost, a uslovljene su velikom brzinom reagovanja hidrosistema koja se na
vazduhoplovima meri u stotim delovima sekunde.

Kod vazduhoplovnih hidro sistema postoji joS jedan specifican zahtev, a to je da
napajanje hidrokomponenti bude vrlo efikasno sa brzim promenama protoka od maksimalne
do minimalne vrednosti. U toku poletanja, leta i sletanja aviona, odigrava se veliki broj
operacija u kojima ucestvuju slede¢e hidraulicke komponente: hidrauli¢ki cilindri,
hidromotori, servouredaji za komande leta, razvodnici, prigusnici, filtri, regulatori protoka i
pritiska itd. Slike 2 i 3, prikazuju borbene avione "ORAQO" i "G4" na kojima se nalazi
hidropumpa koja se analizira u radu. Na slici 4, prikazan je hidrauli¢ki sistem borbenog
aviona "ORAOQO" sa hidraulickim komponentama i kolima hidrauli¢kog sistema.

Hidraulicki sistem napaja sve elemente koji moraju da izvrSe odredeni rad u
odredenim fazama leta. Radni fluid pod pritiskom se pomocu odgovaraju¢ih cevovoda i
armaturnih elemenata sprovodi do pojedinih izvrSnih organa gde se hidrostati¢ka energija
pretvara u mehanicku sa kontrolisanim kretanjem silom ili momentom. Analize tokom razvoja
hidrauli¢kih sistema za vazduhoplove su pokazale, da klipno aksijalne pumpe daju najbolje
rezultate u pomenutim sistemima, [8]. Naravno na pocetku razvoja, krenulo se sa
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jednostavnijim tipovima hidro pumpi da bi se danas doSlo do specijalnih reSenja klipno
aksijalnih pumpi.

Slika 2. Avion "ORAQ" nadzvucni juriSni bombarder

Slika 3. Avion G4-SUPER GALEB
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Slika 4.
- klipno aksijalne hidropumpe sa zakretnom ili kosom plo

Postoje dva osnovna tipa klono aksijalnih pumpi i motora

hidrauli¢kim sistemima:



- klipno aksijalne hidropumpe sa koso postavljenim cilindarskim blokom.

Za primenu u vazduhoplovstvu su prikladnije pumpe sa zakrethom ploc¢om,
promenljivog protoka koji se u podruc¢ju maksimalnog pritiska reguliSe promenom pritiska u
uzoj oblasti, zbog ¢ega se nazivaju hidropumpe konstantnog pritiska.

Na slici 5, prikazani su detalji podsklopovi i sklopovi borbenog aviona "Tornado™ koji
imaju odredene funkcije koje se uglavnom realizuju posredstvom komponenti hidraulickog
sistema, a kao generator hidrostaticke energije se koristi hidropumpa konstantnog pritiska,
[33].
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Slika 5. Tornado (kompjuterizovani jurisni bombarder)
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2.4. Vazduhoplovne klipno aksijalne hidropumpe konstantnog pritiska

Klipno aksijalne pumpe ovoga tipa, spadaju u grupu pumpi sa automatskim
regulisanjem protoka zavisno od pritiska, koji moze da se menja u odredenim granicama koje
su unapred podesSene. Dijagram promene protoka u zavisnosti od pritiska data je na slici 6. U
hidrosistemu pritisci se menjaju od minimalne vrednosti, pmin, $to diktiraju potrosa¢i svojim
otporima, preko nazivne vrednosti, pn, I maksimalne vrednosti, pmax [6]. Tada se protok
menja od nazivne vrednosti, Qn, do minimalne vrednosti Qmin, (E).

\Q
) A
Qn S
B &
<]
Apg
C
Apc
E —
Pn Pmax P

Slika 6. Dijagram promene protoka u funkciji pritiska

U tim uslovima hidropumpa ne Salje fluid pod pritiskom potrosac¢ima jer za tim nema
potrebe, znaci generise se samo minimalni protok koji je neophodan za popunjavanje gubitaka
koji su uslovljeni curenjima u pumpi i odredenim vodovima, [9]. Medutim karakteristi¢na je
tacka A, gde u sistemu vlada nazivni pritisak, pn, i U tim uslovima pumpa daje nazivni protok.
To je protok prema kome je pumpa usvojena a proratunom hidrosistema je dokazano da moze
efikasno da napaja sistem. U trenucima kada pritisak poraste za, Aps, protok se automatski
smanjuje za AQg. Dalje kada pritisak poraste za, Apc, protok se smanji za AQc i na kraju kada
pritisak poraste na vrednost, pmax, tada se protok smanjuje na, Qmin. Znaci nema protoka
prema hidro sistemu, pumpa tada daje koli¢inu fluida koji odlazi na gubitke kroz odredene
zazore u komorama gde se komprimuje radni fluid. Moze se zakljuciti da se kod razmatranih
pumpi protok kojim se napaja sistem menja po liniji definisanoj tackama, O, A, E. Tom
prilikom pritisak se krece od pmin preko pn do pPmax.

2.4.1. Pumpe konstantnog pritiska sa regulisanjem pomocu cilindra i opruge

Prvo reSenje klipno aksijalne pumpe konstantnog pritiska, bilo je dosta jednostavno sa
skromnim rezultatima i prikazano je na slici 7. Obrtni moment sa pogonskog vratila prenosi se
na cilindarski blok, poz.5, koji rotira. Klipovi, poz.6, jednim delom se nalaze unutar
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cilindarskog bloka, a drugim delom se oslanjaju, preko papucica, na zakretnu plocu, poz.4.
Zakretna ploca moze da menja ugao nagiba u odnosu na osu klipova. Zahvaljujuéi ovoj
sprezi, klipovi pored kruznog kretanja, vrSe i pravolinijsko oscilatorno kretanje. Takvo
kretanje klipova omoguc¢ava radnom fluidu da bude u jednoj polovini obrta usisan, a u drugoj
polovini obrta istisnut iz cilindarskog bloka. Svaki Klip izvrsi ciklus punjenja i praznjenja u
toku svakog obrtaja cilindarskog bloka. Cilindar, poz.2, povezan je sa potisnim vodom na
pumpi tako da u njemu vlada pritisak kakav vlada i u potisnom vodu. Kada pumpa radi sa
nazivnim pritiskom, protok je maksimalan, jer je ugao nagiba zakretne plo¢e maksimalan, 1
tada postoji ravnoteza sila, [24]:

P.A=F+F,=Ce¢,+F, (2.1)
gde je: A - povrsina popre¢nog preseka hidro cilindra, poz.1.
F, - sila kojom opruga, poz.3, deluje na zakretnu plo¢u, poz. 4.
sz - sila kojom zakretna plo¢a, poz. 4, deluje na oprugu, poz.3.
C, - Krutost opruge

&9~ duZina za koju je opruga, poz.3, sabijena pri ugradnji
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1-klip, 2-cilinar, 3-opruga, 4-zakretna ploca, 5-cilindarski blok, 6-klip

Slika 7. Hidropumpa sa regulisanjem protoka pomocu cilindra i opruge
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Za slucaj kada pritisak poraste sa nazivnog na maksimalni, moze da se napiSe druga
jednacina:

pmax ) Ac = I:opr + sz = C2 ) ‘92 + CZ ’ y+ sz (2'2)

U jednacinama (2.1) i (2.2) nije uzet u obzir uticaj sile trenja.Kada pritisak opadne sa
maksimalnog na nazivni, protok se opet poveca na maksimalni, jer sada zakretna ploca
ponovno zauzima maksimalni nagibni ugao. Pomeranje zakretne ploce vrsi se zbog toga §to je
u tom trenutku sila opruge veca od drugih sila koje joj se suprotstavljaju. Za vreme
regulisanja klip, poz.1, prelazi put, Yy, koji moze da se izrazi u zavisnosti od uglova koje

zauzima zakretna ploca, [23].

y=(t9¥max —197)-R (2.3)
gde je:

Y -put koji prede klip, poz.1, za vreme dok se protok smanji sa maksimalnog na
minimalni

R - rastojanje od ose cilindarskog bloka do ose cilindra, poz.2

Za vreme rada pumpe klipovi, preko papucica, deluju na zakretnu plocu stvarajuci

moment M zp- Zbog ovog momenta javlja se sila sz , Ciji intenzitet zavisi od momenta 1
kraka R:

Mzp 2.4)

Fop = A

Protok pumpe moze se izraziti u zavisnosti od sledecih veli¢ina:

d? .7

Q= D-tgy-z-n (2.5)

Iz jednacine (2.5) moZemo naci ugao nagiba zakretne ploce:

4-Q (2.6)
gy =———""— .
d?.-7-D-z-n

gde je:
d - precnik klipa

D - pre¢nik po kome su rasporedeni otvori na cilindarskom bloku
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z - broj klipova
n - broj obrtaja cilindarskog bloka

Ako uvrstimo izraze (2.3) i (2.6) u jednacinu (2.2), dobi¢emo sledeéi izraz:

MZ
Prc " A = 2+, &, +C, (107 ~197)R (2.7)
odnosno:
M 4Q
Prax - A = - +c2.gz+c2(t97max—d2%D.z.n)R (2.8)
Iz jednacine (2.8) moZemo naci protok:
dz.ﬂ'.D.Z.n.Ac MZ d2-7[-D-Z.n
=- +(—24c,-5,+C,-R-t (2.9)
Q 4'CZ'R Pmax ( R 2792 2 gymax) 4'CZ'R

Jednacina (2.9) daje zavisnost protoka i pritiska. Ako posmatramo dijagram sa slici 6,
videtcemo da deo prave koji definiSe regulisanje pumpe moze da se izrazi linearnom

jednacinom:

Q=-a-p+b (2.10)

Kada je ugao nagiba zakretne ploce, y ~0, protok je, Q = 0, apritisak P = Ppax -

Uzimajuéi ove uslove, iz jednacine (2.10) moZemo naci veli¢inu b .

Kada je ugao nagiba zakretne ploce ) =¥ max ONnda je protok Q = Q.. @ pritisak

p = p,,- Ako ove uslove uvrstimo u jednacinu (2.10), dobi¢emo slede¢u zavisnost:
Qmax =—a-Pp+b=-a-pp+a: Pmax =a( Pmax — Pn ) (2.12)

Eksperimenti su pokazali da se ovi uslovi postizu pri uglu ¥ max = 19°, tako da ¢e se
u ovom radu izvrSiti ispitivanje pumpe u okolini maksimalnog rezima rada, tj. pri ovom uglu
nagiba zakretne ploce.

Iz jednacina (2.10) i (2.12) moZemo naci parametre (a) i (b) :
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a__ Qmax (2.13)
Pmax — Pn

b=a- prgy = Qmax Pmax (2.14)
Pmax — Pn

Ako proanaliziramo jednacinu (2.9, 2.13, 2.14) vide¢emo da je

d2-7Z'-D'Z~n-
a—— Ao (2.15)
4'02'R
M d?.z-D-z-n
b=(—%+c, g, +C-R-t _ 2.16
( R 2 82 gymax) 4CR ( )

Uzimajuci u obzir jednacine (2.13, 2.14) i (2.15, 2.16) dobijamo sledece zavisnosti:

Qmax d2-7z-D-Z-n-Ac (2.17)
pmax_pn_ 4-cz-R |
2
M d°-z-D-z-n
Qmax Pmax =( P +Cy &9 +Co - R19¥ max ) (2.18)
Pmax — Pn R 4:¢2-R

Kod pumpi sa automatskim regulisanjem pomocu cilindra i opruge, uzimajuci u obzir
jednacine (2.15) i (2.16), mozemo definisati zahteve koje mora ispuniti opruga. Iz jednacina
(2.17) i (2.18) mogu se naci krutost Cz, i duZina &,, koja predstavlja duzinu za koju je opruga
sabijena pri ugradniji.

Neke napomene o razmatranom principu regulisanja:

a. Opruga mora da ima karakteristike koje omogucavaju dobijanje velike sile
prednapona, jer je nazivni pritisak, P, visok. S druge strane, ona ne sme biti
isuviSe kruta, kako razlika izmedu maksimalnog i nazivnog pritiska ne bi bila
velika; nazivni pritisak ne sme da varira, ve¢ mora stalno da se ponavlja sa vrlo
malim razlikama, a to u velikoj meri zavisi od opruge.

b. Konstrukcijski je teSko obezbediti prednapon opruge koji moze lako da se menja i
time stvori mogucnost da pumpa radi sa raznim nazivnim pritiscima.

c. Na zakretnu plocu deluju klip 1 opruga, koji izazivaju promenu njenog nagiba, a
time i protok, ali ¢esto mogu da se jave sile poremecaja, koje mogu da izazovu
oscilacije zakretne ploce.
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d. Hidroinstalacija u kojoj se nalazi pumpa sa ovakvim regulisanjem mora biti
snabdevena posebnim ventilom sigurnosti koji mora da zastiti sistem od naglih
povecanja pritiska, a time i od naglih preopterecenja.

Treba naglasiti da je najve¢i problem $to ovo resenje u ciklusu automatskog regulisanja
ne obezbeduje zahtevanu razliku izmedu nazivnog pritiska, pn I maksimalnog pritiska, pmax. Da bi
pumpa konstantnog pritiska bila kvalitetna neophodno je da razlika izmedu pritisaka, pn | Pmax
,bude Sto manja i da se u tom opsegu vrsi regulisanje. Jedino u tom slu¢aju moze se govoriti o
pumpi konstantnog pritiska 1 pri tom maksimalni pritisak moZze biti ve¢i od nazivnog za manje od,
5%. To znaci da ukoliko je, pn=20MPa, maksimalni pritisak ne sme biti ve¢i od 21MPa, [34].

2.4.2. Pumpe konstantnog pritiska sa regulisanjem protoka pomoéu posebnog
upravljackog kola
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Slika 8. Hidropumpa sa regulisanjem protoka pomocu posebnog upravljackog kola
1-cilindar, 2-klip, 3-opruga, 4-zakretna ploca, 5-cilindarski blok, 6-navrtka za podeSavanje
7- zavrtanj za podeSavanje, 8-opruga klipa , 9-klip, 10-ventil za regilisanje

Sistem sa regulisanjem protoka pomoc¢u posebnog upravljackog kola je iskoris¢en u
dobijanju optimalnog reSenja po pitanju stabilnosti sistema. Optimizovana je razlika izmedju
pritisaka pn i pmax pri promeni nazivnog protoka na minimalni protok u sistemu. Na slici 8 je
prikazan sistem sa regulisanjem protoka pomocu posebnog upravljackog kola [8]. Kod ovih
sistema regulacija protoka je izuzetno jednostavna, a rad ovakvih sistema je stabilan u
razli¢itim rezimima rada [21].

Ventil za regulaciju pritiska ( poz 10) se napaja radnim fluidom pod pritiskom. Klip
ventila za regulaciju pritiska (poz 9) je sa jedne strane opterecen silom opruge, a sa druge
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strane na klip deluje sila pritiska koja poti¢e od radnog fluida. Regulacija dejstva sile opruge
se vr§i pomocu zavrtnja (poz 7). Na ovaj nacin se vrsi regulacija nazivnog pritiska,pn.

Regulator pritiska kojim je opremljena predmetna pumpa ima zadatak da anulira
spoljasnje poremecajne parametre i da pritisak odrzava konstantnim u zadataom opsegu !
Konstruktivno reSenje prikazano na slici 8 omogucava podeSavanje opsega pritiska koji se
odrZzava konstantnim. Korekcije pritiska vrsi se promenom prednapona opruge hidraulickog

pretvaraca pritiska (&1), slika 10.

Slika 9. Polozaja zakretne ploce pri vrednostima minimalnom protoka, Qmin.

Pumpa je konstruisana tako da se zakretna plo¢a moze pozicionirati pod odredjenim
nagibom, kojim se obezbedjuje zahtevani radni protok pumpe pri varijacijama pritiska u
granicama od 1MPa. Prelazni procesi koji se odvijaju u unutraSnjosti pumpe pri radu u
direktnoj su zavisnosti od gubitaka radnog fluida. Do promene protoka dolazi usled promene
pritiska u potisnom vodu, Sto dovodi do promene snage pumpe pod uticajem zahteva
potrosaca u instalaciji. Kada se od pumpe ne zahteva radni fluid pod pritiskom, protok je
jednak gubicima pumpe i sistema. U zavisnosti od polozaja zakretne plo¢e imamo minimalni
(slika 9), odnosno maksimalni protok pumpe (slika 10) [21]. Princip regulisanja ove pumpe
dat je na slici 11. Protok fluida kroz razvodnik za regulisanje, poz.5, zavisi od pritiska koji
otvara razvodnik. Ovaj protok dat je ulaznom karakteristikom. Protok fluida kroz prigusnik,
poz.4, zavisi od otvora i pritiska fluida u cilindru, poz. 2. S jedne strane, na zakretnu plocu

1 Z. Graéner i dr.: Analiza rada hidraulickog pretvara¢a pritiska kod klipno aksijalne hidropumpe konstantnog
pritiska. IMK-14 Istrazivanje i razvoj, Godina XVI, Broj (36) 3/2010
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deluje sila ¢iji intenzitet zavisi od pritiska, p., i povrSine Klipa, Ac. S druge strane, na

zakretnu plocu deluje sila opruge ¢iji intenzitet zavisi od krutosti opruge i duzine za koju se
opruga sabije, [21].
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Slika 10. Sema polozaja zakretne ploce u uslovim nazivnog protoka,Qn.

Klip, poz.1, menja ugao nagiba zakretne ploCe i na taj naCin reguliSe izlazni
protok, Qp. Do sada smo rad regulatora protoka posmatrali samo staticki. Povratna sprega
sluzi za regulisanje pri naglim promenama protoka. Klip poz.1, se u trenucima regulisanja
krece, a njegov polozaj je odreden putanjom, y. Protok fluida koji ulazi u cilindar, poz.2, Qc,
dat je proizvodom brzine klipa i povrsine cilindra, Ac.

[ ] i 2| ] 3

Slika 11. Funkcionalna Sema hidropumpe konstantnog pritiska
1-klip, 2-cilindar, 3-opruga, 4-prigusnik, 5-razvodnik za regulisanje, 6-hidropumpa, 7-
rezervoar pod pritiskom, 8-potrosaci radnog fluida
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Na slici 12, prikazan je crtez hidropumpe konstantnog pritiska u preseku, [21].

S
N\
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Slika 12. Crtez poprecnog preseka hidropumpe
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Slika 13. Delimican presek pumpe sa elementima za promenu protoka u

zavisnosti od pritiska, [32]
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Slika 14. Podsklop, zakretna ploca, cilndarski blok i pogonsko vratilo

Slika 15. Podsklop, zakretna ploca, klipovi sa papucicama i drzac¢ papucica
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Slika 16. Razvodna ploca hidropumpe
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Slika 17. Sklop hidraulicog pretvaraca pritiska
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Slika 18. Sklop razvodnika za regulisanje

Slika 19. Detalji razvodnika za regulisanje, klip i caura
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Slika 20. Pogonsko vratilo hidropumpe
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Slika 13, prikazuje fotografiju hidropumpe u delimi¢énom preseku gde su prikazani
detalji koji ucestvuju u ciklusu regulisanja protoka. Na razvodnoj ploci nalazi se razvodnik za
regulisanje sa hidrauli¢kim pretvara¢em pritiska. U srednjem delu nalazi se hidrocilndar koji
smanjuje ugao nagiba zakretne ploCe. Na suprotnoj strani nalazi se reaktivni klip sa
oprugama, koji vrata zakretnu ploCu na poziciju kada je ugao maksimalan Sto daje
maksimalni protok. Na slici 14, prikazana je rotaciona grupa pumpe sa zakretnom plo¢om i
pogonskim vratilom. Prikazan je i cilndarski blok sa lezistem i klipovima koji su u ovom
slu¢aju radni elementi koji usisavaju i komprimuju radni fluid. Zakretna ploc¢a sa klipovima i
pritisnom plocom, prikazani su na slici 15. Razvodna ploca sa presekom i polu presekom
preko razvodnika za regulisanje dati su na slikama 16 i 17. Na slici 18, prikazan je razvodnik
za regulisanje koji ¢ini glavni deo HPP. Detalji razvodnika za regulisanje prikazani su na slici
19. Pogonsko vratilo pumpe zajedno sa oprugom i ozubljenom ¢aurom prikazani su na slici
20. Preko prikazanih elemenata se prenosi obrtni moment sa pogonskog vratila na cilindarski
blok.

2.5. Brzina procesa regulisanja protoka

Kod klipno aksijalnih pumpi sa automatskim regulisanjem, vrlo vazna karakteristika je
brzina regulisanja ili vreme reagovanja. To je vreme koje je neophodno da pumpa prede sa
jednog rezima na drugi i obrnuto. Za borbene avione u svim zemljama postuju se vrlo stroge
americke vojne norme "MIL" koje precizno definiSu odvijanje prelaznog procesa, [33].
Definisano je dozvoljeno vreme za prelaz sa nazivnog na maksimalni pritisak i obrnuto i ono
mora biti manje ili jednako 0,050s. Takode je definisano vreme smirivanja pulzacija pritiska i
to vreme mora biti manje od jedne sekunde u oba slu¢aja. Na slici 21, detaljno je definisan tok
promene pritiska u funkciji vremena.
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Slika 21. Vremenski odziv hidropumpe konstantnog pritiska [33]
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Data su i ogranicenja vezana za skok pritiska kod prelaska sa nazivnog na maksimalni
pritisak. Skok pritiska ne sme biti veéi od 135% od nazivnog pritiska u sistemu. Kako ¢e se
odvijati prelazni proces zavisi od karakteristika elemenata upravljackog kola, povrSine
razvodnog i upravljackog klipa, zazora izmedu klipova i cilindara kao i karakteristika opruga,
pretvaraca pritiska i reaktivnog klipa.

2.6. Uobicajene Seme primene klipno aksijalne pumpe konstantnog
pritiska

Na slici 22, dati su neki osnovni principi kako se ugraduje i koristi klipno aksijalna
pumpa u zatvorenim hidraulickim sistemima, [26]. Pumpa konstantnog pritiska poz. 3, napaja
hidrauli¢ki sistem u kome se nalazi, n, potroSaca koji imaju razli¢ite funkcije sa posebnim
zahtevima po pitanju protoka i pritiska. Odvijanje radnog ciklusa i redoslednost operacija
definiSu obic¢no elektro magnetni razvodnici, poz.6, koji zavisno od upravljackog signala
usmeravaju hidraulicki fluid u odredeni potroSa¢. Ukoliko nekoliko potrosaca treba da
funkcioniSu istovremeno a opterecenja su obi¢no razliCita, redoslednost funkcija definiSu
nivoi pritisaka. Ako sistem mora da ima drugadiji redosled rada, tada se korekcijom pritiska
ispunjava uslov redoslednosti. Kao §to je ve¢ naglaSeno, u sistemima koji imaju veliki broj
izvrSnih organa, pumpa konstantnog pritiska je izuzetno ekonomic¢na posto maksimalno Stedi
energiju a pri tom je vrlo efikasna jer napaja komponente radnim fluidom prema zahtevima
koje definiSu same komponente, [26].
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Slika 22. Sema uobicajenog nacina koriséenja hidropumpe konstantnog pritiska
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1-filtar usisnog voda, 2-filtar drenaznog voda, 3-hidropumpa, 4-rezervoar pod pritiskom, 5-
akumulator, 6-nepovratni ventil, 7-filtar potisnog voda, 8-hidraulicki razvodnici, 9-
akumulatori, 10-filtar povratnog voda, 11-potrosaci radnog fluida.

Kapacitet hidro pumpe je odabran prema zahtevima potrosac¢a, medutim, ¢esto puta se
javljaju ekstremni zahtevi za ranim fluidom jer se viSe operacija odvijaju istovremeno.
Neracionalno je da se usvoji hidropumpa prema maksimalnim trenutnim zahtevima protoka,
ve¢ se kapacitet usvaja prema nekoj prose¢noj potrosnji radnog fluida sa odredenim
uveéanjem protoka radi rezerve. Da bi sistem radio kvalitetno, u pojedine grane se ugraduju
hidrauli¢ki akumulatori koji imaju zadatak da u trenucima velikih ponora protoka, nadoknade
koli¢inu fluida a da se ve¢ u slede¢em trenutku dopune radnim fluidom pod pritiskom i budu
spremni za sledecu intervenciju. Na Semi koja je prikazana data su dva akumulatora, poz.9,
koji su najcesce sa gumenim mehom ili membranom, kako bi bili sposobni da reaguju vrlo
brzo posto nemaju elemente koji imaju masu sa odredenom inercijom.

Rezervoar, poz.4, spada u kategoriju presurizovanih rezervoara koji pomocu visokog
pritiska iz potisnog voda obezbeduje trazeni nadpritisak u usisnoj grani pumpe. Hidraulicki
rezervoar ima dve komore, komoru niskog pritiska, KNP i komoru visokog pritiska, KVP,
koje su razdvojene diferencijalnim klipom. Komora visokog pritiska, povezana je sa potisnim
vodom pumpe, a komora niskog pritiska sa usisnim vodom pumpe i sa povratnim vodom
hidrosistema. Pritisak u komori niskog pritiska zavisi od odnosa povrsina klipova, Av i An, i
od pritiska u komori visokog pritiska:

pu'AN:pp'A\/’ Pu=—"—"Pp- (2.19)

Akumulator, poz.5, i nepovratni ventil, poz. 6, obezbeduju da se u komori visokog
pritiska stalno odrzava visoki pritisak bez obzira na variranje pritiska u potisnoj grani ili, da li
pumpa radi ili ne. Na taj naCin se obezbeduje zeljeni pritisak, py, neophodan za efikasno
napajanje pumpe hidraulickim fluidom.
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3. MATEMATICKI MODEL KLIPNO AKSIJALNE
HIDROPUMPE KONSTANTNOG PRITISKA

3.1. Diferencijalne jednacine linearizovanog modela pumpe
konstantnog pritiska, PKP

Prelazni procesi koji se odigravaju u toku rada pumpe su nelinearni. Matematicki
model koji opisuje ove procese je moguce definisati ukoliko se pojedine zavisnosti koje bitno
ne utiCu na radni proces pumpe zanemare. Deo veliCina koje se javljaju u radu se
aproksimiraju i linearizuju [21]. Matematicki model klipno aksijalne pumpe konstantnog
pritiska formira se definisanjem linearnih diferencijalnih jednacina [17].

3.1.1. Hidrauli¢ki pretvaradi pritiska HPP

Funkcija hidraulickog pretvaraca pritiska je da izvrs$i pomeranje klipa hidraulickog
pretvaraca pritiska za odredjenu veli¢inu X koja je srazmerna promeni pritiska u potisnom
vodu a ujedno je u ravnotezi sa dejstvom sile opruge. Sila AF koja deluje na klip hidrauli¢ckog
pretvaraca pritiska jednaka je razlici sile kojom pritisak pn deluje na klip popre¢nog preseka
Ay i dejstvu sile opruge. Opruzna sila je jednaka proizvodu krutosti opruge Ci i prednapona
opruge E&i.

Ravnoteza statickih sila.
AF:FV—FO:pn'AV—Cl'Sl (31)

Ravnoteza dinamickih sila.

(0X o) 0}
Apn-AV—Cl-Sl—ml-X—ftl-X—C1~X=O (3.2)
(o)) 0]
ap, A, ~Cy X+ )-my - X —f, X =0
00 (]

Jednacina kojom se definiSe ugib opruge sadrzi dve promenljive veli¢ine, prednapon
opruge &1 i ugib pri pomeranju Kklipa hidraulickog pretvaraca pritiska.

AF(S) =m, -S2 : X(s) + ftl -S- X(s) + Cl : X(s) (3.4)
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Parametri HPP
€1 — prednapon opruge e1=1,410°m
C1 — krutost opruge C1=5,510* N/m

Xs — pomeranje klipa

A, — povrsina klipa A,=810° m?
m1 - masa klipa m1=310"3 kg
fuu — sila viskoznog trenja klipa HPP [16] fuu=70Ns/m

3.1.2. Hidrauli¢ki cilindar HC, upravljan regulacionim razvodnikom

Hidrauli¢ki cilindar, je oscilatorna hidromehani¢ka komponenta koja pokrece
zakretnu plocu pumpe zahvaljujuci protoku koji salje HPP. Pritisak iz potisnog voda pomera
Klip HPP, time menja veli¢inu protocnog otvora ¢ime se generiSe protok Qc. Kod HC,
proracun pocinje od ravnoteze protoka koji izlazi iz HPP i koji nadalje dolazi do HC i zakrece
zakretnu ploc¢u. U okviru pomenute ravnoteze protoka uzimaju se u obzir sva curenja u tom
podsklopu kao i deo protoka zbog stisljivosti fluida.

Qc =Qy +Qic + Qi gde je: (3.5)
Qc — protok fluida koji dolazi iz HPP
Qv — protok neophodan za pokretanje klipa HC
Qik — protok koji uslovljava stisljivost fluida
Qic— protok usled curenja pored klipa HC

Ostale jednacine mogu se napisati u obliku:

V, -dp,

(o]
=K;- 3.6

Q. =K, - X;Qy =AY, Qc =Ky -p¢; Q=

gde su:

K1 — koeficijent pojacanja protoka u HPP Ki=0,170 m?/s
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A — povrsina klipa HC Ac=1,2610" m?

K2 — koeficijent gubitaka protoka u HC Ko=710"2 m®/Ns
K3 — koeficijent protoka zbog stisljivosti Ks= 410" N/m°
B — modul stisljivosti fluida B =1,410° N/m?

Drugu grupu jednacina ¢ine jednacine iz ravnoteZe sila. Na zakretnu plocu deluje sila
opruge Fo, zatim sila usled delovanja pritiska pe, na povrSinu Ac koja je oznadena sa F.
Zatim sila koja se javlja kao reakcija na zakretnoj ploci usled delovanja klipova, a oznacena je
sa Fv. Ovome treba dodati jos inercijalnu silu Fa, i silu usled viskoznog trenja Fr.

LF=0=F -Fp-Fo—-F -Fp =0 (3.7)

Sila Fy je vrlo mala pa se zanemaruje, Fv~0.

Ac-pe—Myy—TFip-y—Coly+e,)=0 (3.8)

Sila opruge jednaka je proizvodu krutosti Co, i ugiba koji se sastoji od dve duzine, prethodnog
ugiba &2 i1 pomeranja klipa y.

3.1.3. Zakretna ploca

Kada u sistemu vlada nazivni pritisak pn, ili manji, zakretna plo¢a tada ima
maksimalni nagib, a pumpa daje maksimalni protok. Zakretna plo¢a dolazi u ovu poziciju
zahvaljuju¢i dejstvu reaktivnog klipa u kome se nalaze dve krute opruge. Medutim kada
pritisak poraste iznad vrednosti nazivnog pritiska, klip HPP, razvodi fluid pod pritiskom u HC
Sto uslovljava smanjenje ugla nagiba zakretne ploc¢e i dovodi do smanjenja protoka. Na slici
23 data je zakonitost promene ugla nagiba zakretne ploce u zavisnosti od pomeranja klipa HC
za veli¢inu hoda y. Promena ugla y, data je u funkciji od hoda, jednac¢inom:

Y= Ymax — K4y gde Je (39)
Ymax— Maksimalni ugao zakretne ploce, ymax= 19° = 0, 3333 rad.

K4 — koeficijent promene ugla u zavisnosti od hoda klipa, y, u ovom slucaju i1znos
K4=27, 5 rad/m

47



Y(rad)|
0 |
033t

02t

. R .
0005 001 0012 y (m)

Slika 23. Promena ugla nagiba zakretne ploce u funkciji pomeranja klipa HC

3.1.4. Jednacina proto¢ne karakteristike pumpe

......

slede¢i nacin, [16]:

2 -3
g, =9 Dotgy-z= 8210 T T 430073 1g19°.9-1,5.10mP /o (3.10)
Py 4

Teoretski protok koji pumpa daje u zadatim uslovima i ako je frekvencija obrtanja
vratila n=1500 o/min iznosi prema formuli,(3.10)

Qp=0,-n=15-10"°-1500=2,26-10"2m*/min=3,76-10"* m%/s  (3.11)
Nazivni protok iznosi, Qn=Qp- 77, =3,76-10* - 0,98=3,7-10* m%s. (3.12)

Zapreminski stepen iskoriS¢enja za razmatranu hidropumpu, 7, =0,98[32]
Iz prethodnih izraza moZe se izracunati koeficijent pojacanja protoka pumpe, [21]:

Qp 3,76 m
Ke=Kgp, =—=—"—=1,14——— Qp=—Ks-y=—Kqp- 3.13

5 Qp vy 033 s-rad Qp=—Ks-y=—Kapy (3.13)
gde su:

Ks — koeficijent pojac¢anja protoka pumpe

gp — specificni ili jedini¢ni protok pumpe
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d — precnik klipa pumpe
D — precnik po kome su rasporedeni klipovi
z — broj klipova u pumpi z=9

Na slici 24 data je proto¢na karakteristika pumpe sa pragom osetljivosti i zasiCenjem
protoka.
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Slika 24. Protocna karakteristika pumpe sa pragom osetljivosti i zasi¢enjem protoka
Ispitivanjem pumpe, odreden je prag osetljivosti i on ima vrednost Ay~1-1073rad.

3.1.5. Jednacina protoka pumpe konstantnog pritiska

U hidraulickim sistemima PKP, mora da obezbedi protok koji ¢e zadovoljiti sledece
zahteve: potrebe potrosaca, potrebe uslovljene spoljasnjim i unutra$njim curenjima, potrebe
uslovljene kompresibilnos¢u hidraulickog fluida i protoka koji odlazi prema pretvaracu
pritiska.

Qp= QtptQep+Qxp+Qc (3.14)
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.d
Qp:Qtp+K6-pn+7t+Kl-X (3.15)

Posle Laplasove transformacije dobija se izraz:

Qp=Qrp+KepntKrspnt+KiX; (3.16)
gde su:

Qp — potreban protok pumpe m3/s
Qtp — protok usmeren prema potrosacima m3/s
Qxp— protok zbog unutradnjih i spoljasnjih gubitaka m3/s
Q¢ — protok kroz HPP m®/s
Ks — koeficijent unutradnjih i spoljasnjih curenja Ke=410"13 m/Ns,
za pritisak do 20 MPa i K'=1,210"?m/Ns za pritisak do p=21 MPa.
Vip — ukupna zapremina hidrauli¢kog fluida pod pritiskom Vip=1,5-10° m?

K7 — koeficijent stisljivosti ukupne zapremine hidropumpe K7=9,3310™ N/m°

Koeficijent gubitka Ks, ukljucuje gubitke unutar pumpe i to izmedu razvodne ploce i
cilindarskog bloka, izmedu klipova i cilindarskog bloka i curenje kroz papucicu. Ovim
koeficijentom su obuhvaceni i spoljasnji gubici koji se javljaju na komponentama koje su
najblize pumpi. U ovom slucaju je izvrSena linearizacija nelinearnih karakteristika, koje vrlo
bitno uti¢u na prigusenje sistema S$to ¢e model i pokazati.

Pored pomenute linearizacije izvrSene su i druge linearizacije koje se odnose na
koeficijent pojacanja protoka hidraulickog pretvaraca pritiska i protoka pumpe konstantnog
pritiska. Linearizacija je takode izvrSena i kod viskoznog trenja HPP i HC kao i kod gubitka
protoka kod HC.

Na slici 25 dat je blok dijagram linearizovanog modela pumpe konstantnog pritiska,
[20].
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Slika 25. Blok dijagram modela hidropumpe konstantnog pritiska, [16, 20]



3.1.6. Simuliranje nelinearnosti

Linearizvovani matematicki model predstavlja osnovu za izradu simulacije dinamickog
ponasanja pumpe konstantnog pritiska [20]. Posmatrajuéi realni model dinamickog ponasanja
pumpe uocen je veli broj nelinearnosti, koje se uz koriS¢enje Matlaba mogu uvrstiti u
matematicki model ponasanja.

Strukturni model pumpe konstantnog pritiska sadrzi sledece nelinearnosti:

1. Zavisnost protoka hidraulickog pretvaraca pritiska u funkciji od pomeranja klipa
predstavljena je dijagramom na slica 26. Kriva koja je predtsvaljena ovim
dijagrmom dobijena je eksperimantalnim putem.

2. Mrtva zona, pri pomeranju razvodnog klipa HPP, x=15- 103 mm.

3. Zasi¢enje pomeranja razvodnog klipa HPP. Ukupna duzina pomeranja klipa HPP,
x=(15+015)-10"3m.

4. Kiriva protoka curenja hidraulicnog cilindra koji pokre¢e polugu zakretne ploce,
dato na dijagramu slika 27 (dobijena eksperimentalno),(K>).

5. Zasicenje ugla nagiba i prag osetljivosti zakretne plo¢e pumpe, dati na slici 24.

6. Kiriva protoka curenja cele hidropumpe, (dobijena eksperimentalno),(Kz).
za pritiske kada pumpa radi sa konstantnim protokom slika 28 a ,
za pritiske kada pumpa radi sa konstantnim pritiskom slika 28 b,

7. Koeficijent viskoznog trenja klipa HPP, (fu), [16]

8. Koeficijent viskoznog trenja klipa HC, (f2), [16]

9. Gubitak protoka zbog stisljivosti fluida u zapremini HC, ( Ks).

10. Gubitak protoka zbog stisljivosti fluida u celoj radnoj zapremini pumpe, (K7).

Razvoj modela ponaSanja pumpe obuhvata analizu uticaja velikog broja
nelinearnsosti, ali u konacnoj simulaciji su koris¢ene nelinearnosti 1,2,3 i 5. Korid¢enje
preostalih nelinearnosti bi dovelo do izrade izuzetno komplikovane i slozene simulacije.

Nakon izvrSenih ekspeimantalnih ispitivanja dobili smo zaklju¢ak da se teoretski
model u zna¢ajnoj meri poklapa sa realnim modelom. Sto nas dovodi do zaklju¢ka da su
nelinearnosti koje su iskljucene iz konalnog modele nebitne za analizu ponasanja pumpe.
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Slika 26. Prava 1- linearizovana zavisnost protoka Qc,i pomeranja klipa HPP, x.
Kriva 2 - stvarna zavisnost protika Qc, i pomeranja klipa HPP, x
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ka 27. Kriva protoka curenja, pored upravijackog klipa HC
u zavisnosti od hoday

Zavisnost promene protoka Qc od promene polozaja klipa hidraulickog pretvaraca
pritiska, X, prikazana je slikom 26. Na ovom dijagramu uo¢avamo dve zavisnosti. Pravu pod
brojem 1 koja predstvalja linearnu pravu i nelinearnu krivu pod brojem 2. Kriva 2 je dobijena
eksperimentalnim putem pomocéu opreme specijalno dizajnirane za ovu vrstu ispitivanja.
Kriva 2 je dobijena merenjem. Aproksimacijom krive dobija se linearna prava pod brojem 1.

Kriva prikazana na slici 27 prikazuje protok izazvan curenjima na HC. | za ovo
ispitivanje je kori$¢en alat koji omoguéava dovodenje radnog fluida pod trazenim pritiskom u
komoru cilindra. Na drugoj strani se, pomocu jednog mehanizma klip cilindra pozicionira na
raznim delovima hoda i meri curenje radnog fluida kroz zazore hidraulickog cilindra.
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Slika 28. Kriva ukupnog curenja pumpe, a-pumpa radi sa konstantnim protokom,
b-pumpa radi sa konstantnim pritiskom

Na slici 28 date su kriva a, i kriva b, koje definiSu ukupna curenja hidro pumpe i to
kada pumpa radi u rezimu konstantnog protoka-a, i u rezimu konstantnog pritiska-b. Obe
krive su dobijene eksperimentalno i to tako Sto je pumpa radila sa nazivnim brojem obrtaja, a
pritisak u potisnom vodu je povecavan za prvu fazu od 0,3MPa do 20MPa a za drugu fazu od
20MPa do 21MPa. Tom prilikom su mereni gubici radnog fluida na drenaznom vodu, Sto
predstavlja ukupna curenja pumpe. Treba naglasiti da su sve provere curenja vrSene na
temperaturi radnog fluida u granicama izmedu 40°C i 60°C, kako bi uslovi za sve provere bili
priblizno isti. O temperaturi se mora voditi racuna posto curenje radnog fluida u velikoj meri
zavisi od viskoziteta na koji temperatura ima veliki uticaj.

Blok dijagram modela hidropumpe konstantnog pritiska je koriS¢enjem softvera
Matlab- Simulink podeljen na tri medjusobno nezavisne funkcionalne celine, ¢iji su strukturni
blok dijagrami prikazani na slikama 31-33. lzvrSene su simulacije rada svih funkcionalnih
celina a dijagrami ¢e detaljno biti objasnjeni u narednom poglavlju.

Zavisnost protoka Qc i hoda klipa HPP je simulirana koris¢enjem Matlaba, sa ciljem
da se prikaze postupak primene nelinearnosti. Primerima je prikazana linearna i nelinearna
zavisnost.

Linearna zavisnost je predstavljena dijagramom na slici 29. Protok Qc, kojim se
napaja hidrauli¢ni cilindar, proporcionalan je pomeranju klipa HPP, a to je veli¢ina X.
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Dijagram na slici 30 prikazuje nelinearna zavisnost i u tom slucaju je karakter
promene dobijen eksperimentalnim putem.

10 XY Plot

0 I I L I I I
0 05 1 15 2 25 3 35

Qe x 107 nils

Slika 29. Linearna zavisnost protok Qc, i promene polozaja razvodnog klipa X
Qc=Ki* X=0,170- X

x 10" XY Plot

0 L 1 L L L L
0 05 1 15 2 25

3 33,5
L Q¢ x 107 nils

Slika 30. Nelinearna zavisnost protok Q i promene polozaja razvodnog klipa
x(0,5;0,8;1,0,1,5) 107%m; Qe (0,63;1,50;2,05;3,64) -10 “m*/s
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Slika 31. Blok dijagram pretvaraca pritiska prikazan u Simulinku.
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Slika 32. Blok dijagram hidraulickog cilindra prikazan u Simulinku.
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Slika 33. Blok dijagram hidropumpe prikazan u Simulinku.



4. REZULTATI TEORIJSKE ANALIZE PARAMETARA
HIDROPUMPE KONSTANTNOG PRITISKA

Matematickim modelom su opisani hidrodinami¢ni procesi koji se odvijaju u pumpi. Na
osnovu matemati¢kog modela je formiran strukturni dijagram, slika 25. KoriS¢enjem ovog
dijagrama a uz pomo¢ Matlaba formiran je softver koji je posluzio kao simulacioni dijagram za
pisanje programa za racunar pomocu programskog jezika Matlab.

Kako bi se na pravi na¢in simulirali realni modeli ponaSanja upotrebljeno je preko
cetrdeset razlicitih parametara. Model je definisan tako da se moze korstiti pri delovamju vise
ulaznih poremecaja sa prac¢enjem nekoliko izlaznih veli¢ina.

Kori$¢enjem rac¢unara i pomenutog softvera Matlab-a simulacijom je slozeni teoretski
model iskori$¢en za analizu uticaja velikog broja parametara i nelinearnosti na dinamicko
ponasanje sistema.

4.1. Simulacija promene protoka u funkciji promene pritiska

Dijagram koji je dobijen prvom simulacijom, na vrlo slikovit nacin prikazuje
funkcionisanje hidropumpe o ¢emu je ve¢ bilo govora u prethodnim poglavljima. Zahvaljujuc¢i
matematickom modelu, simulacijom je dobijen dijagram koji prikazuje rad pumpe u dva
rezima. Prvi rezim je rad sa konstantnim protokom i promenjivim pritiskom. Drugi rezim je
rad pumpe sa konstantnim pritiskom i promenjivim protokom. Prva simulacija se odnosi na
promenu protoka sa nazivne vrednosti Qn, na minimalnu vrednost Qmin. Simulacija je izvrSena
tako Sto je zadata promena pritiska sa vrednosti p= 0 MPa, na vrednost p,= 20 MPa, a zatim
je zadata promena pritiska sa vrednosti p,.=20 MPa, na vrednost pmax=21 MPa, Sto je
prikazano na slici 34.

Op

4x10™*m's XY Plot

3

2

1

0 0.5 1 1.3 p2x10"Pa

Slika 34. Kriva promene protoka u funkciji promene pritiska
(ordinata- protok m®/s; apscisa- pritisak Pa)
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4.2. Simulacija procesa regulisanja protoka sa raznim vrednostima
prednapona opruge &

Za hidropumpe konstantnog pritiska vazno je napomenuti, da mogu raditi sa razli¢itim
nivoima maksimalnog pritiska, $to znac¢i da je pumpa adaptivna i moZe se koristiti u
raznim hidraulickim sistemima. U narednoj simulaciji je prikazan rad u navedenim
uslovima §to potvrduje Cinjenicu da moze raditi sa vise nivoa nazivnih i maksimalnih
pritisaka. Pomenuta simulacija je izvrSena tako Sto je eksperiment izvrSen sa dve vrednosti

prednapona opruge &p, Sto uslovljava dva rezima. Vrednosti prednapona opruge su: za

prvi slu¢aj &1=1,4-10 m, dok je za drugi slu¢aj dat prednapon &;'=1,54-10"m. Dijagram
promene pritiska je prikazan na slici 35.

Simulacija sa raznim vrednostima prednapona opruge HPP, ¢, pokazuje kako pumpa
moze da radi sa raznim vrednostima nazivnog i maksimalnog pritiska. Zapoceta je
simulacija sa pn=20MPa, smanjenjem protoka na Qmin, pritisak se povecao na pmax. Nakon
toga je promenom prednapona opruge sa &,ha g, nazivni pritisak preveden na
pn=22MPa sa nazivnim protokom Qn. Ponovnim smanjenjem protoka na vrednost Qmin,
pritisak je skocio na vrednost pmax=23MPa. Sa dijagrama se vidi da pumpa radi stabilno u
oba slutaja 1 da su to rezimi koji se mogu koristiti u eksploataciji.

p Pa

2z8x107

sy IR S

377 (B .

X |- IR SERS 1) [ TR, L,

Slika 35. Dijagram rada hidropumpe za vrednosti nazivnog i maksimalnog pritiska
(ordinata- pritisak u MPa, apscisa- vreme u sekundama)
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4.3. Simuliranje vremena odziva pumpe

Naredne simulacije se odnose na utvrdivanje vremenske konstante prelaznog procesa
pri promeni protoka i pritiska. Standardima su pomenute promene precizno definisane, $to je
u prethodnom poglavlju detaljno objasnjeno. Na dijagramu sa slici 36 su prikazani odzivi za
razmatranu pumpu i to za slucaj kada se protok menja sa Qn na Qmin i promena sa Qmin Na Qn.
Na pomenutim dijagramima su definisane vremenske konstante t; i t, sa parametrima koje
pumpa poseduje. Pored toga standardima je definisan i preskok pritiska koji se javlja pri
prelaznom procesu kao i vremenske konstante.

j
215x10
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Slika 36. Djagram promene pritiska pri promeni protoka sa Qn na Qmin i obratno
(ordinata-pritisak u MPa ; apscisa-vreme u sekundama)
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Simulacija je pokazala, da su vremenske konstante u dozvoljenim granicama koje su
propisane vrlo strogim "MIL" normama [34]. Sa dijagrama promene protoka koji je prikazan
na slici 37, vidi se da je i promena protoka takode vrlo brza i odigrava se u vremenskim
intervalima kra¢im od 0,1s.

Dijagrami na slikama 38 i 39 su znatno uvecani detalji sa dijagrama na slici 36.
Uvecanje je izvrSeno da bi se mogle precizno ocitati razmatrane veli¢ine preskoka pritiska i
vremenske konstante. Procenom veli¢ine vremenskih konstanti, t; i t2 moze se zakljuéiti da
one imaju vrednost ispod 0.05s, Sto zadovoljava propise is te oblasti. Takode i veliina
pritiska preskoka zadovoljava propise jer iznosi samo 1,2 MPa iznad nazivnog pritiska.

3
Op nifs
—

) | ST G TR e R R TR Lo R -

Slika 37. Simulacija promene protoka hidropumpe sa Qn na Qmin i Obratno
(ordinata- protok u m®/s, apscisa- vreme u sekundama)
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1 2 3 3 4 5

Slika 38. Povecanje pritiska u fazi ~ Slika 39.Smanjenje pritiska u fazi
smanjenja protoka povecanja protoka

4.4. Simuliranje uslova u kojima se menja veli¢ina preskoka pritiska
pri prelazu sa nazivnog na maksimalni pritisak

Proces regulisanja protoka je vrlo brz proces i uvek uslovljava skok pritiska nesto
iznad maksimalnog pritiska pmax. Radi se 0 preskoku pritiska koji je definisan odredenim
standardima Sto je prikazano na slici 36.

Skok pritiska ne sme biti ve¢ od 135%, [34] od nazivnog pritiska pn. Simulacija koja je
izvrSena u ovom sluc¢aju, ima za cilj da prikaZze jedan od nacina kako je mogucée menjati
velic¢inu skoka pritiska u slucaju naglih promena. Analiziraju¢i jednacine iz poglavlja 2, lako
je ustanoviti da na veli¢inu preskoka veliki uticaj ima protok Qc, koji pokrece klip cilindra i
time smanjuje ugao nagiba zakretne ploce ). Simulacija je izvrSena protokom Q. koji je
manji od protoka Qc, za pola iznosa. Na slici 40, prikazan je dijagram promene pritiska u
opisanim uslovima. Promene protoka i pritiska su tesno povezane, $to se vidi poredenjem
dijagrama sa slici 40 i dijagrama sa slike 41, koji prikazuje promenu protoka u tim uslovima.
Vrednost skoka pritiska iznad nazivne vrednosti na dijagramu sa slici 34, iznosi priblizno
1,2MPa. U drugom slucaju kada je protok Qc. smanjen na polovinu vrednosti, skok pritiska je
znatno veci 1 iznosi 1,8 MPa Sto je prikazano na slici 40. Na slikama 42 i 43, prikazan je deo
dijagrama sa slike 40, ali znatno uvecan kako bi se vrednost pritiska precizno ocitala.
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Slika 40. Dijagram promene pritiska pri promeni protoka sa nazivne na minimalnu
vrednost (ordinata - pritisak u Pa; apscisa - vreme u sekundama)
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Slika 41. Simulacija promene protoka sa nazivne na minimalnu vrednost (ordinata-protok u

m3/s; apscisa-vreme u sekundama)
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Slika 42. Povecanje pritiska u Slika 43. Smanjenje pritiska u
fazi smanjenja protoka fazi povecanja protoka

4.5. Simuliranje uslova koji menjaju vremensku konstantu t,

Za hidropumpe konstantnog pritiska, vrlo je vazno da se proces prelaska sa maksimalnog
na nazivni pritisak odigra u $to kraCem vremenu, Sto pokazuje vrednost konstante t,. Istovremeno
se protok menja sa minimalne na nazivnu vrednost. Ako se ponovo proanaliziraju diferencijalne
jedenacine u matematickom modelu vidi se da na taj proces bitno uti¢e opruga koja ima krutost Cz.
Simulacija je izvrSena tako $to je u odredenoj meri smanjena krutost opruge C>. U pomenutom

eksperimentu je krutost opruge C, = 2.10*N/m smanjena na C, =1,27-10*N/m. Na ovaj
nacin se dobija manja sila, koja vrac¢a zakretnu plo¢u na maksimalni ugao » max, 1 tako se

produzava vremenska konstanta. Na slici 41 dat je odziv sistema sa znatno slabijom oprugom, pri
¢emu je vreme tz, znatno povecano i iznosi 1=0,12 s. [34]. Moze se zakljuciti da se krutosc¢u
opruge, drasticno menja vreme odziva i da je to parametar koja treba optimizirati u cilju
dobijanja najboljeg odziva pumpe.
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5. EKSPERIMENTALNA ANALIZA

Eksperimentalna ispitivanja i snimanja statickih karakteristika i dinamickog ponasanja
hidropumpe konstantog pritiska promenjivog protoka, predstavlja komplikovanu i skupu
operaciju. Za pomenutu aktivnost, neophodno je realizovati realni objekat na kome se vrse
ispitivanja kao i vrlo sloZzen sistem za akviziciju podataka i snimanje dijagrama koji su
dobijeni pri ispitivanju 2.

Zahvaljuju¢i velikim moguénostima savremenih mernih uredaja, kojima se
neelektri¢ne veli¢ine mogu meriti i pretvarati u elektri¢ne signale, Sva merenja se mogu vrsiti
uspesno, jer se svi procesi mogu snimati adekvatnim brzinama.

5.1. Realni objekat i metode ispitivanja

Za ispitivanje odredenih karakteristika pumpe, realizovan je hidrauli¢ki sistem Kkoji je
prikazan na slici 44. Hidrauli¢ki sistem je vrlo sli¢an sa sistemima na vazduhoplovima "Orao"
i "G4" u kojima je ova hidropumpa primenjena. Razlika je u pogonu, umesto pogona preko
vratila reduktora sa mlaznog motora, ovde se pumpa pogoni elektromotorom. Pored toga u
realnom objektu se nalazi daleko manji broj komponenti u odnosu na hidrosistem pomenutih
vazduhoplova. U realnom objektu pumpa radi u presurizovanom sistemu sa zapreminskom
regulacijom, tako da ima malo rasipanja energije pa se hidraulicki fluid malo greje, [26]. U

rezervoaru hidrauli¢kog sistema nalazi se oko, 7-107>m? hidrauli¢kog fluida, koji uéestvuje u
transformaciji i prenosu snage koja iznosi priblizno 7,4 kW. U trenucima kada sistem nema

potrebe za hidrostatickom energijom, pumpa smanjuje protok na priblizno 2-10°m3/s i
tada apsorbuje daleko manju snagu u odnosu na slucaj kada se visSak fluida, posle redukcije
pritiska vraca u rezervoar.

Na slici 43 je prikazan hidraulicki sistema koji je realizovan u laboratoriji za
hidrauliku i pneumatiku gde su i izvrSena sva prikazana ispitivanja. Na hidrauli¢ki sistem je
prikljuen pneumatski agregat, koji ima zadatak da odrzava odredeni nadpritisak u
hidraulickom rezervaru. Pritisak u rezervoaru se stalno odrzava u granicama od 0,2 do 0,3
MPa, Sto je dovoljno za kvalitetan rad pumpe. U tim uslovima nema pojave kavitacije ¢ak i
kod najbrzih procesa promene protoka.

2 R. Petrovic , A.Banaszek. Experimental research of characteristic parameters hydrodynamic processes of axial
piston pumps with constant pressure and variable flow . THE ARCHIVE OF MECHANICAL ENGINEERING
VOL. LVI, 2009, Number 2.
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Slika 44. Sema hidraulickog sistema za ispitivanje hidropumpe knstantnog pritiska

1-elektromotor, 2-hidropumpa, 3-ventil sigurnosti, 4-manometar, 5-pretvarac pritiska,
6-elektromagnetni razvodnik, 7-regulator pritiska indirektnog dejstva, 8-prigusnik
promenjivog otpora, 9-elasti¢na spojnica,10- ulivni filtar, 11-regulator pritiska vazduha, 12-
usisni filtar, 13-pretvara¢ protoka,14- rezervoar pod pritiskom, 15-izvor vazduha pod
pritiskom, 16-pretvara¢ temperature

Komponentama koje se nalaze u hidraulickom sistemu moguce je imitirati sve uslove
koji se inaCe javljaju u hidrauli¢cnom sistemu vazduhoplova, [10]. U sistemu se nalazi
elektromagnetni razvodnik, poz. 6, kojim se mozZe protok pumpe vrlo brzo prevoditi sa
maksimalne vrednosti na minimalnu vrednost. U potisnom vodu se nalazi ventil sigurnosti,
poz. 3, koji u sluc¢aju neke ne predvidene situacije rasterecuje sistem do podeSenog nivoa .
Regulator pritiska indirektnog dejstva, poz. 7, omogucava finu regulaciju pritiska u potisnom
vodu dok se odredene male varijacije vrSe pomocu prigusnika promenljivog otpora, poz. 8.
Pored nabrojanih, hidrauli¢kih komponenti nalazi se i odredeni broj pretvaraca kojima se
registruju promene odredenih parametara o ¢emu ¢e biti malo vise reci u poglavlju o akviziciji
parametara. Treba naglasiti da se tokom celog procesa ispitivanja snimaju Cetiri parametra:
promena pritiska u potisnom vodu, promenu protoka pumpe, temperatura radnog fluida u
rezervoaru i temperatura na izlazu iz prigusnika promenjivog otpora, [25].
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Slika 45. Fotografija hidraulickog sistema za ispitivanje hidropumpe

1-elektromotor, 2-hidropumpa, 3-ventil sigurnosti, 4-manometar, 5-pretvarac pritiska, 6-
el.magnetni razvodnik, 7-regulator pritiska, 8-prigusnik, 13- pretvara¢ protoka, 14-rezervoar
pod pritiskom.
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U hidrauli¢kom sistemu se nalazi hidrauli¢ki fluid mineralne osnove, Hidraol 15, kinematske
viskoznosti v=15-10° m?%/s, na temperaturi od 40° C. Hidraol 15 je primenjen u hidraulickom
sistemu zbog toga $to je najsli¢niji po karakteristikama hidraulickom fluidu koji se koristi u
vazduhoplovstvu. Pumpa koja je predmet ispitivanja projektovana je za rad sa fluidom "Aero
Shell 40" koji se koristi za temperaturni opseg od -55°C do 135°C.

5.2. Sistem za akviziciju podataka

5.2.1. Opis elektronske jedinice za merenje i upravljanje hidraulickim sistemom

U okviru sistema za ispitivanje hidropumpe, nalazi se i vrlo sloZen i savremen sistem
za akviziciju i obradu podataka koji se dobijaju pri ispitivanju, [37]. Funkcionalna Sema
elektronske jedinice za akviziciju podataka, prikazana je na slika 46.
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Sinus PID
generator regulator

Slika 46. Sema elektronske jedinice za akviziciju podataka

Mikroprocesor je centralni i najvazniji element akvizicione jedinice. Primenjen je
osmobitni mikroprocesor, Atmel AT mega 16, sa radnim taktom od 16 MHz. Zadatak
mikroprocesora je da upravlja i objedini rad svih elemenata akvizicione jedinice.

Ulazni analogni naponski signali prikljucuju se na akvizicionu jedinicu preko panela
sa priklju¢nim kontaktima. Akviziciona jedinica ima moguc¢nost da istovremeno meri do osam
ulaznih naponskih analognih signala. Kako se u jedinici nalazi samo jedan analogno digitalni
konvertor ispred njega je postavljeno integrisano kolo CD4051 koje je analogni multiplekser i
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ima zadatak da od mogucih osam ulaznih kanala na analogni konvertor propusti samo jedan
signal, kako to mikroprocesor odredi.

Iz multipleksera mereni analogni signal sa pojedinih kanala dovodi se na AD
konvertor. Primenjen je Analog Device LTC1286, dvanaestobitni AD konvertor. Merni
opseg AD konvertora je od 0 do 5.0 V. U cilju merenja negativnih napona merni opseg
konvertora je preko operacionog pojacavaca LF356 proSiren na opseg od -5.0 do 5.0 V.
Akviziciona jedinica meri naponske ulazne signale. Merenje strujnih signala se vrsi primenom
otpornika koji se prikljucuje izmedu ulaza i mase.

Sistem 1ima moguénost upravljanja proporcionalnim razvodnicima 1 elektro
hidralickim servorazvodnicima, Sto se osvaruje preko dva digitalnoanalogna konvertora koji
se nalaze u elektronskoj jedinici. Primenjeni su Microchip MCP 4921 dvanaestobitni
konvertori. Mikroprocesor konvertorima prosleduje digitalni signal o Zeljenom izlaznom
naponu koji se u konvertorima pretvara u elektri¢ni napon. Posto je opseg konvertora od 0 do
5.0 V, primenom operacionih pojacavata LM358 ovaj opseg je proSiren na industrijski
standard od -10.0 do 10.0 V.

Komunikacija izmedu elektronske jedinice i ra¢unara obavlja se preko RS 232
interfejsa. Procesor AT megal6, ima ugradeni hardverski sklop za komunikaciju preko
serijskog RS232 interfejsa, a kao prilagodavac napona primenjeno je standardno kolo MAX
232. Elektronska jedinica ima moguénost generisanja sinusnog izlaznog napona. Generisanje
ovog napona je softversko, tj. vrednost sinusa stvara se programski a ne nekim elektronskim
kolom. Frekvencija 1 amplituda izlaznog sinusnog napona zadaje se sa PC racunara.

U elektronskoj jedinici je softverski implementiran PID regulator. Parametri pojacanja
zadaju se preko programa na PC racunaru. Takode se na racunaru odreduje koji od dva DA
kanala je upravljacki signal regulatora i koji od osam ulaznih AD signala treba da meri
vrednost upravljane veliCine.

Elektronska jedinica se napaja sa gradske mreze. U svom sklopu ona poseduje
transformatorski ispravlja¢ koji obezbeduje sve potrebne jednosmerne napone za rad same
jedinice i nekih priklju¢enih uredaja.

Naponi koje obezbeduje izvor napajanja su:
- 5VilA, za napajanje mikroprocesora i ostalih digitalnih kola,
- -15V +15V i 1A, za napajanje operacionih pojacavaca,

- 24V i 3A za napajanje proporcionalnih razvodnika.
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5.2.2. Radni ekran sistema za akviziciju podataka
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Slika 47. Radni ekran sistema

Radni ekran sistema ima tri celine koje su ozna¢ene brojevima od 1 do 3.

1. Prozor za prikaz signala u realnom vremenu u kome se, prikazuju vremenski
dijagrami aktiviranih signala kada je akvizicija signala aktivirana. Prozor je izdeljen
na deset delova po vertikali gde svaki podeok predstavlja jedan volt. Horizontalna
podela prozora vrsi se tokom prijema signala i jedan podeok oznacava jednu sekundu.
Sistem ima moguc¢nost izbora brzine snimanja, i one mogu biti:10Hz, 20Hz, 50Hz i
100Hz. Koja ¢e se brzina koristiti zavisi od brzine procesa koji se snima, za izuzetno
brze procese koristi se brzina od 100Hz.

2. Prozor za prikaz snimljenih signala, registruje signale kada je snimanje mernih signala
ukljuc¢eno u ovom prozoru se prikazuju grafikoni mernih signala. Program omogucava
da se signali snimaju tokom pet minuta, nakon ¢ega program nastavlja snimanje, ali se
novi podaci snimaju preko postojec¢ih. Kada je opcija prijem iskljucena iz bafera u
gornjem dijagramu moguce je vrsiti izbor uzoraka, uveli¢ati ih i prikazati u donjem
delu.
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3. Komandni prozor sadrzi razli¢ite kontrole za prikaz primljenih signala i postavljanje
vrednosti komandnih signala. Displej za prikaz vrednosti analognih mernih signala
sadrzi: indikatore digitalnih ulaza, indikacija i postavljanje digitalnih izlaza,
podeSavanje analognih izlaza, komanda za unos podataka ispitnog izvestaja.

5.2.3. Analogni ulazni kanali

Sistem omogucava istovremeni prijem i obradu do osam analognih ulaznih signala.
Prikazivanje analognih signala vrsi se preko grupe displeja u gornjem levom uglu ekrana,
odnosno u gornjem delu komandnog prozora slika 48.

_ AHAnori-UHg KoHBED. e LED dioda - oznacava da li je kanal ukljucen (dioda

: C 6] | upaljena) ili iskljucen (dioda ugasena),

el [C] 1

B K3 :; [B] e Komandno dugme - pritiskom na dugme aktivira se dijalog
- C (] za podesavanje kanala.

@ 5| S [B]

& 15| '; [B] e Prikaz vrednosti - prikaz vrednosti izmerenog napona u

% «7 | [E] voltima

o ¢ | MY [©)

e Jedinica - volt, opseg -10.00 do 10.00 V
Slika 48. Analogni ulazni

kanal e Boja linije - boja kojom se kanal prikazuje na dijagramima

5.2.4. Analogni izlazni kanali

AHanor. Beixog 1 Sistem (softver i elektronska akviziciona jedinica) omoguéavaju

JMJ@ kontrolu dva identicna analogna izlazna signala, oznaCena sa
Analogni ulaz 1 i Analogni izlaz 2. Oba kanala su elektricno i

softverski potpuno identi¢na.

III.EIIIIEE| I'Ipw:rl. | CHH |.¢

AHanor. eulxog 2

J MJ@ Na analognim izlaznim kanalima je moguce uspostaviti konstantan
napon u opsegu od -10,0 do 10,0 volti. Analogni izlazni kanali

0.008| I_lF“"E”"-| Cun o | imaju i mogucnost generisanja sinusnog signala frekvencije od
0,01Hz do 10Hz. Slika 49, prikazuje izgled analognog izlaznog
kanala.

Slika 49. Analogni
izlazni kanal
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Treba naglasiti, da su skoro sva snimanja izvrsena brzinom od 50Hz, sto je

zadovoljavajuéa brzina da se kvalitetno registruju sve promene tokom procesa koji se odvijao
u hidropumpi.

5.2.5. Elektronski pretvaraci parametara u hidraulickom sistemu
5.2.5.1. Elektronski pretvaradi pritiska

U hidraulickom sistemu je primenjen elektronski pretvara¢ pritiska (slika 50) sa
rasteznim elementom i mernim trakama, [36]. Pretvarac¢ je povezan sa sistemom za akviziciju
podataka i vrlo precizno registruje sve promene pritiska. Proizvoda¢ pretvara¢a je HBM, i
nosi oznaku P3 M klase 0,1. Koristi se za pritiske do 50 MPa i rezonantne ucestanosti do 20
kHz. Histerezis i linearnost su manji od 0,2%. Histerezis se nalazi u granicama od 2%, dok je
nelinearnost manja od, +0,25%, [36].
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Slika 51. Fotografija turbinskog pretvaraca protoka
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5.2.5.2. Turbinski pretvarac protoka

Protok se registruje pomoc¢u pomenutog pretvaraca (slika 51) dok se dobijeni parametri
Salju u sistem za akviziciju. Pretvara¢ proizvodi firma Hydrotehnik, B.b.m.H i nosi oznaku:
Re 1 + 14/32, Nr 39176.Tacnost pretvaraca se nalazi u granicama od 2% dok je nelinearnost
manja od +0,25%, [36].

5.2.5.3. Pretvaraci temperature

U hidraulickom sistemu se nalaze dva pretvaraca temperature, jedan je postavljen na
rezervoaru za hidraulicki fluid, a drugi na izlazu iz prigusnika promeljivog otpora. U ovom
slu¢aju, pretvaraci temperature su integralna kola 353 sa poluprovodnickim pretvarac¢em.

5.3. Ispitivanje karakteristika hidropumpe konstantnog pritiska

5.3.1. Snimanje promene protoka pri promeni pritiska od zadate vrednosti do
maksimalne podesene vrednosti

Kod snimanja ove karakteristike pumpa je podeSena tako da u okviru pritiska od
pn=20MPa do pmax=21MPa protok menja u granicama od Qn na Qmin. Eksperiment je izveden
tako Sto je u prvom delu radni pritisak podeSen na p=3MPa, a zatim je pomocu
elektromagnetnog razvodnika, poz. 6, koji je u pocetku bio u proto¢nom polozaju, trenutno
zatvoren elektricnom komandom. Posle odredenog vremena elektro magnetni razvodnik je
ponovo otvoren i tako je dobijena karakteristika pumpe u datim rezimima, Sto je prikazano na
slici 50 na levoj strani, [27]. Nakon toga je radni pritisak podesen pomocu regulatora pritiska,
poz.7,na vrednost od pr=16 MPa.Aktiviranjem elektromagnetnog razvodnika, poz.6, pumpa je
ponovo primorana da izvrsi regulaciju protoka, vidi slika 53.

Na dijagramu se uocavaju dva prelazna rezima kod odskocnog signala zatvaranja i
otvaranja potisnog voda. Vidi se da su promene protoka i pritiska u strogoj zavisnosti,
promena jedne veliCine izaziva preciznu i brzu promenu druge veli¢ine bez obzira sa kog
nivoa radnog pritiska se polazi.
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Slika 52. Dijagram promene protoka pri promeni pritiska sa pr=3 MPa na pma=21MPa,
(opseg pritiska 3do23MPa ,vrednost podeoka je 2 MPa)

21MPa

3,7-10%m¥s

16MPa 1=44°C
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Slika 53. Dijagram promene protoka pri promeni pritiska sa pr=16 MPa na pmax=21 MPa
(opseg pritiska 6 do 23MPa,vrednost podeoka je 1,7 MPa)
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5.3.2. Snimanje promene parametra pumpe pri radu sa dve razlicite vrednosti
maksimalnog pritiska

Ova provera ima za cilj da proveri stabilnost rada pumpe sa nesto ve¢im maksimalnim
pritiskom. PodeSavanjem HPP, maksimalni pritisak je pove¢an na vrednost pmax=23MPa.
Promena je izvedena promenom prednapona opruge HPP za odredenu vrednost, Sto je
uslovilo pove¢anje maksimalnog pritiska, dok je nazivni pritisak iznosio p,=22 MPa. Sve
ostale operacije su izvedene kao u tacki 5.3.1, a dijagram snimljen tom prilikom, prikazan je
na, slici 54. Na levoj strani slike 54 prikazan je i dijagram kada je pumpa podeSena na
uobiCajeni rezim rada, zna¢i pumpa radi sa nazivnim pritiskom p,=20 MPa, dok je
maksimalni pritisak pmax=21 MPa.

a x.f"““u] JM,V\._\M-J—-—‘-HA—‘{

|
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Slika 54. Dijagram promene protoka pri promeni pritiska u dva nivoa,
sa 20 MPa na 21MPa i sa 22 MPa na23 MPa(opseg pritiska je od 13 do23MPa, vrednost
podeoka na dijagramu 1MPa)

Analizom se lako uoCava da pumpa stabilno radi i sa drugom veli¢inom maksimalnog
pritiska, bez velike pulsacije pritiska i protoka, izuzimaju¢i odredene Sumove u elektronskom
sistemu koji se javljaju pri snimanju dijagrama.
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5.3.3. Snimanje vremenske konstante pumpe

Za snimanje vremenske konstante hidropumpa je pripremljena tako da radi sa nazivnim
pritiskom p,=20 MPa i maksimalnim pritiskom pmax=21 MPa. Pomocu regulatora pritiska
indirektnog dejstva, poz.7, podeSena je vrednost nazivnog pritiska. Elektromagnetnim
razvodnikom, poz. 6, pumpa dobija komandu da radi u dva rezima i to: sa nazivnim
protokom i pritiskom (Qn= 3,7-10%*m%s, pn=20MPa), zatim sa minimalnim protokom i
maksimalnim pritiskom (Qmin=2-10°m®/s pmax=21MPa) i ponovo sa nazivnim protokom i
nazivnim pritiskom. Opisane promene su prikazane na dijagramu koji je dat na slici 55. Pored
pritiska i protoka i u ovom slucaju su snimljene temperature t1 i t2 na mestima koja su ranije
opisana. Na slikama 56 i 57 prikazani su znatno uvecani detalji prelaznog procesa u prvom i
drugom slucaju. Sa dijagrama su ocitane vremenske konstante ti i t> i one se nalaze u
dozvoljenim granicama, ispod 50ms. U ovom sluc¢aju je vremenska konstanta, t1, neSto manja
od vremenske konstante to, ali se obe nalaze u zahtevanim granicama.

e b e il

t's

Slika 55. Djagram promene pritiska pri promeni protoka sa Qn na Qmin I 0brnuto
(Qn=3,7-10*m%s; pn=20MPa)  (Quin =2-10°m3/s; pmax=21MPa)
(opseg pritisaka je od 13 do 23 MPa, vrednost podeoka za pritisak je 1MPa)
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Slika 56. Povecanje pritiska u fazi Slika 57. Smanjenje pritiska u fazi
smanjenja protoka povecanja protoka

5.3.4. Snimanje varijacije preskoka pritiska pri prelazu sa nazivnog na
maksimalni pritisak

Pri regulaciji protoka, Sto je uslovljeno promenom pritiska dolazi do kratkotrajnog
porasta pritiska preko maksimalne vrednosti. Znaci javlja se preskok koji ima lo$ uticaj na
sistem i zbog toga je on standardima ograni¢en na vrednost Pprs<135%pn. Preskok pritiska pri
prelazu sa nazivnog na maksimalni pritisak kod pumpe moze se podeSavati, ali uvek mora da
ostane u granicama koje propisuje "MIL" standard. Simulacija ¢e se sprovesti tako §to ¢e se
povecati preskok za odredenu vrednost. Vrednost protoka, Q¢ smanji¢e se na pola vrednosti,
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Q;=1,5-10° m¥s, tako da pumpa znatno sporije smanjuje protok pa se zato u procesu
regulacije javlja veci preskok.

Pomenuto smanjenje protoka je izvrSeno zatvaranjem jednog od dva proto¢na otvora

na razvodnoj ¢auri rauvodnika za regulisanje, Sto je prikazano na slici 58. Dijagram promene
protoka sa promenom pritiska prikazan je na slici 59.

Slika 58. Delimican presek tela razvodnika za regulaciju

SR R S SR I SR

Slika 59. Dijagram procesa regulisanja protoka sa izmenjenim vrednostima
preskoka pritiska i vremenske konstante t;
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Na slici 59 prikazan je dijagram celog procesa regulisanja protoka sa izmenjenim
vrednostima preskoka pritiska. Sa tog dijagrama je izdvojen i znatno uvecan deo dijagrama
koji definiSe preciznije veli¢inu preskoka i on iznosi p=2MPa iznad nazivnog pritiska, slici
60.
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Slika 60. Povecanje pritiska u fazi Slika 61. Smanjenje pritiska u fazi
smanjenja protoka (preskok) povecanja protoka
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5.3.5. Snimanje vremenske konstante t2

Na pumpi je izvrSena joS jedna promena, koja ima zadatak da koriguje vremensku
konstantu to. Vrlo je vazno da pumpa ima Sto manju vremensku konstantu to, §to omogucava
da se pumpa vrati na pun protok u najkracem vremenu. Ta karakteristika je vrlo vazna za
mogucnost efikasnog napajanja sistema fluidom.

Krutost opruge reaktivnog klipa, bitno utice na prelazni proces prelaska pumpe iz
rezima minimalnog protoka i maksimalnog pritiska, na rezim nazivnog protoka i nazivnog

pritiska. U eksperimentu je krutost opruge C2=2-1O4N/m smanjena na

C; =127 104N /m. Krutosti opruge, Cp, prouzrokuje duzi prelazni proces Sto znaci da ¢e se
vremenska konstanta, t2, povecati za odredenu vrednost.

Snimanje procesa regulisanja je izvrseno kao u tacki, 5.3.3 dok je dijagram promena
prikazan na slici 59. Na slici 61, prikazana je desna strana dijagrama jako uvec¢ana kako bi se
vremenska konstanta, t2, lako ocitala i ona iznosi to=0,2 s.

Eksperimentalna ispitivanju su izvrSena na realnom objektu koji je koncipiran po
uzoru na hidraulicki sistem u kome ta hidropumpa radi u sistemu u realnim uslovima.
Eksperimentima su uglavnom obuhvacena ispitivanja dinamickih karakteristika kao Sto su
dinamicki procesi odigravanja prelaznih pojava i promena pri regulisanja protoka. Pomenute
karakteristike su izuzetno vazne za primenu na hidro sistemima vazduhoplova s obzirom da ti
sistemi imaju izuzetno brze procese.
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6. KARAKTERISTICNI PARAMETRI KLIPNO AKSIJALNE
PUMPE

Istrazivani su karakteristi¢ni parametri klipno - aksijalne pumpe koji uti¢u na tokove
pritisaka u cilindru i potisnoj komori. Parametri iz datoteke AKSIP.DAT, tabela 2, mogu se
samo identifikovati, samo optimizirati, ali i1 istovremeno identifikovati i optimizirati.
Parametri za identifikaciju dati u datoteci IDEPA.DAT, a za optimizaciju u datoteci
OPTIA.DAT. Proracun je izveden za celokupan radni ciklus, a rezultati su prikazani za
pojedine delove ciklusa.

Tabela 2. Datoteka AKSIP.DAT karakteristicnih parametara Klipno-aksijalne pumpe

1. |Karakteristi¢ni naziv primera BROJP=R09.1FC3
2. |Model proracuna cevovoda IFC=3

3. [Model proracuna inercije IMIN=1

4. [Model proracuna usisnog kolektora 1S=1

5. |Model proracuna potisnog kolektora IT=1

6. |Model proracuna usisnog razvodnog organa IU=1

7. |Model proracuna potisnog razvodnog organa =11

8. |Model proracuna koeficijenta protoka IMDMI=1
9. |Broj deonica cevi IC=33

10. [Broj cilindara 1ZCIL=8
11. [Nominalni pritisak PN=200.0E5
12. |Pritisak usisavanja PU=1.2E5
13. |Ugao nagiba kose ploce (cilindra bloka) BETAG=10.5
14. [Broj obrta pogonskog vratila AN=875.6
15. [Koeficijent korekcije ugaone brzine AOM=0.020
16. |Koeficijent korekcije ugaone brzine BOM=8.
17. |Zapremina potisne komore VT=2.70E-4
18. [Zapremina usisne komore VS=5.0E-4
19. [Sadrzaj gasa u fluidu XG=0.0094
20. [Prec¢nik cilindra DC=28.0E-3
21. |Radijalni zazor klipa u cilindru DER=9.78E-6
22. |Zapremina Stetnog prostora VCMINZ3O'25E_
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Podnozni poluprecnik usisnog otvora razvodne

23. ploce R1U=35.E-3
24. | Temeni poluprecnik usisnog otvora razvodne ploce R2U=51.E-3
25 ;’l(z)déréoini poluprec¢nik potisnog otvora razvodne R11=31 E-3
2. I"fleor?:ni poluprecnik potisnog otvora razvodne R2|=51 E-3
27. |Ugao otvora razvodne ploce FI0G=0

28. | Ugao pocetka faze potiskivanja ALM1G=27
29. |Ugao pocetka faze usisavanja ALM2G=31.030
30. | Precnik otvora usisnog ventila DVU=12.0E-3
31. | Maksimalna visina podizne plo€ice usisnog ventila HVU=3.5E-3
32. | Krutost opruge usisnog ventila CVvU=800
33. |Masa plocice usisnog ventila EMVU=4.0E-3
34. [Prec¢nik otvora potisnog ventila DVI=8.0E-3
35, \It/éiliislzmalna visina podizne plocice potisnog HV/I=3.0E-3
36. | Krutost opruge potisnog ventila CVI=800
37. [Masa plocice potisnog ventila EMVI=4.33E-3
38. [Prec¢nik usisnog cevovoda DCEU=30.E-3
39. [Prec¢nik potisnog cevovoda DCEI=20.E-3
40. |DuZina cevovoda LC=1.50
41. | Koeficijent protoka na ulasku usisne cevi AMICEI=0.58
42. | Koeficijent protoka redukcionog ventila AMICEI=0.0150
43. |Pritisak u resiveru PNRES=1.4E5
48. | Poluprecnik cilindarskog bloka RV=42.0E-3
49. | Koeficijent prigusenja usisnog ventila AKVU=25
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komori

50. | Koeficijent priguSenja potisnog ventila AKVI=2.5

51. |Koeficijent prigusenja sediSta usisnog ventila AKSVU=2.5

52. | Koeficijent priguSenja sediSta potisnog ventila AKSVI=2.5

53. [Koeficijent prigusenja grani¢nika usisnog ventila AKGVU=2.5

54. [Koeficijent prigusenja grani¢nika potisnog ventila AKGVI=2.5

55, Koeficijent gubitka na ulazu fluida za model KFU=0.49988
IMIN=1

56, Koeficijent gubitka na izlazu fluida za model KF1=0.52434
IMIN=1

57 Koeficijent gubitka usled trenja fluida za model KSE=0 42164
IMIN=1

58, Koeficijent gubitka usled promene pravca za model KSK=0.8008
IMIN=1

50. Srednjg kinematska viskoznost fluida u usisnoj ANIS=36.12E-6
komori

60. Srednja kinematska viskoznost fluida u cilindru ANIC=47 E-6
pumpe

61 Srednja kinematska viskoznost fluida u potisnoj ANIT=57 88E-6

Uticaj pritiska usisavanja pu na gradijent porasta pritiska u cilindru pokazan je na slici
60 pri ¢emu strmiji gradijenti pritiska odgovaraju viSim pritiscima usisavanja. Na veli¢inu
pulzacija pritiska u potisnoj komori takode uti¢e pritisak usisavanja, i to tako $to nizim
pritiscima usisavanja odgovaraju vece pulzacije, slika 63.

Promena ugla nagiba kose ploce £ uti¢e na gradijent porasta i pada pritiska u cilindru,
tako da ve¢im vrednostima ugla odgovaraju strmiji gradijenti porasta pritiska, slika 64, i blazi
gradijenti pada pritiska, slika 65. Ugao nagiba kose ploce uti¢e na tok pritiska u potisnoj
komori tako da je pri ve¢im vrednostima ugla veca pulzacija pritiska, slika 66.
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Slika 62. Uticaj pritiska usisavanja py na gradijent porasta pritiska u cilindru, pc
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Slika 63. Tok pritiska u potisnoj komori py pri promeni pritiska pu u radnom fluidu

Posmatran je uticaj broja obrta pogonskog vratila n na tok visokopritisnih pulzacija
pritiska u cilindru u fazi sabijanja, pri ¢emu je konstatovano da se pri ve¢em broju obrtaja
pojavljuju veée pulzacije, kao posledica uticaja dinamike ventila u ovoj fazi, slika 65. Uticaj
broja obrta pogonskog vratila na pulzacije pritiska u potisnoj komori pokazan je na, slika 66.
Primecuje se, da se pri ve¢em broju obrta, pojavljuju nize pulzacije pritiska u potisnoj komori.

Promena veli¢ine zapremine potisne komore Vy uti¢e na veli¢inu pulzacija pritiska u
potisnoj komori i to tako $to ve¢im vrednostima odgovaraju vece pulzacije, slika 67.
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Uticaj procentualnog sadrzaja gasa u radnom fluidu y na gradijent porasta pritiska u
cilindru pokazan je na slika 68. Primecuje se, da nizim procentualnim uce$¢ima gasa u
radnom fluidu, odgovaraju strmiji gradijenti porasta pritiska. Uticaj procentualnog sadrzaja
gasa u radnom fluidu na tok pritiska u potisnoj komori pokazan je na slika 69 i govori da se
pri manjem procentualnom uce$¢u gasa pojavljuju manje pulzacije pritiska.
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Slika 64.. Uticaj ugla f nagiba kose ploce na gradijent porasta pritiska u cilindru, pc
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Slika 65. Uticaj ugla B nagiba kose ploce na gradijent porasta pritiska u cilindru, pc
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Slika 66.. Uticaj ugla f nagiba kose ploce na tok pritiska u potisnoj komori, py
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Slika 67 Uticaj broja obrta vratila n na tok pulzacija pritiska u cilindru, pc u fazi
sabijanja
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Slika 68. Uticaj broja obrta vratila n na pulzaciju pritiska, py u potisnoj komori
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Slika 69. Uticaj velicine zapremine Vy potisne komore na pulzaciju pritiska py u
potisnoj komori
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Slika 70. Uticaj sadrzaja gasa yu radnom fluidu na gradijent porasta pritiska pc u
cilindru
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Slika 71. Uticaj sadrzaja gasa y u radnom fluidu na tok pritiska pyv u potisnoj komori

Promena prec¢nika cilindra D ima za posledicu promenu toka pritiska u fazi sabijanja,
tako da ve¢im vrednostima precnika, odgovaraju strmiji gradijenti porasta pritiska, slika 72, i
vece pulzacije pritiska u potisnoj komori, slika 73.

Uticaj radijalnog zazora Ar izmedu klipa i cilindra na tok linija pritiska u cilindru i
potisnoj komori pokazan je na slika 74, 75 i 76. Promena radijalnog zazora na tok pritiska u
cilindru, uti¢e tako, §to manjim vrednostima zazora, odgovaraju strmiji gradijenti porasta i
blazi gradijenti pada pritiska. Promena radijalnog zazora, na tok pritiska u potisnoj komori,
nema bitnog uticaja. Promena veli¢ine zapremine Stetnog prostora Vemin utice na tok pritiska
u cilindru tako Sto manjim vrednostima odgovaraju strmiji gradijenti porasta, slika 77, a blazi
gradijenti pada pritiska, slika 78. Uticaj veli¢ine zapremine $tetnog prostora, na tok pritiska u
potisnoj komori, pokazan je na slika 79, a ukazuje na veée pulzacije pritiska, pri veéim
vrednostima.

200
£
2,
150 |
o
=
2
£ 100
=
= ——— D=2510° [m]
£ 50 D.;=28'10% ]
o ——D,~30'10% [m]
O 1 " 1 " " I
0 15 30 45 60

Ugao pogonskog vratila ¢ [ °]

Slika 72. Uticaj precnika cilindra D na promenu pritiska pc u cilindru u fazi
sabijanja
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Slika 73. Uticaj precnika cilindra D¢ na pulzacije pritiska py u potisnoj
komori

Promena ugla pocetka faze usisavanja a» na tok pritiska u cilindru pokazana je na slici
80. Uocljiv je blazi gradijent pada pritiska, pri ve¢im vrednostima ugla. Uticaj ugla pocetka
faze usisavanja, na tok pritiska u potisnoj komori je neznatan, slika 81.

Uticaj maksimalne visine podizanja ploCice potisnog ventila hy na tok pritiska u
cilindru pokazan je na slici 82, sa koje se vidi da manjim vrednostima visine odgovaraju vece
visokopritisne pulzacije. Na tok pritiska u potisnoj komori, promena maksimalne visine
podizanja plocice potisnog ventila nema bitnog uticaja, slika 83.

Uticaj krutosti opruge potisnog ventila cy na tok pritiska u cilindru i potisnoj komori
pokazane su na slikama 84 i 85. Uocljive su vece visokopritisne pulzacije pritiska u cilindru
pri ve¢im vrednostima krutosti opruge. Pulzacije pritiska u potisnoj komori su neznatne pri
promeni krutosti opruge potisnog ventila.

Uticaj veli¢ine duzine potisnog cevovoda L na tok pritiska u cilindru i potisnoj komori

pokazan je na slikama 86 i 87. Ve¢im duzinama potisnog cevovoda odgovaraju blazi
gradijenti pada pritiska u cilindru i vece pulzacije pritiska u potisnoj komori.
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Slika 74. Uticaj radijalnog zazora Ar izmedu klipa i cilindra na tok linija
pritiska pc u cilindru
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Slika 75. Uticaj radijalnog zazora Ar izmedu klipa i cilindra na velicinu pritiska
pc u cilindru
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Slika 76. Uticaj radijalnog zazora Ar izmedu klipa i cilindra na pritisak py u
potisnoj komori
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Slika 77. Uticaj velicine zapremine Stetnog prostora Vemin Na tok pritiska u
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Slika 78. Uticaj velicine zapremine Stetnog prostora Vemin Na pritisak u cilindru
Pc
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Slika 79 Uticaj velicine zapremine Stetnog prostora Vemin Na tok pritiska u

potisnoj komori py

92



200

3 150

o

B

2 100

5

% ayy= 5030 [°]
& S0r 0,=15.030 [°]
O

@5=25.030 [°]

180 ' 195 ] 210
Ugao pogonskog vratila ¢ [ ©]

Slika 80. Uticaj promene ugla pocetka faze usisavanja oo na tok pritiska u
cilindru pc
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Slika 81. Uticaj promene ugla pocetka faze usisavanja ar na tok pritiska u
potisnoj komori py

Uticaj veli¢ine mase ploc¢ice potisnog ventila my na tok pritiska u cilindru i potisnoj
komori pokazane su na slikama 88,89 i 90. Veli¢ine amplitude visokopritisnih pulzacija
pritiska u cilindru su proporcionalne velicinama masa ploc€ice potisnog ventila a gradijenti
pada pritiska imaju strmiji pad pri ve¢im vrednostima masa. Uticaj mase plocice potisnog
ventila na tok pritiska u potisnoj komori je neznatan.

Uticaj promene polupreénika cilindarskog bloka Ry na tok pritiska u cilindru i potisnoj
komori klipno - aksijalne pumpe pokazan je na slikama 91,92 i 93. Veé¢im vrednostima
polupre¢nika odgovaraju strmiji gradijent porasta pritiska i blazi gradijent pada pritiska u
cilindru. Uticaj poluprecnika na tok pritiska u potisnoj komori je neznatan.
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Uticaj ostalih parametara klipno-aksijalne pumpe navedenih u datoteci AKSIP.DAT
neznatno uti¢u na tok pritiska u cilindru i potisnoj komori a njihove veli¢ine su odredene u
postupku identifikacije parametara.
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Slika 82. Uticaj visine podizanja plocice potisnog ventila hy na tok pritiska u
cilindru pc
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Slika 83. Uticaj visine podizanja plocice potisnog ventila hy na tok pritiska u
cilindru py
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Slika 84. Uticaj krutosti opruge potisnog ventila cy na tok pritiska u cilindru pc
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Slika 85. Uticaj krutosti opruge potisnog ventila cy na tok pritiska u potisnoj

komori py
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Slika 86. Uticaj duZine potisnog cevovoda L na pritisak u cilindru pc
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Slika 87. Uticaj duzine potisnog cevovoda L na tok pritiska u potisnoj komori
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Slika 88. Uticaj mase plocice potisnog ventila my na tok pritiska u cilindru pc

Slika 89.
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Uticaj mase plocice potisnog ventila my na pritisak u cilindru pc
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Slika 90. Uticaj mase plocice potisnog ventila my na tok pritiska u potisnoj
komori py
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Slika 91. Uticaj promene poluprecnika cilindarskog bloka Ry na tok pritiska u
cilindru pc
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Slika 92. Uticaj promene poluprecnika cilindarskog bloka Ry na pritisak u
cilindru pc
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Slika 93. Uticaj promene poluprecnika cilindarskog bloka Ry na tok pritiska u potisnoj
komori py

98



7. ZAKLJUCCI

Na osnovu izvrSenih istrazivanja u radu, mogu se definisati slede¢i vazniji zakljucci:

» Potvrduje se data konstatacija da klipno aksijalna hidropumpa pripada grupi sloZzenih
komponenti hidrosistema vazduhoplva u €ijoj se unutrasnjoj strukturi odvijaju brojne
i sloZene interakcije koje jo§ uvek nisu dovoljno proucene. Navedene okolnosti
namecu potrebu i opravdavaju obavezu za stalnim poboljSavanjem karakteristika, kako
bi se podigle performanse kompletnog hidraulickog sistema na vazduhoplovu.
Konstatovano je da su hidrosistemi na vazduhoplovu vrlo slozeni sa velikim brojem
vrlo strogih zahteva koji se postavljaju hidropumpama koje su generatori hidrostaticke
energije u sistemima.Analize su pokazale da su najprikladnije pumpe za primenu u tim
oblastima, klipno aksijalne pumpe koje rade u dva rezima. Znaci, zavisno od povratne
sprege po pritisku, pumpa radi u rezimu konstantnog protoka ili u rezimu konstantnog
pritiska. Takode je zaklju¢eno da hidropumpe sa zakretnom plo¢om imaju prednost u
primeni, poS$to imaju malu inercijalnu masu delova, koji ucestvuju u procesu
prevodenja pumpe iz jednog u drugi rezim i obrnuto. Zbog pomenutih Cinjenica
pumpe sa zakretnom ploom imaju manju vremensku konstantu, §to je vrlo vazna
karakteristika za hidrosisteme vazduhoplova.

» S obzirom na veliki broj strogih zahteva, pri konstrukciji hidropumpi, u tom procesu
se koriste teoretski (matematicki, strukturni i programski) modeli koji opisuju vrlo
slozene dinamicke procese multivarijabilnog sistema upravljanja. U strukturnu Semu
koja predstavlja graficki prikaz matematickog modela i istovremeno simulacioni
dijagram za digitalni racunar, uvrSten je odreden broj linearnih i1 nelinearnih
zavisnosti. Tu su prisutna odredena zasi¢enja, mehanickih i hidraul¢kih veli¢ina, zone
neosetljivosti, gubici protoka u raznim delovima komponenti, otpori trenja itd. Ovakva
metoda olakSava izuCavanje dinamickih procesa kao 1 ponaSanje sistema u
najrazli¢itijim uslovima. Primenom programa za simulaciju, Matlab, izvrSene su
odredene simulacije 1 dobijeni dijagrami odredenih dinamickih procesa koji se
odigravaju u hidropumpi. Kod hidropumpe konstantnog pritiska vazno je simulirati
dinamicke procese pri prelasku sa jednog rezima na drugi. Pumpa stalno prati zahteve
hidrosistema prate¢i promenu pritiska u sistemu pomocu hidraulickog pretvaraca
pritiska. Zahvaljujuci tim promenama, pumpa stalno menja protok koji Salje u sistem.
U poglavlju broj 4, izvrSene su odredene simulacije koje definiSu i prikazuju odredene
vremenske konstante, t1 i t2, koje definiSu dinamiku procesa regulacije protoka. Nakon
svih simulacija, analizama je lako naci koji konstruktivni parametri najvise uticu na
pojedine parametre i gde treba izvrSiti intervenciju u cilju dobijanja bolji
karakteristika.

» Korektnost i valjanost teoretskog modela i rezultata koji su na taj nacin dobijent,
najlakSe je proveriti na stvarnom realnom objektu. U laboratoriji je napravljen realni
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objekat gde su ispitane sve karakteristike koje su simulirane na teoretskom modelu.
Svi relevantni parametri su registrovani pomocu sistema za akviziciju podataka koji
¢ine sastavni deo celog sistema.DinamiCki procesi su registrovani na odredenim
dijagramima sa kojih je lako registrovati vremenske konstante i neke druge vazne
podatke.

Uporedivanjem dijagrama dinamickih procesa koji su dobijeni pomocu teoretskog i
realnog, laboratorijskog modela, ustanovljeno je da je teoretski model vrlo korektan
posto su dinamicki odzivi za oba slucaja vrlo sli¢ni. Ukoliko se uporede vremenske
konstante, t1 i t2, dobijene na jedan i drugi nacin, vidi se da su vrednosti priblizno iste.
Istrazene su i moguénosti kako se moze menjati iznos vremenskih konstanti
promenom odredenih konstruktivnih parametara na samoj hidropumpi. I u ovom
slucaju se rezultati sa teoretskog i realnog modela izuzetno dobro poklapaju.

Na veli¢inu pulzacija pritiska u potisnoj komori utice pritisak usisavanja, i to tako to
nizim pritiscima usisavanja odgovaraju vece pulzacije

Ugao nagiba kose ploce utice na tok pritiska u potisnoj komori tako da je pri ve¢im
vrednostima ugla vecéa pulzacija pritiska,

Pri ve¢em broju obrta, pojavljuju nize pulzacije pritiska u potisnoj komori.

Promena precnika cilindra D¢ ima za posledicu promenu toka pritiska u fazi sabijanja,
tako da ve¢im vrednostima pre¢nika, odgovaraju strmiji gradijenti porasta pritiska i
vece pulzacije pritiska u potisnoj komori.

Promena radijalnog zazora na tok pritiska u cilindru, utice tako, S$to manjim
vrednostima zazora, odgovaraju strmiji gradijenti porasta i blaZzi gradijenti pada
pritiska. Promena radijalnog zazora, na tok pritiska u potisnoj komori, nema bitnog
uticaja. Promena veli¢ine zapremine Stetnog prostora Vemin uti¢e na tok pritiska u
cilindru tako $to manjim vrednostima odgovaraju strmiji gradijenti porasta, a blazi
gradijenti pada pritiska.

Na tok pritiska u potisnoj komori, promena maksimalne visine podizanja plocice
potisnog ventila nema bitnog uticaja

Pulzacije pritiska u potisnoj komori su neznatne pri promeni krutosti opruge potisnog
ventila.

Ve¢im duzinama potisnog cevovoda odgovaraju blazi gradijenti pada pritiska u
cilindru i veée pulzacije pritiska u potisnoj komori.

Velic¢ine amplitude visokopritisnih pulzacija pritiska u cilindru su proporcionalne
veli¢inama masa plocCice potisnog ventila a gradijenti pada pritiska imaju strmiji pad
pri ve¢im vrednostima masa. Uticaj mase ploCice potisnog ventila na tok pritiska u
potisnoj komori je neznatan.
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» Vec¢im vrednostima polupre¢nika odgovaraju strmiji gradijent porasta pritiska i blazi
gradijent pada pritiska u cilindru. Uticaj poluprecnika na tok pritiska u potisnoj komori
je neznatan.

Na kraju se moze zakljuciti, da je neophodno u pocetnim fazama konstruisanja i
projektovanja izvrSiti odredene simulacije na teoretskom modelu 1 na osnovu rezultata
definisati vazne parametre hidropumpe kako bi se dobilo najkvalitetnije reSenje. Naravno da
¢e se kasnije rezultati verifikovati i na realnom objektu ali tek nakon proizvodnje prototipa
hidropumpe.

U skladu sa navedenim ciljevima i istrazivackim pitanjima postavljene su jedna opsta i
dve pomo¢ne hipoteze. Navedene hipoteze su u radu dokazane.

» Opésta hipoteza: Matemati¢kim modeliranjem procesa rada aksijalne klipne pumpe sa
konstantnim pritiskom dobijaju se parametri koji se sa dovoljnom ta¢nos¢u poklapaju
sa parametrima odredenim eksperimentalnim putem.

Opsta hipoteza je dokazana kroz poglavlje 3, pod nazivom Matemati¢ki model Klipno aksijalne
hidropumpe konstantnog pritiska, kao i u poglavlju 4, pod nazivom Rezultati teorijske analize
parametara hidropumpe konstantnog pritiska. Matematicki model kojim je simuliran realni
model ponaSanja sadrzao je Cetrdeset razlicitih parametara. Model je definisan tako da se moze
koristiti pri delovanju vise ulaznih poremecaja sa pracenjem nekoliko izlaznih veli¢ina.
KoriS¢enjem raCunara i softvera Matlab-a simulacijom je slozeni teoretski model iskoris¢en za
analizu uticaja velikog broja parametara i nelinearnosti na dinami¢ko ponaSanje sistema.
Rezultati prikazani u poglavlju 4 su potvrdjeni kroz poglavlje 5, pod nazivom Eksperimentalna
analiza.

» Pomoc¢na hipoteza 1: Modeliranje procesa rada pumpi sa razli¢itim konstruktivnim
Semama, razli¢itim brojem cilindara i razliCitim tipovima razvodnih organa, daje
rezultate prihvatljivih tacnosti.

Pomoc¢na hipoteza 1 je, kao i opsta hipoteza, dokazana poglavljima 3, 4 i 5. Razvoj modela
ponaSanja pumpe obuhvata analizu uticaja velikog broja nelinearnossti. Nakon izvrsenih
eksperimantalnih ispitivanja zakljucak je da se teoretski model u zna¢ajnoj meri poklapa sa
realnim modelom.

» Pomoc¢na hipoteza 2: Merno upravljacki sistem ADS 2000 je mogucée primeniti u
ispitivanjima i projektovanju aksijalno klipne pumpe sa konstantnim pritiskom i
konstantnim protokom.

Dokazana je u poglavlju 5, pod nazivom Eksperimentalna analiza. Zahvaljuju¢i velikim
moguénostima savremenog merno upravljackog sistema ADS 2000, kojim se neelektri¢ne
veli¢ine mogu meriti i1 pretvarati u elektricne signale, akvizicija podataka 1 snimanje
dijagrama se mogu vrsiti uspesno, jer se svi procesi mogu snimati adekvatnim brzinama.
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9. PRILOZI

Slika 95. Hidropumpa u fazi ispitivanja na probnom stolu
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PARAMETRI KLIPNO AKSIJALNE PUMPE KONSTANTNOG

PRITISKA

g1- prednapon opruge HPP

c1- krutost opruge HPP

mi-masa klipa HPP

fi1- sila viskoznog trenja klipa HPP
Ki-koeficijent pojacanja protoka HPP
Av-povrsina klipa HPP

K2-koeficijent gubitka protoka na HC
Ks-koeficijent protoka zbog stisljivosti
Ac-povrsina klipa HC

€2- prednapon opruge HC

c2- krutost opruge HC

fio- sila viskoznog trenja klipa HC

B- modul stisljivosti fluida

mz-masa klipa HC

Ks-koeficijent promene ugla zakretne ploce

Ks-koeficijent pojacanja protoka HC
koeficijent ukupnog curenja pumpe

K7-koeficijent stiSljivosti cele zapremne
n- frekvencija obrtanja vratila pumpe

g- specifi¢ni protok pumpe

e1=1,4'10°m
¢1=5,5-10*N/m
mi=3-10kg

f 4= 7ONs/m
Ki=0,170m?/s
Av=8:10°m?
Ko=2:10"2m5/Ns
Ks=4-10"N/m®
Ac=1,26"10"m?
g2= 9°10°m
Co=2'10*N/m

f = 100Ns/m
B=1,4'10N/m?
mz=8,52:10kg
Ks= 27,5rad/m

Ks=1,14:10°m%/s rad Ke-

Ke=4-10%m?3/Ns
K7=9,33-10**m°/N
n = 1500 o/min

q=1510°m%0o
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Ymax- maksimalni ugao zakretne ploce Ymax=19°=0,33rad

Qn- nazivni protok pumpe Qn=3,7-10"*m%/s

Pn - Nazivni pritisak pumpe Pn =200-10°Pa

Pmax - maksimalni pritisak pumpe Pmax =211-10°Pa

Ay- prag osetljivosti zakretne ploce Ay=1-10" rad
SKRACENICE:

PKP - pumpa konstantnog pritiska

HPP - hidraulicki pretvarac pritiska

HC - hidrauli¢ki cilindar
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AKSIJALNO KLIPNA PUMPA UPRAVLJANA PRITISKOM 741-1000

Ident $ifra: 2801330

Simbol

UGRADNE DIMENZIJE:
(Dimenzije u mm)

" 0DZIV PUMPE
—_ 1
g| o0os_. |
p{ ey /LT v
N B . -
j-_g-: Pmax N Pmax
& AAL — A
TEHNICKE KARAKTERISTIKE: ‘ . =
. vreme (s
Hidraulitko ulje MIL -H - 5606 Pogonsko vratilo
Nazivni pritisak praznjenja 21 MPa Evolventno oflisblieni blieni
v . volventno oiljebljenje sa zaobljenim
Mck.s.p.m s'ak pri punom pro toku 20 MPa korenom i boznim naleganjem prema
Nazivni usisni pri ti sak 0,3MPa B.S. 3550 12 zuba, dijametralni korok
Maks. specifitni protok po 20/40, precnik podeonog kruga
obrtaju 14,7 cm3 15,240, ugoo dodimice 30°,
Nazivna ugoona brzina vratila 335 rad’s
Radna tempe-gtua -54°C do -~ 70°C Maso 5,2 kg
Smer rotacije (gledano sa Dijagram
strane vratila) smer kozalike na satu
Hid-aulieki prikljuci SNO 0077, ARS - Aero T 1w w o Z;n--mmsm stepmn skonscema 1%l
A M22x1,5 (potisni otvor) o] 5 R O R u::' o)
B M27x1,5 (usisni otvar) 3 o Eloz| sho Tz ©
C M12x} (drenaini otvor tela) i w: i
D M10x1 (drenozni otvo- zaptivata) ; ;\;Emi |, e
Koef. pojatanja protoka pumpe 2,25+ 103 m3’s rad Apod) 4| <

L] 0 £ MPg:

Izdanje: april 198S.

Zadravamo pravo izmena orvo oeTOLeTHO
N A MENSK A
37240 TRSTEMNIK - JUGOSLAVIJA

Slika 96. Tehnicki podaci hidropumpe konstantnog pritiska
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Slika 97. Modernizovana varijanta pumpe konstantnog pritiska, 741-1000
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Slika 98. Dijagrami promene protoka i pritiska
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FLOW A

0 DISCHARGE PRESSURE 100%

Slika 99. Najnovija generacija inteligentnih, klipno aksijalnih pumpi(Sp.Shuttle's)
u zatvorenoj petlji
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