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Predgovor

Oscilatorni sistemi sa motorima SUS kao sastavnim delovima su u dinami¢kom smislu
izuzetno slozeni. Istrazivanja u oblasti torzionih oscilacija, za takve sisteme, zasnivaju
se na prethodnom projektovanju ekvivalentnog dinamicko-torzionog sistema. MozZe se
rec¢i da identifikacija parametara ekvivalentnog dinamicko-torzionog sistema predstavlja
prvi 1 najbitiniji korak u istrazivanjima torzionih oscilacija kolenastog vratila motora.
Trenutna wugaona brzina kolenastog vratila sadrzi informacije o pomenutim
parametrima, ali sadrzi 1 informacije o radnim procesima u svakom od cilindara, o
mehani¢kim gubicima, kako triboloskim tako i gubicima vezanim za neposredan pogon
pomo¢nih uredaja motora, kao 1 informacije o dinamickom ponasanju samog kolenastog
vratila. Individualno traganje za nekom od nabrojanih informacija, podrazumeva da se
moraju detaljno analizirati 1 sve ostale, hteli mi to ili ne.

Cinjenica je da u dostupnoj literaturi postoji veéi broj razli¢itih metoda, pristupa i
iskustava gde se analizira moguénost uspostavljanja korelacije izmedu toka ugaone
brzine 1 radnih procesa u cilindrima motora. Medutim, nema puno radova gde se tok
ugaone brzine koristi za procenu nivoa torzionih oscilacija u oscilatornom sistemu,
odnosno kolenastom vratilu motora. Ovo je razumljivo, posto se sa dinamickog aspekta,
kod vecine motora, kolenasto vratilo blize ponaSa kao kruto telo nego elasticno. U
ugaonoj brzini kolenastog vratila takvih motora, dominiraju informacije o radnim
procesima u cilindrima, dok su informacije o torzionim oscilacijama slabo izraZene pa
vrlo &esto i zanemarivane, ili im se nije pridavala prevelika paznja. Cinjenica da sam na
raspolaganju imao po mnogim reSenjima specifican motor sa kolenastim vratilom koje
se ponasa kao izrazito elasti¢an element, bila je od presudnog znacaja da se okrenem ka
istrazivanjima u oblasti torzionih oscilacija. Pri tome nisam ni naslu¢ivao do kakvih
neocekivanih informacija ¢u doc¢i o (ne) ujednacenostima radnih procesa u cilindrima
motora.

Identifikacija parametara matematickog modela dinamikog ponaSanja oscilatornog
sistema u ovom radu je izvrSena metodom optimizacije 1 minimizacije "funkcije cilja",
odnosno zbira kvadrata razlika izmedu modeliranih 1 merenih ugaonih brzina. Mentor
ovog rada je prof. dr Miroljub Tomi¢, §to je za mene kao kandidata bilo od velikog
znacaja. Komentari 1 brojne sugestije prof. dr Miroljuba Tomic¢a samo su mogli pomo¢i
da konac¢na verzija ove disertacije bude bolja 1 sadrzajnija. Moraju se ista¢i njegova
ranija istraZivanja 1 bogato iskustvo u primeni optimizacionih metoda u postupku
identifikacije parametara matematickih modela procesa u motoru na osnovu poznatih—
izmerenih podataka. Njegov rad je nesumnjivo predstavljao pionirski poduhvat u toj
oblasti, a kasnije 1 ideja vodilja mnogim istraziva¢ima koji su se susretali sa slicnim
problemima. Od istrazivaca sa naSih prostora, koji su se znacajno oslanjali na ,staze
koje je utabao* prof. dr Miroljub Tomi¢, posebno bih pomenuo dr Miloljuba
Stavljanina, prof. dr Aleksandra Mila§inovi¢a, docenta dr Nenada Miljiéa i docenta dr
Slobodana Popovi¢a. Za posebno isticanje ovih istrazivaca postoje dva razloga. Prvi je
da javno pohvalim njihove doktorske teze kao izuzetna nau€na dostigni¢a kojim
posebnu tezinu daje ¢injenica da su ostvarena u situaciji gde su raspoloziva materijalna
sredstva za naucno-istrazivacki rad viSe nego skromna. Drugi razlog je $to su mnoga
prakticna iskustva pomenutih autora bila od velike pomo¢i pri izradi ovog rada, a
nesumnjivo je da ¢e biti od koristi 1 generacijama koje dolaze. Narocito se zahvaljujem
prof. dr Aleksandru Milasinovi¢u koji se nesebi¢no i sa zadovoljstvom uklju¢io u



stru¢ne rasprave oko tumacenja dobijenih rezultata, prenose¢i mi svoja li¢na iskustva o
tome gde se najcesce gresi pri matematiCkom modeliranju ovakvih pojava i na Sta bi se
morala obratiti posebna paznja. Sveobuhvatan teoretski i1 praktican pristup problemima
vezanim za torzione oscilacije kod motora sam pronaSao u radovima prof. dr Ivana
Filipovica, sa MaSinskog fakulteta u Sarajevu.

Koristim priliku da se zahvalim i kolegama iz VTI: Dragoslavu Radic¢u, Ljubisi Bojeru,
Goranu Jerkinu, Radomiru Damjanovu 1 MiloSu Radovanovi¢u, na pomo¢i oko vrsSenja
eksperimenta na koji se oslanja ovaj rad. Mom prijatelju Dragom Lakicevicu se
zahvaljujem na svesrdnom, iskrenom bodrenju u trenucima krize i ve¢oj veri u mene
nego $to sam je 1 sam imao.

Rezultati prikazani u ovom radu prate razvojna istrazivanja na motoru velike snage sa
nekim sasvim novim resenjima u odnosu na sve prethodne varijante familije motora
kojoj pripada. Sa te strane bih se osefao posebno zadovoljnim, ako bi se rezultati
prikazani u ovom radu prakti¢no iskorisli na razvojno-istrazivackim zadacima firme u
kojoj radim, a koja je 1 finansirala moje Skolovanje.

Konacan sud o rezultatima istrazivanja prikazanim u ovom radu prepustam strucnoj
javnosti. Li¢no mislim da je moglo 1 bolje 1 viSe toga da se kaze da sam na samom
pocetku aktivnosti vezanih za izradu ove disertacije imao iskustva koja sada imam,
posebno u vezi sa osmiSljavanjem sveobuhvatnijeg eksperimentalnog dela rada. Neke
kriticke stavove izlozene u disertaciji prema radovima drugih istrazivaca, ne treba
shvatiti kao uvredu ili omalovazavanje, ve¢ pre svega kao temu za buduce diskusije. Ali
ono na Sta sam posedno ponosan i gde nisam sebe zalio je ulozeni napor, mentalni,
intelektualni 1 fizic¢ki, diktiran jako kratkim rokom koji mi je bio na raspolaganju od
trenutka kada je motor bio spreman za ispitivanje, do trenutka izrade pocetne verzije
ove disertacije.

Uzajamno bodrenje i posebnu inspiraciju da ostvarim zacrtani cilj i ne pokleknem,
naSao sam u kcerki Tijani, sjajnoj studentkinji—,brucoSu® Ekonomskog fakulteta u
Beogradu. Moj san je da jednog dana neko iz visokih stru¢nih krugova zapazi moju
malenkost, ali pre svega preko srednjeg slova izmedu njenog imena 1 prezimena.

Beograd, oktobar 2014. Zeliko M. Bulatovié
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Identifikacija parametara ekvivalentnog dinamicko-torzionog sistema
kolenastog vratila dizel motora na osnovu promenlivog toka ugaone brzine

Apstrakt

Trenutna ugaona brzina motora SUS se najceS¢e koristi za analizu radnih procesa u
cilindrima motora, posto takve informacije u njoj dominiraju. Kod ve¢ih motora
elasticne deformacije kolenastog vratila usled torzionih oscilacija ostavljaju mnogo
dublji trag na trenutnu ugaonu brzinu nego Sto je to slucaj kod manjih, ne mnogo
opterecenth motora. Sa stanoviStva torzionih oscilacije, dve najvaznije informacije
procenjene sa velikom ta¢nos¢u, mogu se dobiti jednostavnom harmonijskom analizom
trenutne ugaone brzine kolenastog vratila. To su informacije o vrednostima sopstvenih
frekvencija oscilovanja 1 potencijalno kriticnim brojevima obrtaja. Dalji proracuni
vezani za probleme torzionog oscilovanja dinamickog sistema sa motorom kao
njegovim delom, zasnivaju se na idealizaciji 1 uvodenju ekvivalentnog dinamicko-
torzionog sistema (EDTS). Parametri EDTS koje je potrebno definisati su inercijalne
mase, torzione krutosti 1 koeficijenti unutrasnjeg i spoljasnjeg prigusenja. Pored toga,
potrebno je poznavati momente koji pobuduju kretanja (ukljucujuéi i torzione oscilacije)
pojedinih inercijalnih masa dinamickog sistemu. Za ovakav sistem se mogu postaviti
diferencijalne jednacine sa ciljem da opiSu kretanja svake inercijalne mase. Ni za jedan
od nabrojanih parametara EDTS se ne moZe tvrditi da je prethodno relativno tacno
procenjen, posto postoje metode koje obezbeduju samo njihovu orijentacionu procenu.
U ovom radu je prikazan postupak identifikacije parametara EDTS na primeru dizel-
motora sa dvanaest cilindara u V gradnji, primenom optimizacione metode Markvarta
(Marquardt) baziranoj na minimizaciji sume kvadrata razlika izmerene 1 modelirane
trenutne ugaone brzine kolenasatog vratila. Koeficijenti unutrasnjeg priguSenja su
posluzili da se proceni ukupni srednji moment trenja u motoru. Momenti gasnih sila su
procenjeni na osnovu izmerenih pritisaka u dva cilindra na suprotnim stranama
ispitivanog motora. Na ovom primeru se jasno pokazalo da je pretpostavka o
ujednacenosti radnih procesa po cilindrima klju¢ni faktor koji utiCe na odstupanja
izmerene 1 modelirane trenutne ugaone brzine kolenastog vratila. Procenom pobudnih
momenata inercijalnih sila na osnovu razvijene procedure odredivanja promenljivog
momenta inercije sloZenog krivajnog mehanizma ispitivanog motora, isklju¢ena je
mogucénost da se sa te strane unese greSka u proracun. Dodatno, momenti koji se od
kolenastog vratila oduzimaju za pogon znacajnijih podsistema motora su kombinacijom
matemati¢kog modeliranja 1 neposrednog merenja procenjeni u ugaonom domenu
kolenastog vratila i direktno ugradeni u matematicki model. Razvijeni modeli 1 postupci
su iskori$¢eni za procenu nivoa torzionih oscilacija u ispitivanom dinamickom sistemu i
mehnickog stepena korisnosti motora.

Kljuéne redi: Motor, trenutna ugaona brzina, torzione
oscilacije, model, optimizacija,

Nauc¢na oblast: Masinstvo

UZa naucna oblast: Motori sa unutras$njim sagorevanjem

UDK: 621.43(043.3)
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Parameters identification of the equivalent dynamic-torsional system of
diesel engine crankshaft based on angular velocity changing flow

Abstract

The current angular velocity of IC engines is most commonly used to analyze the work
processes in engine cylinders, since such information dominate in it. In larger engines,
the crankshaft elastic deformations, due to torsional vibrations, leave a much deeper
mark on the current angular velocity than in the case of smaller engines which are not
heavily stressed. From the viewpoint of torsional oscillations, the two most important
information, estimated with high accuracy, can be obtained by simple harmonic analysis
of the crankshaft current angular velocity. Those are information about the values of
natural oscillation frequencies and potentially critical rpm. Further calculations related
to the problems of torsional oscillation of a dynamical system with an engine as its part,
are based on idealization and introduction of an equivalent dynamic-torsional system
(EDTS). The EDTS parameters which must be defined are the inertial masses, the
torsion stiffnesses and the coefficients of internal and external damping. In addition, it is
necessary to know the moments that cause motions (including torsional oscillations) of
individual inertial masses of the dynamic system. Differential equations can be set up
for such a system in order to describe the motion of each inertial mass. For none of the
EDTS parameters mentioned above can be said that it was previously estimated with
relative accuracy, since there are only methods that provide their approximate
estimation. This paper presents a procedure to identify the parameters of the EDTS, on
the example of diesel engine with twelve cylinders in V layout, by applying the
Marquardt optimization method based on the minimization of the squares sum of the
differences between the measured and modeled current angular velocity of the
crankshaft. Internal damping coefficients were used to estimate the total mean friction
moment in the engine. Moments of gas forces are estimated based on the measured
pressures in two cylinders on opposite sides of the tested engine. This example clearly
shows that the assumption of work processes uniformity per cylinders is the key factor
that affects the deviations of the measured and modeled current angular velocity of the
crankshaft. By evaluating the excitation moments of inertial forces on the basis of
developed procedure for determining the variable moment of inertia of the complex
crank mechanism of the tested engine, any possibility of introducing an error in the
calculus from this side was excluded. In addition, by combining the mathematical
modeling and direct measurements, the moments taken from the crankshaft to drive the
engine major subsystems are estimated in the crankshaft angular domain and
incorporated directly into the mathematical model. The developed models and
procedures were used to estimate the level of torsional oscillations in the tested dynamic
system and engine mechanical efficiency.

Key words: Engine, current angular speed, torsional
oscillations, model, optimization

Scientific discipline: Mechanical engineering

Scientific subdiscipline: Internal Combustion Engines

UDK: 621.43(043.3)
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Dy precnik klipa motora (m)

D, spoljni pre¢nik oslonackih rukavaca kolenastog vratila (m)

D, spoljni pre¢nik leteCeg rukavaca kolenastog vratila (m)

d pravac traganja

dgy  pravac traganja prema Gaus-Njutnovoj (Gauss-Newton) metodi

dg, pravac traganja prema gradijentnoj metodi prvog reda

dp,  precnik peCurke usisnog ili izduvnog ventila (m)

ds,  precnik stabla usisnog ili izduvnog ventila (m)

do unutra$nji prec¢nik oslonackih rukavaca kolenastog vratila (m)

d, unutraSnji precnik leteceg rukavaca kolenastog vratila (m)

EDTS ekvivalentni dinamic¢ko-torzioni sistem

Ey modul elasti¢nosti radne te¢nosti u cilindru PVP (N/m?)



Ekin
Epot

Clez

kineticka energija (J)

potencijalna energija (J)

torziona elasticnost vratila (rad/Nm)

ekscentricitet leziSta (m)

sila (N)

funkcija cilja (funkcional)

gasna sila koja deluje na osovinicu glavnog klipa motora (N)

gasna sila koja deluje na osovinicu pomoc¢nog klipa motora (N)

gasna sila koja deluje na izduvni ili usisni ventil (N)

inercijalna sila koja deluje na osovinicu glavnog klipa motora (N)
inercijalna sila koja deluje na osovinicu pomoc¢nog klipa motora (N)
inercijalna sila koja deluje na izduvni ili usisni ventil (N)

sila opruge izduvnog ili usisnog ventila (N)

rezultujuca sila koja deluje na osovinicu glavnog klipa motora (N)
rezultujuca sila koja deluje na osovinicu pomo¢nog klipa motora (N)
faktor promene pritiska usled poremecaja u sistemu ubrizgavanja
matrica pomoc¢nih funkcija

modul klizanja (N/m?)

vektor pomo¢nih funkcija

k-ta amplituda u Furijeovom interpolacionom polinomu

visina klipnog pretena (m), visina ramena odsecka kolenastog vratila (m)
hod igle brizgaca PVP (10” m)

hod klipa elementa PVP (10~ m)

hod ventila (10~ m)

jedini¢na matrica

jedi¢na vektor kolona

polarni moment inercije popreénog preseka (m”)

matrica momenata inercije

moment inercije (kg'm®)

ukupni promenljivi moment inercije pravolinijski oscilatornih masa (kg-m®)
priblizni promenljivi moment inercije pravolinijski oscilatornih masa glavnog
cilindra (kg-m®)

matrica momenata inercije pravolinijski oscilatornih masa

promenljivi moment inercije jednog odsetka KV (kg'm®)

srednje vrednost promenljivi moment inercije pravolinijski oscilatornih masa
jednog odsecka KV (kg-m®)

moment inercije rotacionih masa (kg'm®)

moment inercije karakteristinog odse¢ak kolenastog vratila (kg-m®)
matrica priguSenja

sila u glavnoj klipnja¢i—deluje u pravcu ose glavne klipnjace (N)

sila u pomoc¢noj klipnjaci—deluje u pravcu ose pomocne klipnjace (N)
kolenasto vratilo

geometrijska karakteristika klipnog mehanizma po Hoenbergu (Hohenberg)
(m’/step.”)

koeficijent srezmere po Hoenbergu (-)

koeficijent srezmere po Hoenbergu (-)
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motorski harmonik (-), koeficijent spoljaSnjeg prigusenja (Nms/rad), koeficijent
trenja (-)

ukupni koeficijent trenja pod pretpostavkom da je re¢ o viskoznom prigusenju
(Nms/rad)

duZzina glavne klipnjace (m)

duZzina od ose velike pesnice do teZiSta za glavnu klipnjacu (m)

duzina pomoc¢ne klipnjace (m), duZina (m)

duZzina oslonackog rukavca kolenastog vratila (m)

duzina od ose male pesnice do teziSta za pomoc¢nu klipnjacu (m), duzina leteceg
rukavca kolenastog vratila (m)

duzina od ose velike pesnice do teziSta za pomoc¢nu klipnjacu (m)

matrica momenata koji deluju na pojedine mase sistema

moment (Nm)

moment potreban za rad centrifugalne pumpe (Nm)

moment potreban za rad centrifugalne pumpe rashladnog sistema (Nm)

moment potreban za rad centrifugalne pumpe za hladenje natpunjenog vazduha
motora (Nm)

efektivni moment (Nm)

matrica momenata gasnih sila (Nm)

moment gasnih sila (Nm)

srednji moment gasnih sila (Nm)

korigovani srednji moment gasnih sila (Nm)

srednji moment gubitaka (Nm)

obrtni moment koji poti¢e od glavnog cilindra motora (Nm)

matrica momenata inercijalnih sila

moment inercijalnih sila (Nm)

moment inercijalnih sila glavnog cilindra (Nm)

vektor prve komponente momenata inercijalnih sila

prva komponenta momenta inercijalnih sila (Nm)

vektor druge komponente momenata inercijalnih sila

druga komponenta momenta inercijalnih sila (Nm)

obrtni moment koji poti¢e od pomoc¢nog cilindra motora (Nm)

amplituda k-tog harmonika pobudnih momenata (Nm)

metoda kona¢nih elemenata

moment izmeren na koc¢nici (Nm)

srednji moment izmeren na koc¢nici (Nm)

vektor momenata opterecenja

srednji moment opterec¢enja (Nm)

ukupni moment koji se generiSe na KV motora pri pokretanju svih ventila
razvoda (Nm)

srednji moment koji se generiSe na KV motora pri pokretanju svih ventila
razvoda (Nm)

ukupni moment potreban za pokretanje pomo¢nih uredaja osim PVP (Nm)
srednji moment potreban za pokretanje pomo¢nih uredaja osim PVP (Nm)
ukupni moment potreban za rad PVP (Nm)

srednji moment potreban za rad PVP (Nm)
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Pc1
Pc2
Pe
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Pkot
Qcp
Qcphv
Qcprs
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dinamicki faktor pojacanja (-)
moment torzije (Nm)

vektor momenata trenja
moment trenja (Nm)

srednji moment trenja (Nm)

korigovani srednji moment trenja (Nm)

ukupni moment potreban za rad uljne zupcaste pumpe (Nm)

ukupni obrtni moment motora (Nm)

moment priguSenja u EDTS

moment potreban za rad jednog elementa PVP (Nm)

moment koji deluje na KV usled pokretanja usisnih 1 izduvnih ventila jednog
cilindra (Nm)

masa (kg), konstanta (-)

masa klipa elementa PVP (kg)

masa klipa motora (kg)

masa pravolinijski oscilatornih elemenata glavnog cilindra (kg)

masa pravolinijski oscilatornih elemenata pomoc¢nog cilindra (kg)
masa rotacionih elemenata klipnog mehanizma (kg)

masa ventila (kg)

normalna sila glavnog cilindra (N)

normalna sila pomo¢nog cilindra (N)

dodatna normalna sila—generiSe se u pomo¢nom cilindru a deluje normalno na
osu glavnog cilindra (N)

rezultantna (ukupna) normalna sila glavnog cilindra (N)

broj obrtaja kolenastog vratila motora (min™), eksponent politrope (-)
nominalni broj obrtaja kolenastog vratila motora (min™)

rezonantni broj obrtaja kolenastog vratila motora (min™)

broj obrtaja pogonskog vratila uljne zup&aste pumpe (min™)
efektivna snaga (Nm)

snaga teoretska (W)

snaga neophodna za rad centrifugalne pumpe (W)

pumpa visokog pritiska

pritisak (bar, Pa)

pritisak na pocetku cevovoda PVP (bar)

pritisak na kraju cevovoda PVP (bar)

srednji efektivni pritisak (bar)

srednji indikatorski pritisak (bar)

pritisak u komori iznad klipa elementa PVP (bar)

pritisak karterskih gasova

pritisak u izduvnom ili usisnom kolektoru motora (bar)

zapreminski protok te¢nosti za hladenje kroz centrifugalnu pumpu (m’/s)
zapreminski protok te¢nosti za hladenje nadpunjenog vazduha (m’/s)
zapreminski protok te¢nosti za hladenje motora (m*/s)

zapreminski protok ulja za hladenje klipova motora (m’/s)
zapreminski protok ulja za podmazivanje kolenastog vratila motora (m/s)
zapreminski protok kroz napojne otvore elementa PVP (m’/s)
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zapreminski protok kroz rasteretni ventil elementa PVP (m’/s)
zapreminski protok kroz zazore izmedu klipa i cilindra elementa PVP (m’/s)
zakon ubrizgavanja goriva (mm’/step.)

vektor nepoznatih parametara matematickog modela
redukovani koeficijent unutradnjeg prigusenja (N-s/rad-m’)
rastojanje od ose oslonackog do ose lete¢eg rukavca kolenastog vratila (m),
gasna konstanta (J/kg-K), radijus (m)

radijalna sila glavnog cilindra (N)

radijalna sila pomo¢nog cilindra (N)

ukupna radijalna sila na i-tom lete¢em rukavcu KV (N)
osnovni radijus brega ventila (m)

veliki radijus brega ventila (m)

mali radijus brega ventila (m)

rastojanje izmedu ose velike pesnice glavne klipnjace i osovinice koja spaja
glavnu 1 pomoc¢nu klipnjacu (m)

vektor ostataka

matrica koja opisuje polozaj cilindara u EDTS

spoljna brzinska karakteristika

entropija (J/K)

spoljna mrtva tacka

sa unutrasnjim sagorevanjem

specificna entropija (J/kg-K), Stribekov (Stribeck) broj (-)
hod klipa motora (m)

rastojanje od SMT pomoc¢nog cilindra do ose kolenastog vratila (m)
temperatura (K)

tangencijalna sila glavnog cilindra (N)

tangencijalna sila pomo¢nog cilindra (N)

trajanje radnog ciklusa (s)

ukupna tangencijalna sila motora (N)

ukupna tangencijalna sila na i-tom leteCem rukavcu KV (N)
vreme (s)

temperatura ulja (step. Celzijusa)

specifi¢na unutrasnje energija smese (J/kg)

unutrasnja mrtva tacka

trenutna zaptemina smese u cilindru (m’)

ukupna radna zapremina cilindra (m’)

ukupna radna zapremina motora (m’)

promenljiva zapremina u komori elementa PVP (m3)
specifiéna zapremina smese u cilindru (m’/kg)

brzina klipa elementa PVP (m/s)

brzina glavnog klipa motora (m/s)

brzina pomoc¢nog klipa motora (m/s)

brzina rasteretnog ventila PVP (m/s)

brzina usisnog/izduvnog ventila (m/s)

polatni otporni moment (m’)

x koordinata centra luka u Dekartovom koordinatnom sistemu
y koordinata centra luka u Dekartovom koordinatnom sistemu
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Yo srednja vrednost funkcije u Furijeovom interpolacionom polinomu

Y(q) Jakobijeva (Jacobi) matrica za vektor ostatka r(q)

Grcki alfabet

a tekuc¢i ugao kolenastog vratila (rad)

a vektor ugaonih poloZaja kolenastog vratila

a trenutna ugaona brzina kolenastog vratila (rad/s)

a vektor trenutnih ugaonih brzina

a trenutno ugaono ubrzanje kolenastog vratila (rad/s®)

a vektor trenutnih ugaonih ubrzanja

®puain dinamiCkiugao predubrizgavanja

B ugao bregastog vratila (rad)

By ugao otklona glavne klipnjace (rad)

By ugao otklona pomo¢ne klipnjace (rad)

Bo karakteristicni ugao na profilu brega bregastih vratila razvoda (step.)

Bimax ugao pri kome izdizanje ventila sa velikog radijusa R, prelazi na mali radijus R,
(step.)

y ugao izmedu naspramnih cilindara motora (rad)

Vi fazni ugao k-te amplitude u Furijeovom interpolacionom polinomu, fazni ugao
izmedu prinudnih momenata 1 amplituda prinudnog oscilovanja

Yo ugao izmedu ose glavne klipnjace 1 linije izmedu ose velike pesnice glavne
klipnjace 1 osovinice koja spaja glavnu 1 pomo¢nu klipnjacu

) vektor faza prema redosledu paljenja

Al;  vrednosti po&etne dilatacija (sabijanja) velike opruge ventila (10° m)

Al, vrednosti po&etne dilatacija (sabijanja) male opruge ventila (10~ m)

Ap vrednost korekcije nulte linije pritiska (bar)

Ap., napor centrifugalne pumpe (Pa)

AQ  razmene toplote izmedu radne smeSe 1 okoline (J)

Aq specifiéna razmene toplote izmedu radne smesSe 1 okoline (J/kg)

AT priraStaj vremena izmerenog u odgovaraju¢em ugaonom opsegu

At;  vremenski interval izmedu dva zuba nazubljenog diska,

Aa prirasStaj ugla obrtanja kolenastog vratila (step.), ugao termodinamic¢kuh gubitaka

Aa;  ugao termodinamickuh gubitaka usled curenja radne materije kroz procepe

Aay, ugao termodinami¢kuh gubitaka usled razmene toplote usisanog vazduha i
okoline

Aay, ugao pomerenosti maksimalne temperature ciklusa bez sagorevanja u odnosu na
SMT

Ae korekcija stepena kompresije (-)

AYy,q, maksimalna amplituda torzionog oscilovanja (rad)

At;  vremenski interval izmedu dva susedna uzlazna brida signala sa enkodera

€ koeficijent unutras$njeg prigusenja (Nms/rad), stepen kompresije (-)

& relativna greska merenja

NMm mehanicki stepen korisnosti motora (-)

Nu ukupni koeficijent korisnosti (-)

0 Eroldov (Erold) bezdimenzioni parametar

0 konstanta za ulje

0, konstanta za ulje
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vektor torzionih oscilacija

ugao uvijanja ramena kolenastog vratila (rad)
vektor brzina torzionih oscilacija

brzina torzionih oscilacija (rad/s)

vektor ubrzanja pri torzionom oscilovanju

B B D B

9 ubrzanje pri torzionom oscilovanju (rad/s”)

Iy ugao uvijanja leteCeg rukavca kolenastog vratila (rad)

Y,  ugao uvijanja oslonackog rukavca kolenastog vratila (rad)

O, ugao uvijanja ramena kolenastog vratila (rad)

Ve ukupno priguSenje torzioniih oscilacija (Nms/rad)

n eksponent izentrope

A bezdimenziona karakteristika mehanizma (-), pozitivan skalar prema

Markvartovoj (Marquardt) metodi
M izlazna kinematska funkciju iz matematickog modela

7 dinamicka viskoznost (Pa-s)

Umax koeficijent protoka

Uo dinamicka viskoznost na atmosferskim uslovima (Pa-s)

& redukovani koeficijent unutrasnjeg prigusenja (N-s/rad'm?)

T Ludolfof broj (= 3,141593)

p radijus u polarnom koordinatnom sistemu

P1 rastojanje izmedu trenutnog pola brzina i teziSta glavne klipnjace (m)
D2 rastojanje izmedu trenutnog pola brzina 1 teziSta pomoc¢ne klipnjace (m)
T taktnost motora, dopunski napon na uvijanje (N/m?)

T tangencijalni ravnotezni napon (N/mm?)

[0) energiju unutraSnjeg i spoljnjeg otpora (J)

P konstantan ugao u sloZenom krivajnom mehanizmu (rad)
) ugaona brzina kolenastog vratila (rad/s)

7] srednja ugaona brzina kolenastog vratila (rad/s)

wpy ugaona brzina bregastog vratila (rad/s)

wp kruzna frekvencija prinudnih torzionih oscilacija (rad/s)
Ws kruzna frekvencija sopstvenih torzionih oscilacija (rad/s)

Y a,, geometrijska zbirna amplituda oscilovanja

Brojc¢ano-slovne i ostale oznake
1L prvi levi cilindar

2L drugi levi cilindar

3L treci levi cilindar

4], cetvrti levi cilindar

SL peti levi cilindar

6L Sesti levi cilindar

1D prvi desni cilindar

2D drugi desni cilindar

3D  treci desni cilindar

4D cetvrti desni cilindar

5D peti desni cilindar

6D Sesti desni cilindar

© oznaka za Hadamardov (Hadamard) ili Surov (Schur)
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Skracenice u indeksu

BV
brvrat
E

g

i

izl
KV
kg

kr
koc
kp
kpg
kpp
lez
max
mer
min
neulez

ob

pgor
plast

prst
pomur

pulje
ST
sprig
tr

uz

ul
ulja
uk
ulez
uprig
vent

11
111

bregasto vratilo
bregasto vratilo
ekvivalentni

glavni cilindar

izduvni ventil

na izlazu

kolenasto vratilo

klip glavni

kritican

kocnica

klip pomoc¢ni

glavna klipnjaca
pomoc¢na klipnjaca
leziste

maksimalni

mereno

minimalni

neuleziSten
objedinjeno

pomoc¢ni cilindar
pumpa za gorivo

plast klipa

klipni prsten

pomoc¢ni uredaji

realni

pumpa za ulje

srednji

spoljasnje priguSenje
odnosi se na trenje

u trenutku zatvaranja usisnog ventila
usisni ventil

na ulazu

odnosi se na ulje za podmazivanje
usisni kolektor, ukupno
uleziSten

unutrasnje prigusenje
ventil

prvi oblik oscilovanja
drugi oblik oscilovanja
tre¢i oblik oscilovanja
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1. Uvod

1.1 Torzione oscilacije kolenastog vratila motora SUS

Mehanicka oscilatorna kretanja se javljaju u gotovo svim oblastima tehnike. Nastaju
kada se elastino telo (ili elasticni sistem medusobno povezanih tela) izvede iz
ravnoteznog polozaja 1 pusti da osiluje pod dejstvom elasticnih sila (sopstvene
oscilacije) ili usled prisustva spoljnjeg periodicno promenljivog opterecenja (prinudne
oscilacije). Usled toga dolazi do odredenih deformacija (u granicama elasti¢nosti), tako
da svaka tacka na telu (ili sistemu povezanih tela) vr$i neko oscilatorno kretanje oko
ravnoteznog poloZaja. S obzirom da se u praksi susrecu najcesce sistemi tela koji su
izloZeni periodicno promjenljivom opterecenju, a imaju¢i u vidu 1 Cinjenicu da
apsolutno kruta tela ne postoje, mehani¢ka oscilatorna kretanja su prateca pojava pri
radu velikog broja uredaja 1 masSina. Stanje oscilovanja na odredenim, tzv. kriticnim
rezimima, moze da izazove jako visoka dodatna naprezanja, a u nekim slucajevima
moze dovesti 1 do havarije. Zbog toga se u nauci 1 tehni¢koj praksi posvecuje posebna
paznja izucavanju mehanickih oscilatornih kretanja. U oblasti maSinstva se uglavnom
susrecu tri karakteristi¢na tipa mehanickih oscilacija, 1 to:

a) torzione oscilacije,

b) poprecne (savojne) oscilacije, 1

c) aksijalne (poduzne) oscilacije.

Nabrojani mehanicki tipovi oscilacija se javljaju pojedinac¢no ili kombinovano. Tipi¢an
primer u masinstvu, gde su prisutni svi vidovi oscilacija, je krivajni mehanizam motora
sa unutraS$njim sagorevanjem (SUS) kao zasebne celine ili motor SUS u kombinaciji sa
bilo kojim drugim masinskim sistemom (vozilo, generator, propeler, itd.). Na primeru
motora SUS najbolje se mogu uociti prethodno nabrojani tipovi mehanickih oscilacija.
Tako je npr. kolenasto vratilo motora izloZeno:

a) Popreénim oscilacijama usled delovanja promjenjivih radijalnih sila na
pojedinim odseccima kolenastog vratila. Ove oscilacije, u vecini slucajeva,
predstavljaju manju opasnost.

b) Poduznim oscilacijama koje su posledica elasticnih deformacija kolena pod
dejstvom periodi¢no promjenjivih poprecnih sila sa aksijalnom komponentom
generisanom na kosim zubima zup€anika menjaca, lopaticama brodskih turbina,
itd.

c) Torzionim oscilacijama nastalim pod dejstvom promenjivih momenta uvijanja
(torzije), koji deluju na svako koleno kolenastog vratila viSecilindarskog motora.

Tipicne torzione oscilacije kod motora SUS se javljaju i1 kod bregastog vratila pumpe
visokog pritiska 1 bregastih vratila razvodnog mehanizma motora, gde do znacajnijeg
izrazaja dolaze 1 poduzne mehanicke oscilacije, poSto u prenosu momenata potrebnih za
pokretanje ovih podsistema sa kolenastog vratila postoje koni¢ni zupc€anici ili zup€anici
sa kosim zubima. Ipak, najveca paznja se posvecuje torzionim oscilacijama, ali ima 1
istrazivaCkih radova gde se akcenat stavlja na poprecne (savojne) oscilacije [61], pa 1
radova gde se razmatraju efekti zdruzenog delovanja sva tri karakteristicna tipa
mehaniCkih oscilacija [64]. Iz istrazivanja opisanih u referenci [73] je proizasao vrlo
interesantan zakljucak da naprezanja savijanja imaju maksimalne i minimalne vrednosti
vrlo blizu odgovarajucih kriti¢nih brojeva obrtaja motora za torzione oscilacije.
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U izu€avanju mehanickih oscilacija uopste (pa 1 torzionih oscilacija) uobicajene su tri
etape:
a) Zamena realnog sistema oscilovanja sa ekvivalentnim (upro$¢enim) sistemom.
b) Proracun frekvencija i relativnih amplituda sopstvenih oscilacija.
c) Proracun stvarnih amplituda prinudnog, priguSenog oscilovanja za razlicite
rezime rada, sa posebnim naglaskom na amlitude oscilovanja pri tzv. kriticnim
brojevima obrtaja.

Da bi se mogli vrSiti bilo kakvi proracuni, neophodno je sloZeni dinamicko-torzioni
sistem zameniti teorijskim, disketnim, ekvivalentnim sistemom, ¢ije su dinamicke
karakteristike bliske karakteristikama realnog sistema. OpSte prihvaceni princip kod
proratuna 1 analize torzionih oscilacija kolenastog vratila motora koji daje
zadovoljavajuce rezultate, je da se se ekvivalentni dinamicko-torzioni sistem (EDTS)
sastoji iz:
a) virtuelnih, elasti¢nih, cilindriénih odsecaka (vratila) bez mase, poprecnog
preseka identi¢nog popre¢nom preseku oslonackog rukavca kolenastog vratila, 1
b) koncentrisanih masa (ili diskova) postavljenih na krajevima tih virtuelnih vratila.

Svaki virtuelni odseCak (vratilo) ekvivalentnog sistema kao osnovnu osobinu ima
torzionu krutost. Mase diskova ne predstavljaju parametre od direktnog znaCaja za
definisanje EDTS, ve¢ su to momenti inercije koji moraju biti identicni momentima
inercije elemenata koje ti diskovi zamenjuju. Moraju se uzeti u obzir i prigusenja u
realnom sistemu, pa se ekvivalentnom sistemu pridruzuju elementi u vidu amortizera
koji simuliraju ta prigusenja, kako spoljasnja, tako 1 unutrasnja.

U zavisnosti od realnog sistema, ekvivalentni sistemi mogu biti prosti ili sa redukcijom.
Prosti ekvivalentni sistemi su oni kod kojih se sve mase obréu srednjom ugaonom
brzinom koja je jednaka srednjoj ugaonoj brzini kolenastog vratila motora. Kod EDTS
sa redukcijom, odredeni broj masa se krece brze ili sporije u odnosu na mase koje
simuliraju kompletno kolenasto vratilo motora. Ekvivalentni sistemi, prosti ili sa
redukcijom, dalje mogu biti linijski, razgranati, prstenasti, simetricni ili nesimetricni, a
sve u zavisnosti od toga kakav realni sistem predstavljaju.

Ako svi delovi ekvivalentnog sistema imaju linearne mehani¢ke karakteristike u
zavisnosti od opterecenja, saglasno Hukovom (Hooke) zakonu takav sistem se naziva
linearni. Ako je realan sistem takav da neki deo (ili delovi) ekvivalentnog sistema imaju
nelinearne karakteristike, ovakvi ekvivalentni sistemi se nazivaju nelinearni, 1 njihovo
oscilatorno kretanje se opisuje nelinearnim diferencijalnim jednacinama. Nelinearni
element u ekvivalentnom sistemu se u nekim slucajevima moze zameniti linearnim
(usvajanjem optimalnih ili srednjih vrednosti za postoje¢i nelinearni parametar tog
elementa) [5], Sto zavisi od vrste, cilja 1 Zeljene tacnosti sa kojima se proraun vrsi.
Tipican nelinearan element jednog slozenog torzionog sistema je priguSivac torzionih
oscilacija. O naCinima i problemima predstavljanja priguSivaca torzionih oscilacija u
EDTS, bice re¢i malo kasnije.

Pogon pomoc¢nih agregata na motoru se vrsi ili preko lancanog, ili kaiSnog prenosnika,
ili preko parova zupCanika. Ta Cinjenica ukazuje na potrebu da se za njih razvijaju
razgranati ekvivalentni sistema sa redukcijom. IzuCavanje oscilacija kod ovakvih
sistema, 1 pored velikih uproScenja, dosta je otezano, zbog nedovoljno poznatih
informacija o stanju na mestima kontakata izmedu pojedinih elemenata. Tu se
prvenstveno misli na:
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a) vezu izmedu kolenastog vratila motora 1 pomoc¢nih agregata posredstvom
lanCanog ili kaiSnog prenosnika, koji predstavljaju izrazito nelinearne elemenate
u sistemu, ¢ije se osobine menjaju sa promenom deformacija.

b) vezu izmedu kolenastog vratila motora i pomo¢nih sistema (agregata) ostvarenu
pomocu zupcastih parova, gde je dodirna tacka zupcanika promjenjiva, pa je
prisutno i razli¢ito habanje, usled Cega je 1 razli¢ita krutost na dodirnim mestima.

Prethodni razlozi su kljuéni da se u praksi uglavnom koriste linijski EDTS, gde se kao
osnova uzima kolenasto vratilo 1 za njega vezani krivajni mehanizmi motora, a uticaj
pomoc¢nih agregata 1 sistema se dobija preko redukcija momenata inercije odgovarajucih
masa na osu kolenastog vratila. Osnovni cilj ove redukcije je da se svi pomo¢ni agregati
1 sistemi zamene ekvivalentnim inercijalnim masama koje se smestaju neposredno na
kolenastom vratilu motora, prema jedna¢inama i procedurama koje obezbeduju
nenarusavanje jednakosti kinetickih 1 potencijalnih energija realnog 1 ekvivalentnog
sistema.

Za potpuno definisanje jednog linijskog EDTS neophodno je definisati i sve njegove
karakteristicne parametre. Pri definisanju ovih parametara, kao 1 pri redukciji, mora se
voditi rauna o dva osnovna uslova:
a) Jednakost potencijalne energije ekvivalentnog 1 stvarnog sistema na koje deluju
isti momenti torzije ne sme biti naruSena.
b) Jednakost kineticke energije ekvivalentnog 1 stvarnog sistema na koje deluju isti
momenti torzije ne sme biti naruSena.

U parametre EDTS se ubrajaju:
a) momenti inercije koncentrisanih masa,
b) torzione krutosti odsecaka i redukovane duZzine, i
c) priguSenja (spoljasnja 1 unutradnja).

Koncentrisane mase kod EDTS jednog motora moraju ispuniti uslov jednakosti
momenata inercije sa realnim delovima sistema, koji proizilazi iz uslova obezbedenja
jednakosti kinetickih energija ekvivalentnog i stvarnog sistema. Tu se misli na:

a) krivajni mehanizam motora,

b) zupcaste prenosnike,

C) remenice,

d) zamajac,

e) pumpu visokog pritiska,

f) pumpu za ulje,

g) razvodni mehanizam,

h) ventilator, itd.

Ispravno definisanje prethodno nabrojanih parametara EDTS, koji u proracunu torzionih
oscilacija sluze kao ulazni podaci, je osnovni uslov koji se mora zadovoljiti da bi se
ocekivali valjani rezultati proraCuna. S obzirom na kompleksnost stvarnog sistema,
definisanje ovih karakteristika je dosta sloZeno, pri ¢emu se ne moze ocekivati da ce
relativno prost ekvivalentni sistem zadrzati sve osobine sloZenog realnog sistema. Ovde
se pre svega misli na uticaj nepotpune ekvivalentnosti virtuelnog, idealizovanog
ekvivalentnog sistema realnom sistemu, §to se nepovoljno odrazava na tacnost procene
vrednosti frekvencija sopstvenog oscilovanja realnog sistema. Mnogi parametri potrebni
za §to tac¢nije definisanje EDTS u pocetku nisu dovoljno poznati, a od EDTS se ocekuje
da pruzi S$to tacniji odgovor na kljuénu informaciju—frekvencijama sopstvenog
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oscilovanja. Medutim, odredivanje frekvencija sopstevnih oscilovanja realnog sistema,
nekom od alternativnih metoda, je podatak koji moze posluziti da se inverznim
postupkom EDTS jako priblizi realnom oscilatornom sistemu.

Proracun 1 analiza torzionih oscilacija se sprovode kroz dva odvojena dela, to jest za
slucajeve:

a) sopstvenih oscilacija, i

b) prinudnih oscilacija.

Oblik oscilovanja 1 frekvencija sopstvenih oscilacija datog torzionog sistema
determinisani su unapred njegovim karakteristicnim parametrima (momentima inercije,
torzionim krutostima 1 prigusenjima), pa predstavljaju dinamicku karakteristiku sistema
koja se moze promeniti jedino ako se izvrsi bitna promena momenta inercije ili torzione
krutosti nekog elementa sistema, odnosno priguSenje torzionih oscilacija u sistemu. Za
ovu vrstu oscilovanja torzionog sistema koriste se jo$§ termini slobodne, vlastite ili

prirodne oscilacije.
o

uirF

l li L]H oblik oscilovanja
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Slika 1.1 — Graficki prikaz treceg oblika oscilovanja dinamic¢ko-torzionog
sistema motor—koc¢nica ispitivanog u ovom radu

Do realnih vrednosti amplituda, bilo slobodnog, bilo prinudnog torzionog oscilovanja,
teSko se dolazi. Medutim, to ne vazi za relativne amplitude slobodnog oscilovanja koje
se za identifikovani EDTS mogu dobiti dosta jednostavno, npr. primenom Holcerove
(Holzer) metode. Pri tome se usvaja da prva masa EDTS ima neku fiksnu vrednost,
najcesce jedan, a amplitude oscilovanja ostalih masa tada u stvari predstavljaju koli¢nik
realnth amplituda oscilovanja tih masa i1 realne amplitude oscilovanja prve mase.
Odredivanje relativnih amplituda slobodnog oscilovanja predstavlja nezaobilaznu,
pocetnu proceduru pri proucavanju torzionih oscilacija dinamicko-torzionih sistema. Za
idealan slucaj slobodnih oscilacija bez prigusenja, svi diskovi ¢e imati istovremeno
svoje maksimalne vrednosti uvijanja (bilo pozitivne ili negativne), odnosno pri
grafickom prikazu maksimalnih relativnih amplituda slobodnog oscilovanja (t;j.
maksimalnih uglova uvijanja), te amplitude ¢e leZati u jednoj ravni. Ilustracije radi, na
slici 1.1 je dat graficki prikaz tre¢eg oblika oscilovanja dinamiCko-torzionog sistema
motor-kocnica ispitivanog u ovom radu.

PreseCene tacke na dijagramu promene relativnih amplituda sa osom vratila
predstavljaju ¢vorne tacke (mesta gde nema deformacija usled oscilovanja). Na slici 1.1
¢vorne tactke su prikazane krsti¢ima. Raspored relativnih amplituda, odnosno broj
¢vornih tacaka, karakteriSe oblik sopstvenih oscilacija sistema. Ukupan broj mogucih
oblika oscilovanja ekvivalentnog dinamicko—torzionog sistema, odnosno broj stepeni
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slobode, ne moze premasiti broj odsecaka (virtuelnih vratila) izmedu pojedinih diskova
tog sistema. EDTS prikazan na slici 1.1 ima osam stepeni slobode, odnosno isto toliko
mogucih oblika oscilovanja. Otuda se 1 govori o ¢vornim tackama kao mestima preseka
proracunatih relativnih amplituda oscilovanja sa poduznom osom kolenastog vratila.

realna
ravan

évorna tacka

kvaziévorna
tatka

imaginama
ravan

Slika 1.2 — Definicija ¢vorne (a) 1 kvazi¢vorne tacke (b) [5]

U realnom sistemu, u kome su prisutna 1 unutraSnja 1 spoljasnja prigusenja, maksimalna
amplituda oscilovanja svakog narednog diska ¢e imati neko zakaSnjenje u odnosu na
prethodni disk. To znac¢i da svi diskovi nefe imati svoje maksimalne amplitude
istovremeno, ve¢ ¢e postojati odredeno kasnjenje. Da bi se ovakav raspored amplituda
mogao prikazati, uvodi se 1 imaginarna ravan (slika 1.2) [5]. Time se stvarne amplitude
oscilovanja diskova prikazuju preko realne 1 imaginarne ravni, $to omogucava uvid u
realnu promenu amplituda torzionog oscilovanja, gde one ne presecaju osu kolenastog
vratila. Tacka na osi kolenastog vratila, koja je najbliza liniji realne promene amplituda
torzionog oscilovanja, zove se kvazi¢vorna tacka (slika 1.2 b).

Za priblizne proratune vrednosti sopstvenih frekvencija oscilovanja na osnovu
usvojenog EDTS koristi se njegova varijanta bez priguSenja, gde zanemarenje
prigusenjane ne bi trebalo da napravi gresku vecu od 1,5% [4, 5]. Problem uticaja trenja
klipne grupe o cilindar na vrednost procenjene sopstvene frekvencije oscilovanja jednog
monocilindra diskutovan je u [66], gde je potvrdena pretpostavka da taj uticaj nije
znaCajan. Istovremeno je u [66] pokazano da sopstvena frekvencija torzionog
oscilovanja ima promenljiv tok kao funkcija ugla obrtanja kolenastog vratila, koji prati
promenljiv tok momenta inercije. Ovi rezultati su eksperimentalno 1 teorijski potvrdeni 1
u referencama [67, 68]. Usput, ispitivanja izvrSena na, ¢etvorotaktnom motoru sa tri
cilindra koji pokrece avionski propeler [68], na osnovu teorijskih 1 eksperimentalnih
studija, jasno pokazuje da elasticnost kolenastog vratila ima znaCajan uticaj na
dinamicko ponaSanje sistema.

Proracuni vrednosti sopstvenih frekvencija oscilovanja, ako prethodno nisu poznate,
vr$e se ujedno sa proracunom relativnih amplituda sopstvenog oscilovanja, tj. oblika
oscilovanja. Ovi proracuni se uglavnom zasnivaju na metodama nastalim na teoretskim
principima koje je postavio Holcer. Te metode spadaju u red najprostijih, ali i
najtacnijih metoda. Znacajnije greSke mogu nastati u slucaju da u sistemu oscilovanja
postoje izrazito veliki izvori priguSenja (prigusiva¢ torzionih oscilacija, propeler,
kardansko vratilo, itd.). Vazno je ista¢i da priblizan proracun sopstvenih frekvencija
oscilovanja najCeS¢e sluzi kao polazni parametar pri analizi prinudnih torzionih
oscilacija, jer se poznavanjem sopstvenih frekvencija oscilovanja sistema priblizno
mogu definisati kriti¢na mesta oscilovanja (¢vorovi) 1 kriti¢ni brojevi obrtaja. Za tacno
definisanje kriticnih mesta (€vorova) oscilovanja u analizi prinudnih oscilacija, morala
bi se u obzir uzeti 1 priguSenja, ali se ne pravi velika greSka ako se ona zanemare, ¢ime
se proracun znatno pojednostavljuje. Dakle, moglo bi se re¢i da u vecini slucajeva
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priblizan metod za odredivanje sopstvenih frekvencija oscilovanja, uz zanemarenja
prigusenja, daje zadovoljavajuce rezultate.

U realnom oscilatornom sistemu idealizacija u smislu zanemarivanja priguSenja, kada se
radi o prinudnim oscilacijama, daleko odstupa od realnog stanja stvari. Uloga prigusenja
u ozbiljnijim matematickim proracunima vezanim za torzione oscilacije kolenastih
vratila motora tokom njegovog rada se ne bi smela zanemariti, posto torzione oscilacije
realnih oscilatornih sistema po svojoj definiciji spadaju u red prigusenih, prinudnih
torzionih oscilacija.

Prigu$enja dovode do toga da se kod slobodnih oscilacija amplitude smanjuju sve do
konacnog smirivanja, dok kod harmonijski pobudenih vremenski invarijantnih sistema,
oscilacije u rezonantnim podruc¢jima imaju kona¢nu amplitudu. Ako se posmatra
priguSenje pojedinih elemenata motornog mehanizma, jasno se mogu razdvojiti dve
vrste prigusenja, 1 to:
1) unutrasnje (relativno) prigusenje:
a) usled priguSenja u materijalu tj. svi procesi koji se odvijaju u
unutrasnjosti materijala a doprinose prigusenju kod masinskih elemenata;
b) prigusenje usled dodira tj. prigusenje na mestima spajanja, kao Sto su
vijane veze, veze zakovicama, spojnice, itd.
2) spoljasnje (apsolutno) prigusenje pod kojim se smatra prigusenje putem okolnog
ili prisutnog medija, npr. voda kod propelera broda, trenje u leZiStima,
priguSenje u viskoelasticnom materijalu oslonca sistema 1 dr.

Za slucaj oscilacija motora, gde nema izrazito elasticnih elemenata, uvodi se
pojednostavljenje da je prigusenje proporcionalno brzini torzionog oscilovanja, $to u
vecini sluCajeva ne pravi velike greske, a torzione oscilacije se svode u domen linearnih
oscilacija. Za slucaj vecih priguSenja (na primer prigusSivac¢ torzionih oscilacija),
pojednostavljenje sa usvajanjem prigusenja proporcionalnog brzini uvijanja pravi velike
greske pri proracunu.

PriguSenje koje se javlja kao posledica unutrasnjeg trenja izmedu molekula prilikom
deformisanja materijala kolenastog vratila, kod motora vecih gabarita predstavlja
najveci izvor unutraS$njeg prigusenja. Sva mesta gde se javljaju deformacije materijala,
odnosno relativna pomeranja molekula ili spojenih elemenata, proizvode otpore koji
zavise od trenutnih dinamickih uslova. Energija koju generiSu otpori usled trenja
izmedu molekula prilikom deformisanja materijala kolenastog vratila (elasticni
histerezis) potpada pod grupu energije gubitaka koja se posle transformacije u toplotnu
energiju odvodi sa kolenastog vratila na okolni medijum.

Ako u radnom podruc¢ju motora dode do pojave tzv. kriticnih brzinskih rezima, gde su
amplitude oscilovanja toliko visoke da realno mogu izazvati lomove kolenastog vratila,
moraju se preduzeti mere da se to izbegne.

Izbegavanje, odnosno pomeranje, kriticnih brzinskih rezima oscilovanja izvan radnog
podru¢ja motora se mozZe izvesti promenom krutosti kolenastog vratila motora ili
promenom momenta inercije oscilatornih masa. Ove mere su dosta ograniene, ako se
ima u vidu da konstrukcija 1 funkcija svih elemenata krivajnog mehanizma proizilaze iz
ozbiljnih prethodnih proracuna, gde se vr$i optimizacija svakog detalja. Drugim re¢ima,
prakti¢no je dosta teSko ovim putem izbec¢i neki kriti€ni brzinski reZim oscilovanja
krivajnog mehanizma motora.

6
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Kao jedna od potencijalno efikasnih mera bi se morala ispitati 1 promena redosleda
paljenja, ¢ime se sistem u pogledu torzionih oscilacija znacajno menja, jer se tada
amplitude torzionog oscilovanja usled drugacije fazne pomerenosti pobudnih momenata
gasnih sila koji deluju na pojedna kolena kolenastog vratila ,,sabiraju po drugacijem
pravilu. Postoji mogucnost da se ovom merom izbegne nezeljeno veliko torziono
oscilovanje na identifikovanom kriticnom broju obrtaja, ali da se pri tome ZariSte
problema preseli na neki drugi broj obrtaja, pa eventualna primena ove mere moze da
usledi tek nakon detaljne analize medusobnog odnosa forme kritiénog oblika
oscilovanja 1 fazne pomerenosti pobudnih momenata gasnih sila.

slobodni kraj
kolenastog
vratila

ALLALERRATERTURARTANAY

noseca ploca (glavcina)
guma (elasticni element)
inercijalna masa

a b

Slika 1.3 — Elasti¢ni prigusivac torzionih oscilacija sa gumom (a) i nacin njegovog
predstavljanja u EDTS (b) [5]

Ako se ispostavi da nabrojane metode ne obezbeduju reSenje problema, koriste se
posebni uredaji priguSivaci (apsorberi) torzionih oscilacija. Oni smanjuju kriticne
amplitude oscilovanja uz izvesno pomeranje 1 polozaja kriticnog broja obrtaja.
Montiraju se na mestu gde su amplitude torzionog oscilovanja najvece, a to je obi¢no na
slobodnom kraju kolenastog vratila motora. Analiza uticaja, odnosno nacina
predstavljanja priguSivaca torzionih oscilacija u EDTS, uglavnom se vr$i primenom
pojednostavljena koja se razlikuju za razliCite tipove prigusivaca [5]. Tip priguSivaca u
stvari odreduje njegovo osnovno konstrutivna izvodenje, pa se u tom smislu oni mogu
podeliti na:

a) elasticne prigusivace (Cesto nose naziv viskoelasti¢ni prigusivaci),

b) viskozne prigusivace,

c) dinamicke prigusivace, i

d) priguSivace sa oprugama 1/ili frikcionim lamelama,

U referenci [5] su data tipi¢na konstruktivna izvodenja nabrojnanih prigusivaca
torzionih oscilacija, na¢ina funkcionisanja i prakti¢ni primeri efekata koji se postizu
njthovom primenom.

Najcescu prakti¢nu primenu imaju prigusivaci sa gumom kao elasticnim elementom,
smeStenom izmedu glav€ine 1 inercijalne mase. Na slici 1.3 je prikazan tipican elasti¢ni
prigusivac torzionih oscilacija sa gumom (a) i na¢in njegovog predstavljanja u EDTS
(b) [5]. Ovi prigusivaci su najkompleksniji za proraun, poSto su glavne osobine
elasticnog elementa—gume (krutost 1 prigusenje), promenljive veli¢ine koje zavise od:
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a) homogenosti 1 vrste materijala elasti¢nog elementa (gume),
b) dimenzija i oblika tog materijala,

c) temperature elasticnog elementa,

d) frekvencije oscilovanja priguSivaca, 1

e) maksimalnog ugla uvijanja.
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Slika 1.4 — Zavisnost sopstvene frekvencije oscilovanja prigu¢ivaca torzionih oscilacija
sa gumom od relativne amplitude uvijanja 1 temperature gume [5]
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Slika 1.5 — Zavisnost krutosti (a) 1 priguSenja (b) elasticnog prigucivaca torzionih
oscilacija sa gumom od relativne amplitude uvijanja
pri temperaturi elastiénog elementa—gume od 62°C [5]

Tipicna, nelinearna zavisnost sopstvene frekvencije oscilovanja elasti¢nog prigucivaca
torzionih oscilacija sa gumom od relativne amplitude uvijanja 1 temperature gume,
prikazana je na slici 1.4. [5]. Sli¢ne krive se dobijaju 1 ako se analiziraju ostale dve
dinamiCke karakteristike elasticnih prigusivaca: torziona krutost i1 prigusenje. Pod
relativnom amplitudom ovde se podrazumeva amplituda oscilovanja inercijalne mase
prigusSivaca u odnosu na susednu inercijalnu masu u EDTS.

Koeficijenti krutosti 1 prigusenja elasti¢nih prigucivaca torzionih oscilacija sa gumom,
uzimanjem u obzir svih uticajnih faktora, mogu se odrediti kombinovanjem ra¢unskih
metoda 1 zasebnih, vanmotorskih eksperimentalnih istrazivanja [5]. Medutim, takve
analize su 1 pored svoje kompleksnosti, teSko primenljive kod realnih torziono-
oscilatornih sistema. Tac¢niji pristup odredivanja ovih parametara je sliCan pristup, ali
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tako da se prigusivac torzionih oscilacija ispituje u okviru realnog oscilatornog sistema.
Rezultati ovakvog pristupa su ilustrovani slikom 1.5, gde je prikazana dobijena
zavisnost torzione krutosti (a) 1 priguSenja (b) jednog elasti¢nog priguc¢ivaca torzionih
oscilacija sa gumom od relativne amplitude uvijanja, gde je izmerena temperatura
elasticnog elementa, gume, iznosila oko 62°C [5].

Modeliranje dinami¢kog ponasanja ostalih tipova prigusSivaca torzionih oscilacija je
jednostavnije, poSto su opisani problemi zavisnosti torzionih krutosti 1 prigusenja od
uslova rada, znatno manje izrazeni. Uvodenjem posebnih koeficijenta kojim se realnije
odslikava stvarno dinami¢ko ponasSanje viskoznih prigusivaca, posvecena je referenca
[70].

U novije vreme sve veci primat se daje viskoznim prigusiva¢ima torzionih oscilacija.
Povoljna osobina viskoznih prigusivaca je da se vrednost optimalnog prigusenja, kada
se dobija najveca energija disipacije, moze posti¢i podeSavanjem samo dva klju¢na
parametra na priguSivacu: biranjem odgovarajuce viskozne tecnosti i menjanjem zazora
izmedu kucista (glav€ine) 1 inercijalne mase prigusivaca. Osnovni nedostatak viskoznih
prigusivata je u teSkom obezbedenju odgovarajuceg zazora i1 dobrog zaptivanja
viskozne tecnosti.

Motor na kome su vrSana eksperimentalna ispitivanja opisana u ovom radu, ne poseduje
prigusivac¢ torzionih oscilacija, pa nekome ova analiza moZe izgledati kao suviSna ili
nepotrebna. Ipak, autor ovog rada je smatrao da u kra¢im crtama treba ukazati na
kompleksnost funkcionisanja prigusivaca torzionih oscilacija kao najefikasnijeg
sredstva za smanjenje opSteg nivoa torzionih oscilacija kolenastog vratila, 1
kompleksnost valjanog uklju€ivanja ovog elementa u EDTS, Sto je teoretski jako dobro
objasnjeno u referenci [5], a prakti¢no realizovano u referenci [4].

Mora se ista¢i da primena priguSivaca torzionih oscilacija u suStini ne predstavlja
idealno, ve¢ iznudeno reSenje. PriguSivacima torzionih oscilacije se jedan deo energije
koju proizvodi motor, a koja je dobila nekontrolisani destruktivni karakter, u stvari
pretvara u toplotnu energiju gubitaka. UsavrSavanje prigusivaca torzionih oscilacija je
oblast maSinstva u stalnom usponu [62, 63], ali ne treba zaboraviti da se njihovom
primenom u krajnjem ishodu smanjuje mehanicki stepen korisnosti motora, c¢ije
podizanje je, s druge strane, jedan od osnovnih ciljeva razvojnih centara u motorskoj
industriji.

Posto se termin rezonantni rezimi rada vrlo ¢esto pominje u tekstu ovog rada, samo ¢e
se podsetiti na opStepoznatu definiciju po kojoj se ovaj termin odnosi na rezime rada
kada se frekvencija nekog harmonika pobudnog momenta poklopi sa nekom od
frekvencija sopstvenog oscilovanja sistema.

Pobudni momenti koji deluju u torziono-oscilatornom sistemu ¢iji sastavni deo je motor
SUS su posledica:
a) Primarnih, odnosno aktivnih gasnih sila (sila gasova koje deluju na klip
cilindra).
b) Sekundarnih sila, tj. sila inercije pokretnih delova, ne racunaju¢i mase koje
rotiraju oko ose kolenastog vratila.

Sve druge sile (sile trenja, sila teze) se u ovom slucaju ne uzimaju u sklopu pobude. Sile
teze se uglavnom zanemaruju zbog malog reda veliCine, a sile trenja se kod proucavanja
torzionih oscilacija, uglavnom uzimaju u vidu spoljnih prigusenja u sistemu.
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1.2 Promenljiv tok ugaone brzine kolenastog vratila motora

Ugaona brzina kolenastog vratila je promenljiva u toku jednog radnog ciklusa 1 pri
ustaljenom broju obrtaja motora, pre svega zbog periodi¢nosti radnih procesa u
cilindrima motora. Njena varijabilnost bi postojala 1 u slucaju hipoteticki apsolutno
krutog kolenastog vratila koje se ne uvija pod opterecenjem.

Cinjenica da u trenutnoj ugaonoj brzini kolenastog vratila motora dominiraju
informacije o radnim procesima koji se odigravaju unutar pojedinih cilindara, dovela je
do toga da je tokom proteklih pet decenija obavljen veliki broj raznorodnih istrazivanja
sa ciljem da se informacije dobijene preciznim merenjem trenutne ugaone brzine
kolenastog vratila primenom pogodnih matematickih modela i razli¢itih kriterijumima
vrednovanja rezultata merenja, Sto adekvatnije iskoristite.

Promenljiv tok ugaona brzine motora se mozZe efikasno koristiti za otkrivanje cilindra
koji ima poremecaj u radu, 1 za to postoje Cetiri osnovna istrazivacka pravca:
a) poredenjem sa poznatim tokom promene ugaone brzine pri regularnom radu
motora,
b) metodama statisticke analize,
c) poredenjem sa rezultatima matemati¢kog modeliranja ugaone brzine kolenastog
vratila, 1
d) kombinacijom prethodne tri metode.

Sve pomenute metode zahtevaju manje ili viSe kompleksne proracune da bi se odredio
eventualno neispravan cilindar, pa 1 stepen njegove neispravnosti u radu.

Poredenje sa poznatim tokom promene ugaone brzine (pattern recognition) iziskuje
obimna eksperimentalna istraZzivanja na motoru pri razli€itim brzinskim rezimima i
rezimima optere¢enjima, kao 1 pri razli¢itom stepenu poremecaja rada pojedinih
cilindara [21, 58].

Statisticke metode za procenu parametara radnog procesa na osnovu promenljive
ugaone brzine kolenastog vratila se baziraju na klasi¢noj primenjenoj statistici [59, 60].
U [59] je na osnovu izmerenih diskretnih vremenskih intervala izmedu zuba zamajca
linijskog, Cetvorotaktnog, dizel-motora sa 6 cilindara, paralelno uporedivana efikasnost
metoda Furijeovih (Fourie) diskretnih transformacija 1 specijalno uvedene
autokorelacione funkcije pri detekciji izostanka sagorevanja u nekom od cilindara
motora. Zaklju¢eno je da je metoda zasnovana na autokorelacionoj funkciji podjednako
efektna kao metoda Furijeovih diskretnih transformacija, a pri tome je i1 jednostavnija.
Za definisanje autokorelacione funkcije prethodno je potrebno izracunati samo srednju
vrednost 1 varijansu izmerenog seta vremenskih intervala izmedu zuba zamajca.
Znacajan korak dalje, gde se teZilo 1 da se identifikuje cilindar, odnosno dva cilindara, u
kojima je izostalo sagorevanje je opisan u referenci [60]. Pri tome su koriS¢ene tri
razlicite tehnike:

a) Nesupervizorska klasifikacija preko prethodno definisanih  ukrStenih
koeficijenata korelacije. Svaki ciklus je okarakterisan sa segmentiranim
vektorima izmerenih diskretnih vremenskih intervala izmedu zuba zamajca koji
odgovaraju sagorevanju u cilindarima motora. Zatim su ovi vektori unakrsno
povezani tzv. koeficijentima koleracije. Na osnovu prethodno definisanih
kriterijjuma, izracunati koeficijenti korelacije su ukazivali na neispravan rad
cilindara sa prose¢nom ta¢nos¢u od 78%.
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b) Supervizorska klasifikacija putem mere slicnosti. U ovom slucaju iskoriS¢ena je
Svarcova (Schvarc) nejednadina za meru stepena sliénosti segmentizovanih
vektora. Ukupan broj tacno klasifikacionih cilindara (ispravan-neispravan) je
1znosio 88%.

c) Klasifikacija putem segmentacije talasnih oblika uz funkcionalnu aproksimaciju.
U ovom prilazu segmentizovane, izmerene talasne forme su razloZene i
predstavljene kubnim aproksimacionim polinomima. Koeficijenti ovih polinoma
su koriS¢eni kao karakteristican vektor za klasifikaciju. Prepoznavanje
neispravnosti je postignuto kada su karakteristicni vektori za dve klase bili
dovoljno razli¢iti. KoriS¢ena statisticka tehnika prepoznavanja ovakvih stanja
bila je bazirana je na Bajesovim (Bayes) pravilima. Tac¢nost metode je
procenjena na 95%.

Metoda matematickog modeliranja ugaone brzine je pogodna za stacionarne uslove rada
motora kada se neki parametri koji utiCu na promenljivost ugaone brzine kolenastog
vratila mogu smatrati periodicnim funkcijama polozaja kolenastog vratila. U ovom
slucaju dinamika kolenastog vratila se opisuje linearnim diferencijalnim jednacinama.
Pod uslovom da se ta¢no odrede parametri dinamickog modela kolenastog vratila,
izmerena ugaona brzina moZe dobro da se slaze sa rezultatima matematickog
modeliranja. KoriS¢enjem EDTS sa koncentrisanim masama, uz odgovarajuce
diferencijalne jednacine kretanja za svaku inercijalnu masu EDTS, moze se uspostaviti
veza izmedu pobudnih momenata vezanih za pojedine cilindre motora i1 ugaone brzine
kolenastog vratila. Pobudni momenti koji deluju na kolenastom vratilu su u stvari isti
oni momenti koji se uzimaju u obzir pri proucavanju torzionih oscilacija. Radi se o
momentima izazvanim gasnim silama 1 momentima inercijalnih sila koji su posledica
kretanja krivajnog klipnog mehanizma. Pri stacionarnim uslovima rada motora momenti
inercijalnih sila se bez vece greske u proraCunu mogu smatrati jednakim za sve cilindre,
ali fazno pomerenim u skladu sa redosledom paljenja. Ako se tacnije izracunaju
promenljivi momenti inercije svakog krivajnog mehanizma na motoru, moze se smatrati
da su momenti inercijalnih sila poznati. Momenti koji su posledica pritiska gasova u
cilindrima se u izvesnoj meri razlikuju od cilindra do cilindra, ali se za stacionarne
rezime rada motora uvodi pretpostavka da su te razlike zanemarljive. Medutim, ta
pretpostavka moze biti dosta problemati¢na, Sto ¢e upravo pokazati ovaj rad.

Konac¢no, na osnovu decenijskih istrazivanja, a pre svega zahvaljuju¢i burnom razvoju i
primeni digitalnih informatickih tehnologija u motorskoj industriji, razvijene su i
implementirane metode da se trenutna ugaona brzina manjih, automobilskih motora
efikasno iskoristi za zadovoljenje vrlo strogih zahteva OBD (On Board Diagnostics)
propisa u cilju dijagnostike izostanka sagorevanja u cilindrima tih motora [51].

Motor koji je predmet analize i eksperimentalnih ispitivanja u ovom radu je dosta
specifican, 1 teSko je u literaturi dostupnoj Siroj stru¢noj javnosti pronaci slicne objekte
ispitivanja. IzraZenija sli¢nost, kako po osnovnom konceptu motora, tako 1 po
eksperimentalnoj postavci je pronadena u referenci [72]. Objekat ispitivanja u [72] je
bio dizel-motor Kamins (Cummins) sa osam cilindara u V rasporedu oznake VT903-V-
8. Radi se o nadpunjenjenom motoru, sa simetricnim krivajnim mehanizmom. Na tom
motoru je bio ugraden zamajac, a ugaone brzine su merene na slobodnom kraju
kolenastog vratila i na zamajcu. Uporedni rezultati merenja i matematickog modeliranja
(simulacije) ugaonih brzina tog motora su prikazani na slici 1.6. Sli¢nosti u referenci
[72] 1 u ovom rada se odnose na delimi¢nu sli¢nost objekata ispitivanja i1 identi¢no
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primenjenom konceptu merenja ugaonih brzina na dva kraja kolenastog vratula. O
stepenu poklapanja rezultata matemati¢kog modeliranja 1 neposrednog merenja (slika
1.6) se moze suditi i kao dobrim 1 kao nedovoljno dobrim, pri ¢emu bi autor ovog rada,
na osnovu sopstvenog iskustva, pre rekao da su dobri. Na ovom primeru je potvdena
¢injenice da se sa povecavanjem broja cilindara 1 nivoa snage motora, smanjuje
efikasnost matematickih modela u pokuSaju da uzmu u obzir sve Cinjenice i rekonstruisu
sva dogadanja u realnom sistemu, koja utiu na promenljiv tok ugaone brzine.

Moment= 1050 Nm, 1500 min-1

Moment= 1050 Nm, 1500 min*1
515
r .

W DTSN M ° 100 200 300 400 500 600 700 800
Ugao kolenastog vratila (step.)
Zamajac, simulacija i eksperiment

b

i i b el § oy
0 100 200 300 400 500 600 700
Ugao kolenastog vratila (step.)

Prednji kraj KV, simulacija | eksperiment

Slika 1.6 — Izmerena 1 modelirana ugaona brzina prednjeg kraja KV (a) 1 zamajca (b)
Kaminsovog (Cummins) V dizel-motora sa osam cilindara oznake VT903-V-8 [72]
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Slika 1.7 — Izmerena 1 modelirana ugaona brzina prednjeg kraja KV
dizel-motora Varstila (Wartsild) sa dvadeset cilindara u V raspored [21]

Primer gde je ipak postignuto dobro poklapanje rezultata matematickog modeliranja 1
neposrednih merenja (slika 1.7) je referenca [21], gde je ispitivan stacionarni dizel-
motor Vartsila (Wartsild) sa dvadeset cilindara, nominalne snage 4 MW u V gradnji,
koji poseduje 1 zamajac 1 priguSiva¢ torzionih oscilacija, a svaki cilindar ima zasebnu
pumpu visokog pritiska. Kod Vartsilinog motora je ulozen ogroman napor Sireg tima
stru¢njaka da se ugaona brzina, primenom tehnike pattern recognition 1 neuronskih
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mreza, efikasno iskoristi za identifikaciju cilindra sa neispravnim radom, pa ¢ak 1 da se
utvrdu u kom stepenu je smanjena efikasnost cilindra sa neispravnim radom.

Da je uticaju torzionih oscilacija na dinamiku kolenastog vratila Vartsilinog motora
posvecena posebna paznja, govori podatak da su identifikovane sopstvene frekvencije,
relativne amplitude 1 ¢vorne tacka ¢ak prva Cetiri oblika torzionog oscilovanja. Kako su
u ovoj disertaciji opisani postupci uspeSne identifikacije prva tri oblika torzionog
oscilovanja kolenastog vratila, moglo bi se re¢i da je kroz ova dva rada, sasvim
nezavisno, potvrdena ¢injenica da se u izmerenim ugaonim brzinama kolenastog vratila
ve¢ih motora, mogu iskristalisati skoro sve bitnije informacije vezane za torziono
oscilovanje kolenastog vratila. Vrlo kvalitetna, podrobna analiza medusobne zavisnosti
ugaone brzine 1 torzionih oscilacija kolenastog vratila ¢etvototaktnog motora sa Cetiri
cilindra oznake TAM BF 4L 515C, sa 1 bez priguSivaca torzionih oscilacija, data je u
referenci [4]. U tom radu, iz izmerene ugaone brzine ispitivanog motora, izdvojene su
informacije o kruznoj frekvenciji 1 direktnom uticaju prvog oblika sopstvenog
oscilovanja na dinamiku ispitivanog sistema.
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Slika 1.8 — Promene u tokovima ugaonih brzina slobodnog kraja kolenastog vratila kada
izostane sagorevanje u prvom levom (a) i tre¢em desnom cilindru (b)
pri 2000 min™ i 75% od punog optereéenja

Dijagnostika neispravnog rada motora na osnovu poznatog toka ugaone brzine
kolenastog vratila nije bila predmet ovog rada. Ali, da postoje mogucnosti procene
neispravnosti u odvijanju radnih procesa u nekom od cilindara motora koji je ispitivan u
ovom radu, na osnovu poznatih tokova ugaonih brzina za regularan rad motora i za
potpuni izostanak sagorevanja u nekom od cilindara, najbolje govore dijagrami
prikazani na slici 1.8. Zabelezene, ocigledne razlike u tokovima ugaonih brzina
slobodnog kraja kolenastog vratila za sluCajeve regularnog rada motora 1 potpunog
izostanka sagorevanja u prvom levom (slika 1.8 a) 1 tre¢em desnom cilindru (slika 1.8
b), ukazuju na Siroke mogucnosti razvoja adekvatnih metoda detekcije neispravnosti
odvijanja radnih procesa u nekom od cilindara motora ispitivanog u ovom radu. Mora se
skrenuti paznja da ove razlike nisu tako izrazene pri nizim nivoima opterecenja, Sto
potvrduju 1 iskustva mnogih drugih istrazivaca, da sa smanjenjem opterecenja opada
verovatnoca detekcije ispravnog-neispravnog rada nekog od cilindara motora zasnovana
na analizi poznatog toka ugaone brzine kolenastog vratila motora.
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1.3 Veza izmedu torzionih oscilacija i promenljivog toka ugaone brzine
kolenastog vratila motora

Ve¢ je reCeno da je dominantna informacija koja je sadrzana u ugaonoj brzini
kolenastog vratila, upravo informacija o radnim procesima u cilindrima motora. Ali to
nije 1 jedina informacija koja je sadrZzana u ugaonoj brzini kolenastog vratila. Kako je
ugaona brzina izlazni parametar iz realnog dinamicko-oscilatornog sistema koji u sebe
ukljucuje kolenasto vratilo motora, u njoj su sadrZzane i1 sve ostale informacije o
zbivanjima u tom dinamiCkom sistemu, pa 1 sve bitne informacije o torzionim
oscilacijama u dinamickom sistemu. Medutim, to ne znaci da je do informacija o
torzionom oscilovanju moguce doc¢i tako jednostavno, samo na osnovu poznate ugaone
brzine kolenastog vratila. U grupu informacija vezanih za torzione oscilacije do kojih se
najlakSe dolazi na osnovu poznatog toka ugaone brzine kolenastog vratila spadaju
informacije o realnim vrednostima sopstvenih frekvenija oscilovanja i rezonantnim
brojevima obrtaja. A to je upravo ono S§to predstavlja prvi i kljuéni problem pri
izu¢avanju torzionih oscilacija, od kojeg u najve€oj meri zavisi korektnost kasnijih
proracuna. Danas je u primeni viSe eksperimentalnih metoda odredivanja realnih
vrednosti sopstvenih frekvencija oscilovanja oscilatornih sistema (test ubrzanja, test
udara, itd.) [36]. Medutim, ni jedna od tih metoda se ne moze na tako jednostavan i
tacan nacin iskoristiti pri odredivanju sopstvenih frekvencija oscilovanja kolenastog
vratila motora, kao $to je relativno jednostavna metoda Furijeove harmonijske analize
izmerenih ugaonih brzina u radnom podruc¢ju motora.

Matematicki modeli koji imaju za cilj da opiSu promenljiv tok ugaone brzine se
zasnivaju na istom EDTS koji se usvaja i pri proudavanju torzionih oscilacija. Sta vise,
matematicki modeli u kojima se kolenasto vratilo posmatra kao elasti¢no, deformabilno
telo, ukljucuju 1 uticaj torzionih oscilacija na promenljiv tok ugaone brzine. Kako se u
startu svi elementi EDTS ne mogu dovoljno tacno proceniti, ovi matematicki modeli
spadaju u grupu modela tzv. poluprovidne kiberneticke kutije. Za ovaj tip matematickih
modela su razvijene metode identifikacije nepoznatih parametara [1, 4, 8, 15, 24], ¢ime
se stvaraju uslovi da se sa korektno procenjenim nepoznatim parametrima EDTS na
korektan nacin izvrSe proracuni vezani za realne 1 potencijalne probleme sa torzionim
oscilacijama u sistemu.

1.4 Osnovni ciljevi i struktura ovog rada

U ovom radu je prikazan matemati¢ki model koji ima za cilj da opiSe promenljive
tokove ugaonih brzina pojedinih odsecaka kolenastog vratila nadpunjenog, dizel motora
sa dvanaest cilindara u V-60 izvedbi i sloZenim krivajnim mehanizmom koji ukljucuje
veliku glavnu klipnjacu 1 malu bo¢nu klipnja¢u ¢ija velika pesnica nije direktno
povezana sa lete¢im rukavcem kolenastog vratila, ve¢ je preko posebne osovinice
povezana sa uSicom na velikoj pesnici glavne klipnjac¢e. U prilozenom matemati¢kom
modelu kolenasto vratilo se posmatra kao -elasticno telo izlozeno torzionim
oscilacijama. Pored toga S§to motor ne poseduje prigusivac¢ torzionih oscilacija, ne
poseduje ni zamajac.

Pobudni momenti gasnih sila ¢e se proracunavati na osnovu snimljenih tokova pritisaka
u po jednom cilindru leve i desne strane. PoCetna pretpostavka je da su radni procesi po
svim cilindrima leve i desne strane motora identi¢ni radnim procesima cilindara koji su
indicirani.
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Pobudni momenti inercijalnih sila generisani u krivajnim mehanizmima pojedinih
cilindara zbog pravolinijski-oscilatornog kretanja klipova 1 slozenog kretanja klipnjaca
su racunati na osnovu prethodno odredenog promenljivog momenta inercije
elementarnog krivajnog mehanizma. U tom cilju je razvijen poseban, originalan
postupak zasnovan na baznim postulatima klasi¢ne mehanike, tj. dinamike sistema.
Time su stvoreni uslovi da se sa sigurno$¢u moze re¢i da matematicki model u sebi nece
nositi greske vezane za pribliznu procenu momenata inercijalnih sila, svojstvenu vecini
do sada razvijenih matematickih modela, za razli¢ite tipove motora.

Gubici u motoru ¢e biti razdvojeni na gubitke vezane za neposredan pogon pomo¢nih
uredaja na motoru 1 ukupne gubitke trenja. Momenti koji se od kolenastog vratila
odvode za neposredan pogon pomocnih uredaja na motoru bi¢e procenjeni
kombinovanjem matematickog modeliranja 1 neposrednog merenja. Pri tome ¢e se
paznja posvetiti ve¢im potrosacima (pumpa visokog pritiska, zupcasta uljna pumpa,
centrifugalna pumpa rashladne te€nosti motora 1 rashladne te€nosti nadpunjenog
vazduha, 1 razvodni mehanizam). Ovo je u potpunom skladu sa preporukama i
iskustvima datim u referencama [52, 53]. Trenje u motoru se nece proracunavati
odvojeno za svaki izvor trenja, posSto za tako neSto u samom startu nema dovoljno
potrebnih informacija, ve¢ ¢e se u matematicki model uvoditi ukupno trenje jednako
rasporedeno na sve parove naspramnih cilindara, pod predpostavkom da se trenje
pokorava zakonima viskoznog prigusenja proporcionalnog trenutnoj ugaonoj brzini
odgovarajuceg odsecka kolenastog vratila.

Pocetne vrednosti koeficijenata unutrasnjeg priguSenja torzionih oscilacija (strukturnog
prigusenja u materijalu kolenastog vratila) ¢e se usvojiti na osnovu poluempirijskih
preporuka datih u refrenci [5]. Unutrasnje prigusSenje ¢e se, kao 1 spoljasnje, tretirati na
pojednostavljen nacin (za koji je utvrdeno da daje zadovoljavajuée rezultate proracuna),
kao viskozno priguSenje proporcionalno trenutnoj ugaonoj brzini odgovarajuceg
odsecka kolenastog vratila.

EDTS ¢e se formirati poStujuci sve postavljene zahteve kako se ne bi narusila jednakost
kineticke 1 potencijalne energije realnog oscilatornog sistema 1 njegovog ekvivalenta. Za
procenu nepromenljivih momenata inercije elemenata EDTS koristice se 3D modeli tih
elemenata, a za pocetnu procenu torzione krutosti katakteristiénih odsecaka metoda
kona¢nih elemenata. PocCetni razgranati ETDS ¢e se, po uobiCajenim postupcima,
redukovati na ETDS sa devet inercijalnih masa. Kako ¢e se sopstvene frekvencije
oscilovanja prethodno odrediti harmonijskom analizom izmerenith ugaonih brzina,
ETDS sa devet inercijalnih masa ¢e posluziti da se primenom Holcerove metode odrede
opste forme prva tri oblika oscilovanja 1 priblizne lokacije ¢vorova oscilovanja.

U sklopu eksperimentalnog dela rada, pored merenja pritisaka u po jednom cilindru leve
1 desne strane motora, na osnovu dva postavljena davaca polozaja, enkodera 1
nazubljenog diska u kombinaciji sa Holovim (Hall) davadem, bi¢e moguce da se
naknadnom obradom izmerenih naponskih signala sa tih davaca, procene trenutne
ugaone brzine krajeva kolenastog vratila 1 relativno uvijanje krajeva kolenastog vratila,
tokom radnog ciklusa motora. Merenje ¢e se izvrS$iti u vremenskom domenu, a kasnijim
procesiranjem ¢e se sve izmerene veliCine izraziti u funkciji ugla obrtanja prve mase
EDTS, odnosno prvog odsecka kolenastog vratila. Rezultati ispitivanja motora se
odnose na puno optereéenje, u opsegu brzinskih rezima od 1300 min" do 2000 min™, sa
korakom od po 50 min™.
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Izmerene ugaone brzine Ce, kako je ve¢ reCeno, na samom pocetku posluziti da se
procene tacnije vrednosti frekvencija slobodnog oscilovanja za prva tri oblika
oscilovanja realnog dinamicko-oscilatornog sistema, kao 1 kritini brojevi obrtaja. Sa
ovim informacijama bice izvrSena pocetna korekcija EDTS sa devet inercijalnih masa,
kako bi se on $to viSe priblizio realnom oscilatornom sistemu. Daljom redukcijom ¢e se
dobiti ETDS sa sedam inercijalnih masa, za koji je jedino moguce postaviti
odgovarajuce diferencijalne jednacine matematiCkog modela. Prvih Sest inercijalnih
masa ¢e ukljucivati uticaje Sest naspramnih parova cilindara, a poslednja sedma masa
uticaj motorske kocnice. U daljem radu, izmerene ugaone brzine ¢e posluziti kao bazne
funkcije za tacniju identifikaciju parametara EDTS, pri ¢emu ¢e se u priblizavanju
rezultata matematickog modeliranja (optimizaciji) rezultatima neposrednog merenja
iskoristiti Markvartova (Marquardt) metoda identifikacije nepoznatih parametara
matematickog modela. Pri optimizaciji razvijenog matematematickog modela kroz
identifikaciju nepoznatih parametara EDTS, u velikoj meri ¢e se oslanjati na bogata
iskustva opisana u referenci [1]. Ovaj rad prof. dr M. Tomica, nastao u vreme kada su
metode optimizacije matematickih modela bile u samom povoju, svoj kvalitet 1
postignute rezultate je potvrdio kroz vrlo Cesta citiranja u stranoj 1 domacoj stru¢noj
literaturi. I mnogi drugi istrazivaci sa nasih prostora su u svojim radovima [4, 8, 15, 24]
ugradili usvojene principe i1 bogata iskustva opisana u referenci [1].

O rezultatima identifikacije nepoznatih parametara EDTS ¢e se zasebno diskutovati, sa
posebnim akcentom na probleme koji su se pojavili zbog pocetne predpostavke da su
radni procesi po cilindrima identi¢ni procesima u cilinrima koji su indicirani. Sa
identifikovanim ukupnim gubicima u motoru, bi¢e procenjene vrednosti mehanickog
stepena korisnosti, §to spada u grupu dragocenih podataka do kojih se ne dolazi na lak
nacin. U istu grupu dragocenih podataka spadaju 1 procenjeni koeficijenti unutra$njeg
priguSenja u materijalu kolenastog vratila, koji bi u pravom smislu trebalo da odslikaju
nivoe dopunskih naprezanja kolenastog vratila izazvanih torzionim oscilacijama za
razli¢ite brojeve obrtaja.

Sa identifikovanim EDTS 1 informacijama o vrednostima maksimalnih amplituda
oscilovanja dobijenim neposredno, iz razvijenog matematiCkog modela, za
identifikovane c¢vorove oscilovanja ¢e biti procenjen nivo torzionih oscilacija u
ispitivanom sistemu. Pri tome ¢e biti dat krac¢i kriticki osvrt na nedostatke uobicajeno
koriS¢enith metoda ovakve procene, a analizirae se 1 svi uticajni faktori na nivo
torzionih oscilacija u sistemu, koji ¢e ukazati 1 na uspeSnost procene nivoa torzionih
oscilacija u sistemu samo na osnovu rezultata harmonijske analize izmerenih ugaonih
brzina.

Nabrojane aktivnosti ¢e biti izloZene u okviru pojedinih poglavlja i priloga sa osnovnom
idejom da se te celine logi¢ki nadovezuju jedna na drugu. Redosled tih poglavlja
(tacaka) 1 priloga, ukljucujuci i ovo poglavlje, predstavlja u stvari sruktura ovog rada, 1
ona izgleda ovako:

1. Uvod.

2. Metodologija eksperimentalnih ispitivanja i obrade izmerenih podataka. U
sklopu ovog poglavlja bice detaljno opisana osnovna postavka na kojoj je zasnivan
eksperimentalni deo rada, primenjena merna oprema i sva naknadna procesiranja
izmerenih analognih signala radi dobijanja Zeljenih informacija o: tokovima pritisaka u
dva cilindra na naspramnim stranama motora, ugaonim brzinama na krajevima
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kolenastog vratila 1 relativnom uvijanja krajeva kolenastog vratila. Svi izmereni
parametri ¢e biti izrazeni u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila, 1 bi¢e direktno
povezani sa radnim procesom prvog levog cilindra na motoru.

3. Dinamika oscilatornih sistema sa motorom SUS kao njihovim sastavnim
delom. U okviru ovog poglavlja bi¢e detaljno izlozeni matematicki modeli koji opisuju
kretanja u dinamicko-oscilatornom sistemu motor-kocnica. Analizirac¢e se dva slucaja:
kada se kolenasto vratilo motora posmatra kao elasti¢an element i kada se kolenasto
vratilo posmatra kao kruto telo. Ovi modeli se baziraju na Lagranz—Dalamberovim
(Lagrange—D’ Alambert) jednacinama kretanja, druge vrste. Sastavni deo ovog poglavlja
je 1 prikaz rezultata proraCunatih promenljivih tokova momenata inercije slozenog
krivajnog mehanizma i celog kolenastog vratila. PoSto je postupak verifikovan kroz
objavljenu referencu [74] gde je izvrSena i podrobna analiza dobijenih rezultata, svi ti
detalji se u ovoj disertaciji nece ponavljati. Medutim, u okviru Priloga A ¢e biti izlozeni
osnovni principi 1 date jednacCine proracuna, radi pogodnosti pri eventualnoj primeni u
nekim buducim ispitivanjima. Kako se postupak odredivanja promenljivih momenata
inercije zasniva na analizi kretanja elemenata krivajnog mehanizma (klipnjaca 1
klipova), u Prilogu B ¢e biti date jednacine kinamatike sloZenog krivajnog mehanizma i
kra¢a analiza nekih specificnosti tog mehanizma. Na kraju ovog poglavlja ¢e biti
opisane pogodnosti koje pruza procedura Furijeove harmonijske analize 1 sinteze
tabli¢nih funkcija radnih procesa izrazenih u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila,
na koju se oslanja razvijeni matematicki model, a 1 baziraju neke analize tokom daljeg
izlaganja. Odgovaraju¢e jednacine i sugestije kako Furijeov trigonometrijski polinom
primeniti pri aproksimaciji tablicnih, periodi¢nih funkcija radnog procesa motora, bice
dati u Prilogu C.

4. Momenati koji se generiSu u dinamicko-oscilatornom sistemu sa motorom
SUS kao njegovim sastavnim delom. Cilj ovog poglavlja je da se definiSu jednacine 1
opiSu postupci odredivanja svih znacajnijih momenata koji zajednickim delovanjem
diktiraju dinamiku ispitivanog oscilatornog sistema sa motorom SUS kao njegovim
sastavnim delom. Pored momenata gasnih i inercijalnih sila, za koje se usvaja da su
pobudni momenti u pravom smislu te reci, kombinovanjem matematickog modeliranja 1
neposrenog merenja bi¢e ucinjen pokusaj da se Sto tacnije procene momenti koji se sa
kolenastog vratila odvode za pogon pomo¢nih uredaja na motoru, bez posebnog
razmatranja trenja koje se pri tome javlja, kao 1 trenja vezanih za klipnu grupu i
uleziStenja kolenastog vratila.

5. PriguSenja torzionih oscilacija. Problemima prigusenja torzionih oscilacija
(kako spoljasnjeg tako i unutraSnjeg), kroz teoretsi pristup ovim problemima, paznja ¢e
se posvetiti u ovom poglavlju rada. U cilju sagledavanja kompleksnosti problema
spoljasnjih priguSenja, bi¢e izlozen detaljniji model izvorista trenja u motoru.

6. Analiza medusobne zavisnosti pobudnih momenata i ugaonih brzina
kolenastog vratila i odredivanje sopstvenih frekvencija oscilovanja dinamicko-
oscilatornog sistema sa motorom SUS kao njegovim sastavnim delom. Pokazace se
da se harmonijskom analizom izmerenih ugaonih brzina moZe do¢i do podataka o
rezonantnim rezimima rada motora, a onda i o sopstvenim frekvencijama osciovanja
ispitivanog dinamicko-oscilatornog sistema. Posebna paznja ¢e biti posvecena analizi
medusobne zavisnosti harmonika pobudnih momenata 1 odgovaraju¢ih harmonika
izmerenih ugaonih brzina koji se budu pokazali kao dominantni pri odredenom broju
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obrtaja motora, i mogucnostima 1 da se napravi direktna veza izmedu ove dve kategorije
dobijenih podataka.

7. Definisanje ekvivalentnog dinamicko-torzionog sistema. Nakon prvog dela u
kome ¢e se opisati osnovni principi koje treba uzeti u obzir pri definisanju EDTS za bilo
koji realni dinamicko-oscilatorni sistem, u drugom delu ovog poglavlja ¢e se opisati
procedura definisanja EDTS za dinamicko-oscilatorni sistem koji je ispitivan u ovom
radu. Prethodno pravilno definisan EDTS predstavlja osnovni preduslov za korektno
odredivanje sopstvenih frekvencija oscilovanja, formi sopstvenog oscilovanja i1
pribliznih lokacija ¢vorova oscilovanja. Zahvaljuju¢i povoljoj okolnosti da su sopstvene
frekvencije oscilovanja ve¢ poznate, ovaj parametar ¢e biti iskoriS¢en da se Sto vernije
proceni elementarni EDTS (bez prigusenja) sa devet inercijalnih masa, a na osnovu
njega 1 redukovani EDTS sa sedam inercijalnih masa. Ve¢ je pomenuto da se uvodenje
redukovanog EDTS sa sedam inercijalnih masa pokazalo kao neophodno, jer je samo za
takvu formu EDTS, u ovom slucaju, mogucée postaviti diferencijalne jednacine
matematickog modela.

8. Identifikacije nepoznatih parametara matematickog modela u kojem se
kolenasto vratilo motora smatra elasti¢nim telom. Postupak identifikacije nedovoljno
1 orijentaciono poznatih parametara matematickog modela se, u ovom radu, zasnivao na
metodi koja je poznata kao metoda Markvarta. Kraci, teoretski, osvrt na probleme
identifikacije uopste, 1 specificnostima Markvartovog algoritma koji ovoj metodi daju
prednost pri motorskim ispitivanjima u odnosu na ostale metode, bife izloZeni na
pocetku ovog poglavlja. U nastavku ¢e biti prikazani rezultati istraZzivanja vezani za
konkretan dinamicko-oscilatorni sistem na koji se oslanja ovaj rad. Posebna paznja ¢e
biti posveCena parametrima nazvanim ,koeficijenti korekcije momenata gasnih sila®.
Tek nakon njihovog uvodenja stvoreni su uslovi da se rezultati matematickog
modeliranja znacajnije priblize rezultatima neposrednog merenja. Detaljno ¢e se
razmatrani svi uticajniji faktori koji ukazuju na mogucénost da oni odrazavaju realnu
fizikalnost sistema, Cime se pocetna pretpostavka o pribliznoj ujednacenosti radnih
procesa po cilindrima ispitivanog motoru pokazala kao neodrziva. Usvojeni princip
korekcije momenata gasnih sila je nastao nakon analize uticaja varijacija u ciklusnoj
koli¢ini goriva 1 uglu predubrizgavanja na radni proces motora, koriS¢enjem
simulacionog programa BOOST firme AVL. Detaljniji rezultati te analize ¢e biti
prikazani u Prilogu D ovog rada. Mora se skrenuti paznja da uvodenje ovih
koeficijenata nije bilo planirano u samom startu, ali bi njihov realan smisao predstavljao
logi¢an odgovor na mnoge probleme koji su uoceni pri razvoju familije motora kojoj
pripada 1 motor na kome je u ovom radu vrSen eksperiment. U sklopu ove tacke ¢e biti
prikazani rezultati identifikacije baznih parametara EDTS (konstantni momenti inercije,
torzione krutosti virtuelnih vratila), ukupno trenje u ispitivanom sistemu, mehanicki
stepen korisnosti i koeficijenti unutras$njeg (strukturnog) priguSenja u kolenastom vratilu
motora. Posebnu vrednost bi mogli predstavljati upravo identifikovani koeficijenti
unutrasnjeg (strukturnog) prigusenja u kolenastom vratilu motora, koji se obicno
svrstavaju grupu dragocenih podataka, zbog Cinjenice da se do njih teSko dolazi.

9. Odredivanje dopunskih naprezanja na uvijanje pri rezonantnim reZimima
rada. Identifikovane torzione krutosti virtuelnih vratila EDTS na kojima se nalaze
identifikovani ¢vorovi oscilovanja 1 maksimalne amplitude torzionih oscilacija oko tih
¢vorova procenjene na osnovu rezultata matematickog modela, ¢e omoguciti da se da
opsta slika o nivou dopunskih naprezanja na uvijanje pri rezonantnim rezimima rada, za
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ispitivani dinamicko-torzioni sistem. Posebna paznja ¢e se posvetiti prednostima
ovakvog pristupa u odnosu na tradicionalne metode procene dopunskih naprezanja na
uvijanje pri rezonantnim rezimima rada. U sklopu ove tacke bice data i detaljna analiza
dosta kompleksne zavisnosti nivoa torzionih oscilacija od svih faktora koji uti¢u na to
da neki rezonantni brzinski rezimi predstavljaju kriticne brzinske rezime, a neki ne.
Ovim ¢e se potvrditi efikasnost harmonijske analize izmerenih ugaonih brzina
kolenastog vratila u tatnom predvidanju kriti€nih brzinskih reZima, poSto su takve
informacije u ugaonim brzinama kolenastog vratila direktno sadrZane.

10. Zakljuéci i predlozi za dalji rad. U ovom poglavlju ¢e se sumarno prikazati svi
bitni zakljucci dobijeni iz teoretskog razmatranje 1 eksperimentalne provere usvojenih
teoretskih principa. Svi uoceni nedostaci matematickog modeliranja 1 eksperimentalnog
ispitivanja, kao 1 predlozi nafina da se predupredenjem tih nedostataka dobiju Sto
tacnije vrednosti ulaznih 1 izlaznih parametara matematickog modela, bi¢e dati u
predlozima smernica za dalji rad. U tom smislu, kao najvaznija smernica, namece se
potreba nastavka eksperimenta u sklopu daljih istrazivanja ispitivanog motora koji je jos
uvek na nivou prototipa. Ovim bi se utvrdilo u kojoj meri je u identifikovanim
koeficijentima korekcije momenata gasnih sila sadrZzano njihovo realno fizicko
znacenje, a u kojoj meri kumulativna greska merenja, numerickog procesiranja i ostalih
nesavrsenosti razvijenog matematickog modela. Eventualna potvrda realnog fizi¢kog
znacenja identifikovanih koeficijenata korekcije momenata gasnih sila, odnosno
neujednacenosti radnih procesa po cilindrima koji proisti€u iz njih, odredila bi buduci
pravac istrazivanja ispitivanog prototipa motora, u vidu razmatranja mogucnosti i
reSenja da se uoceni nedostatci otklone.

Prilog A Proracun promenljivih momenata inercije.

Prilog B Kinematika sloZenog klipnog mehanizma.

Prilog C Aproksimacija periodi¢nih funkcija radnog procesa Furijeovim
trigonometrijskim polinomom.

Prilog D Rezultati simulacije uticaja poremecéaja u procesu ubrizgavanja
goriva na radni proces primenom programa za simulaciju radnog
procesa.
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izmerenih podataka

U ovoj tacki ¢e biti izlozeni postupci merenja na osnovu kojih su dobijeni tokovi
ugaonih brzina, relativnog uvijanja krajeva kolenastog vratila 1 pritisaka u dva cilindra
motora. Ispitivanja su izvrSena na dizel-motoru sa dvanaest cilindara u V rasporedu. Na
slici 2.1 prikazan je motor na probnom stolu za ispitivanje, a u tabeli 2.1 su date

osnovne karakteristike motora.

Tabala 2.1 — Osnovni tehnicki podaci motora V46-X

taktnost

Cetvorotaktni dizel motor

broj cilindara 1 gradnja

12 cilindara u V rasporedu pod uglom 60°

ubrizgavanje

P507 linijska pumpa visokog pritiska sa
mehani¢kim sverezimskim regulatorom

deklarisana max.snaga 882 kW pri 2000 min”’
deklarisani max. moment 5000 Nm pri 1300 do 1400 min"’
specificna efektivna potroSnja 225 g/kW-h

klipni mehanizam

sloZzeni sa velikom glavnom 1 malom
pomoc¢nom klipnjaCom

precnik cilindra (klipa) 150 mm
hod klipa u levom bloku cilindara 180 mm
hod klipa u desnom bloku cilindara 186,74 mm
stepen kompresije u 13.54
levom bloku cilindara ’
stepen kompresije u 13.65
desnom bloku cilindara ’
zapremina cilindara 38,88 dm’
dva turbo-kompresora proizvodaca

prehranjivanje

SHWITZER sa meduhladnjakom (oznaka
kompresora S4T 122 70BY 1 turbine 110
N7)

redosled paljenja

1L-6D-5L-2D-3L-4D-6L-1D-2L-5D-4L-3D
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2.1 Opis merenja i koriS¢ene merne opreme
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Legenda: 9 —ugaona brzina slobodnog kraja KV
1 — inkrementalni enkoder 10 — ugaona brzina kraja KV prema ko¢nici
2 —Holov davag 11 — tok pritiska u 1L cilindru
3 — piezo elektri¢ni dava¢ pritiska 12 — tok pritiska u 3D cilindru
4 — nazubljeni disk
5 —kolenasto vratilo
6 — naponski impulsi sa inkrementalnog enkodera Aa — ugaona podela na enkoderu
7 — naponski impulsi sa unutra$njeg tajmera uredaja At; — vreme izmedu naponskih impulsa sa inkrementalnog

CompactDAQ-9178 rezolucije 1 MHz enkodera
8 —naponski impulsi sa nazubljenog diska na kolenastom vratilu  At; — vreme izmedu nailaska zuba nazubljenog diska

Slika 2.2 — Blok Sema merne instalacije
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2. Metodologija eksperimentalnih ispitivanja i obrade izmerenih podataka

Slika 2.3 — Obrtni optoelektronski inkrementalni davac¢ polozaja HD 25 (NortStar)
postavljen na slobodnom kraju kolenastog vratila

Slika 2.4 — Holov davac u neposrednoj blizini nazubljenog diska,
postavljenog na kraju kolenastog vratila prema ko¢nici

Slika 2.5 — Piezo elektric¢ni davac pritiska postavljen na prvom levom cilindru motora
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impulsi sa inkrementalnog davaca
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C,i%é stepeni KV vreme t (/LS)
[

' referentna marka - triger

|
- start

pon (V)

<

o “ Na;

<

vreme t (,u,s)/

Slika 2.6 — Pravougaoni naponski impulsi sa inkrementalnog davaca na kolenastom
vratilu

Slika 2.7 — Uredaj CompactDAQ-9178 proizvodaca National Instruments

Na slici 2.2 je prikazana uproséena blok Sema merne instalacije koja je koriséena tokom
ekspertimenta. Merenje se zasnivalo na istovremenoj akviziciji ¢etiri analoga naponska
signala, u vremenskom domenu, sa senzora postavljenih na motoru, i to:

Naponski signali u obliku niza Cetvrtastih impulsa generisanih u obrtnom opto-
elektronskom inkrementalnom davacu (enkoderu) koji je bio vezan za prednji kraj
kolenastog vratila, tako da se sklop disk enkodera—osovinica obrtao zajedno sa
kolenastim vratilom. Na blok Semi merne instalacije (slika 2.2) pozicija enkodera je
oznacena brojem 1. Enkoder ¢ija obrtna osovinica je bila povezana sa slobodnim krajem
kolenastog vratila, a telo fiksirano za blok motora, prikazan je na slici 2.3. Korisc¢en je
,heavy duty” enkoder proizvoda¢a NortStar (Dynapar) oznake HD25 sa ugaonom
rezolucijom od 0,36° KV i pravougaonim naponskim signalima od 0 do maksimalnih
+5V na izlazu. Za jedan obrtaj kolenastog vratila motora na enkoderu je generisan niz
od 1000 impulsa i jedna referentna marka (slika 2.6).
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2. Metodologija eksperimentalnih ispitivanja i obrade izmerenih podataka

— Naponski signal generisan u Holovom davacu postavljenim u neposrednoj
blizini nazubljenog diska. Disk je bio ¢vrsto vezan za kraj kolenastog vratila prema
kocnici (pozicija 2 na blok Semi sa slike 2.2 1slika 2.4) 1 okretao se zajedno sa njim.

— Dva naponska signala generisana u prinudno hladenim piezo -elektricnim
dava¢ima pritisaka koji su postavljeni u prvom levom (1L) 1 tre¢em desnom (3D)
cilindru motora (pozicija 3 na blok Semi sa slike 2.2). Piezo elektricni davac pritiska
postavljen tako da meri pritisak u prvom levom cilindru motora, prikazan je na slici 2.5.
Davac je uvrnut u navojni otvor namenjen nepovratnom ventilu za startovanje motora
vazduhom pod pritiskom. Senzor je hladen destilovanom vodom.

Naponski signali ugaonih impulsa, kao 1 ostali analogni signali, prosledivani su sa
enkodera na akvizicioni sistem CompactDAQ-9178 proizvodaca National Instruments
(slika 2.7). Na uredaj CompactDAQ-9178 su tokom eksperimenta bili postavljeni
slede¢i moduli:

— NI 9211 1 NI 9313 za merenje temperatura radnih fluida (tenosti za hladenje,
ulja za podmazivanje, nadpunjenog vazduha i1 goriva), kao 1 temperatura izduvnih
gasova.

— NI 9223 za merenje signala sa piezo davaca i signala sa enkodera kao analognih
signala.

— NI 9411 za uvodenje signala sa enkodera u CompactDAQ-9178 kao digitalnih
signala.

— NI 9215 za merenje srednjeg broja obrtaja, srednjeg momenta na kocnici i
signala sa Holovog davaca.

— NI 9237 za merenje signala sa davaca na bazi mernih traka, kojim su mereni
pritisci ulja u magistralama prema precistacu 1 prema hladnjaku ulja.

Akvizicioni sistem CompactDAQ-9178 je bio povezan sa personalnim racunarom, na
kome je bio instalisan programski paket LabView. Za potrebe ovih merenja razvijena je
posebna aplikacija u programskom okruzenju LabView. Ta aplikacija je omogucavala
da se sa merenjem zapoc¢ne onog trenutka kada je akvizicioni uredaj CompactDAQ-
9178 prvi put registrovao nailazak uzlazne ivice signala referentne marke (slika 2.6
dole). Ovim je obezbedeno da se sa akvizicijom podataka svaki put zapocne pri
odredenom uglu (poziciji) kolenastog vratila. S obzirom da radni ciklus Cetvorotaktnih
motora traje koliko 1 dva obrtaja kolenastog vratila, postojala je moguénost da se
pocetne tacke kod dva razli¢ita merenja razlikuju za jedan obrt kolenastog vratila.
Medutim, ova neuskladenost se mogla ispraviti naknadnim procesiranjem, 1 to
,odsecanjem® pocetnih delova datoteka kod kojih se sa merenjem krenulo ranije u
odnosu na odabranu referentnu poziciju. U ovom radu je primenjen Kkriterijjum
,odsecanja“ pocetaka izvornih datoteka, tako da se nakon toga pikovi naponskih signala
sa piezo elektricnog davaca postavljenog u prvom levom cilindru, u svim datotekama
nalaze na priblizno istoj poziciji u vremenskom domenu. Kaze se priblizno istoj poziciji
posto pozicija pikova pritisaka varira sa brojem obrtaja motora.

Frekvencija uzorkovanja je uskladena sa rezolucijom unutraSnjeg tajmera uredaja
CompactDAQ-9178 od 1 MHz. Ukupno vreme uzorkovanja je ograni¢eno na ls, Sto
znaci da je u svakoj od dobijenih datoteka, za svaki od merenih analognih signala, bilo
sadrzano 10° podataka po kanalu izmerenih u realnom vremenu. Tih 10° podataka po
kanalu izmerenih u realnom vremenu, znacilo je da su u jednoj datoteci sadrzani podaci
0 10 (na 1300 min™) do 16 (na 2000 min™") uzastopnih radnih ciklusa. Osrednjavanjem
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podataka iz samo jedne datoteke, dobijeni su podaci za dovoljno reprezentativan srednji
ciklusa. S obzirom da je stohasti¢nost radnih procesa kod dizel-motora daleko manje
izrazena nego kod motora sa upaljenjem smese varnicom (oto), izabranim trajanjem
snimanja je napravljen kompromis izmedu realnih potreba 1 veli¢ine dobijenih datoteka.

Moze se uociti da se osnovni koncept merenja nije zasnivao na direktnom izrazavanju
izmerenih veli¢ina u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila, ve¢ u funkciji realnog
vremena. Tek naknadnim procesiranjem podataka izrazenih u funkciji realnog vremena,
dobijena je trazena zavisnost od ugla obrtanja kolenastog vratila, ta¢nije receno od ugla
obrtanja odgovarajue mase odsecka kolenastog vratila. Direktna zavisnost izmerene
ugaone brzine na enkoderu i ugla obrtanja kolenastog vratila se, u principu, mogla
dobiti sa LabView aplikacijama u kojima se signali sa enkodera posmatraju kao
digitalne veli¢ine [4, 15, 24]. Tada se signal trigera sa enkodera koristi za startovanje
merenja, a uzlazne (ili silazne) ivice niza Cetvrtastih signala za merenje analognih
veli¢ina u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila (slika 2.6). Medutim, za
sinhromizaciju merenja u tom slu¢aju bi se na uredaj CompactDAQ-9178 morali
postaviti dodatni moduli [15, 24], koje autor ovog rada nije mogao da obezbedi. Upravo
na osnovu procenjenog vremena proteklog izmedu inkremenata enkodera, odredivan je
promenljiv tok ugaone brzine na mestu gde je enkoder ugraden (slobodan kraj
kolenastog vratila). Kompromisno reSenje je iznadeno u sinhronizovanom merenju u
vremenskom domenu svih analognih signala, pa 1 niza Cetvrtastih signala enkodera
(slika 2.6). Naknadim procesiranjem ove ogromne datoteke iz vremenskog domena su
prevodene u znatno manje datoteke osrednjenog ciklusa, ili pak svakog pojedina¢nog
ciklusa, sa po 2000 tacaka po kanalu i u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila.
Pocetna tacka, u svim tim novim datotekama, je odgovarala istoj poziciji kolenastog
vratila 1 istoj fazi radnog procesa.

Osnovna mana primenjenog koncepta je koriS¢enje unutrasnjeg tajmera uredaja
CompactDAQ-9178 dosta male frekvence od 1 MHz za uzorkovanje izmerenih
podataka, Sto se direktno odrazavalo na taCnost procenjenog vremena izmedu
inkremenata na enkoderu, a samim tim 1 na ta¢nost izmerenih ugaonih brzina. O proceni
greske merenja ugaonih brzina, viSe reci ¢e biti kasnije.

2.2 Odredivanje promenljivog toka ugaonih brzina KV

Detaljan pregled osnovnih tehnika 1 principa pri merenju ugaone brzine kolenastog
vratila motora dat je u referenci [33]. Ovde se, silom prilika, moralo oti¢i 1 korak dalje,
pa je razvijen originalan postupak obrade ,sirovih* signala sa nazubljenog diska i
Holovog senzora, kako bi se eliminisale sistematske greSke meranja proistekle iz
specificnosti samog objekta ispitivanja, tj. motora. Metoda je verifikovana kroz
objavljenu referencu [34], a moze se primeniti 1 na slucajeve primene senzora srodnih
Holovom senzoru, kao $to je induktivni senzor sa napajenjem.

Merenje promenljivog toka ugaone brzine slobodnog kraja kolenastog vratila se
zasnivalo na merenju promenljivog parametara koji ¢e ovde biti oznacen sa At;, a koji
predstavlja vremenski interval izmedu dva susedna inkrementa enkodera. Ve¢ je reCeno
da je uzorkovanje merenih veli¢ina bazirano na unutraSnjem tajmeru uredaja
CompactDAQ-9178 rezolucije 1 MHz. Unutra$nji tajmer je proizvodio pravougaone
naponske signale od 0 do maksimalno +5V sa periodom od po 1,0-10 s (slika 2.8).
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Slika 2.8 — Naponski impulsi unutrasnjeg tajmera uredaja CompactDAQ-9178
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Slika 2.9 — Izmereni analogni naponski signali 1 registrivane uzlazni 1 silazne ivice
naponskih impilsa unutrasnjeg tajmera uredaja CompactDAQ-9178

Vremenski interval Ar; odredivan je prostim brojanjem tacaka, odnosno registrovanih
impulsa unutraSnjeg tajmera (na slici 2.9 su predstavljeni crnim kruZi¢ima) izmedu dve
susedne uzlazne ivice signala sa enkodera, tj. tokom svakog elementarnog perioda od
0,36 stepeni kolenastog vratila. Usvojeno je da je signal sa enkodera na uzlaznoj ivici
ako napon u posmatranoj tacki raste u odnosno na prethodnu tacku 1 ima vrednost vecu
od 0,2 V. Prag od 0,2 V je usvojen na osnovu analize ,sirovog® signala kako bi se
izbegla mogucnost lazne identifikacije uzlazne ivice signala sa enkodera usled
fluktuacija napona oko nulte vrednosti (slika 2.9). Promenljivi tok ugaone brzine
slobodnog kraja kolenastog vratila sada je moguce odrediti iz jednostavne jednaCine:
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2. Metodologija eksperimentalnih ispitivanja i obrade izmerenih podataka

Vrednosti izmerenih napona sa ostalih kanala (piezo elektri¢ni davaci i Holovo davac) u
trenucima registrovanih silaznih ivica signala sa enkodera su zadrzane, a ostale
meduvrednosti su odbacane. Zadrzane vrednosti na slici 2.9 su obelezene kruzi¢ima iste
boje kao i1 izmereni naponski signali. Ovim su sve izmerene veliCine iz vremenskog
domena prevedene u domen ugla obrtanja enkodera (tj. ugla obrtanja slobodnog kraja
kolenastog vratila), uz istovremeno izracunavanje trenutne ugaone brzine na osnovu
procenjenih vremenskih intervala Ar; izmedu inkremenata enkodera. Dakle, u
datotekama dobijenim u ovoj fazi obrade izmerenih signala zadrzane su izmerene
vrednosti u trenucima kada je na izmernom signalu sa enkodera registrovana silazna
ivica. Istovremeno je izracunata trenutna ugaona brzina izmedu susednih uzlaznih ivica,
pri ¢emu je i ona locirana za silaznu ivicu izmedu posmatrane dve uzlazne ivice, kao i
ostale izmerene analogne veli¢ine.

O gresci sa kojom je procenjena ugaona brzina slobodnog kraja kolenastog vratila
prema opisanom postupku i upotrebljivosti ovako dobijene tablicne funkcije, vise reci
¢e biti kasnije.

Obrada naponskog signala dobijenog sa mernog mesta Holov senzor — nazubljeni disk,
tj. na kraju kolenastog vratila motora prema koc¢nici, predstavlja nesto slozeniji proces.
Kako se radi o signalu vrlo malih vrednosti napona, pre njegovog uvodenje u merni
uredaj CompactDAQ-9178 1 memorisanja, bilo ga je neophodno pojacati. Za
pojacavanje ovog signala je ikoristis¢en akvizicioni sistem starije generacije ADS 2000
(slika 2.10). Primenjeni Holov senzor je originalno idejno i konstruktivno reSenje
pokojnog profesora dr Radeta Jankova, kao i akvizicioni sistem ADS 2000. Uz
isporuceni senzor nisu date njegove karakteristike, ali je funkcionalnost uredaja
proverena, a kasnije i viSe puta potvrdena, kroz serije merenja ugaonih brzina kolenatog
vratila motora i bregastog vratila pumpe visokog pritiska.

Slika 2.10 — Akvizicioni sistem starije generacije ADS2000

Pojacani signali fluktuacije napona dobijenih sa Holovog senzora su prikazani su na
slici 2.11. Podebljanom linijjom na tim dijagramima prikazan je tzv. ,,noseéi signal
distorzije®, o kome ¢e vise reci biti kasnije.
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Slika 2.11 — Naponski signali dobijeni obradom signala sa Holovog senzora

Slika 2.12 — Aksijalni (a) i radijalni (b) polozaj davaca u odnosu na nazubljeni disk

Izrazito nepravilan oblik signala prikazanog na slici 2.11, koji znacajno odstupa od
ocekivanog kvazi-sinusnog oblika, posledica je niza faktora, 1 to:

1) Radijalno bacanje oboda nazubljenog diska u odnosu na osu okretanja. Ova
pojava izaziva promene rastojanja izmedu diska 1 Holovog pretvaraca, ¢ime se dobija
nezeljena informacija u izlaznom signalu. Uzrok je greSka u izradi ili montazi
nazubljenog diska. Posledica je da signal sa Holovog davaca fluktuira sa dve periode
tokom jednog radnog ciklusa motora, §to se moze uociti ako se detaljnije analizira slika
2.11.
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2) Tacnost izrade ozubljenja. Prakti¢na istrazivanja firmi AUDI i BOSCH ukazuju
da se tacnosti pri izradi nazubljenih diskova mora posvetiti posebna paznja [35].
Narocito se ulazu napori da ugaono odstupanje izmedu susednih zuba nazubljenog diska
bude $to je moguce manje. Pored toga, dodatno se primenjuje posebna adaptivna
korekcija kada se motor dovodi u rezim prinudnog rada, tzv. ,,motoriranja“. Ugaona
odstupanja izmedu segmenata se tada proraCunavaju na bazi precizno izmerenih
vrednosti vremenskog perioda. Koriste¢i nisko propusni filter, izraCunavaju se i
memorisu odgovaraju¢i korekcini faktori, koji se kasnije uzimaju u obzir pri merenju
ugaone brzine [35].

3) Radijalno pomeranje kolenastog vratila usled zazora u radijalnim leziStima.

4) Radijalno pomeranje kolenastog vratila usled elasticnih deformacija vratila 1
oslonackih lezajeva.

5) Neupravnost nazubljenog diska u odnosu na osu obrtanja. U situaciji kada je
pretvaraC postavljen aksijalno u odnosu na nazubljeni disk (slika 2.12 a), aksijalno
pomeranje nazubljene ploce (z pravac na slici 2.12 a) je unosilo niskofrekventnu gresku
u mereni signal (slika 2.11). Uzrok je greska u izradi ili montaZi i1 aksijalno pomeranje
kolenastog vratila zbog zazora u aksijalnom lezaju.

6) Relativno pomeranje Holovog senzora u odnosu na nazubljeni disk usled
vibracija senzora. Holov senzor je za korpus motora bio fiksiran pomoc¢u krutog nosaca,
Sto bi odgovaralo statickom problemu grede ukljestene na jednom kraju. Zbog visokog
nivoa vibracija motora, nosa¢ 1 Holov pretvara¢ su izloZeni inercijalnim silama kao
pobudi za dodatno oscilovanje u sva tri pravca (pravci X, Y, Z prikazani na slici 2.12).
Frekventni spektar oscilacija Holovog senzora prvenstveno je zavisio od frekvence
slobodnog osciovanja sistema nosac-Holov senzor, koji se razlikuje od frekventnog
spektra vibracija motora, odnosno nazubljenog diska.

7) Nacin montiranja Holovog senzora u odnosu na nazubljeni disk. Holov senzor je
u ovom eksperimentu bio postavljen aksijalno u odnosu na nazubljeni disk (slika 2.12
a). Pri ovoj postavci, kada je nazubljeni disk nailazio pokraj senzora sa svojim
meduzubljem, ispred pretvaraca nije bio metal ve¢ okolni medijum (vazduh), pa je donji
nivo signala na slici 2.11 skoro ravan. Kod ,,radijalne* montaze pretvaraca u odnosu na
nazubljeni disk (slika 2.12 b) nailaskom meduzublja ispred pretvaraca on bi detektovao
prisustvo metala u podnozju zubaca, ali je to rastojanje bilo vece nego u slucaju
prolaska vrhova zubaca. Amplituda signala je tada manja, pa izmereni signal poprima
kvazi simetri¢nu formu. Radijalni polozaj Holovog senzora u odnosu na nazubljeni disk
(slika 2.12 b) se na ovom motoru primenjuje pri merenju ugaone brzine bregastog
vratila PVP. Ugaona brzina bregastog vratila PVP u sklopu ovog eksperimenta nije
merena, ali se detaljnija analiza posledica ovakvog uzajamnog polozaja Holovog
senzora 1 nazubljenog diska moze naciu [34].

Kompleksan postupak obrada signala prikazanih na slici 2.11 1 dobijanje zeljenih
informacija o trenutnim vrednostima ugaonih brzina, mogao bi se podeliti na Cetiri
klju€ne faze.

Prvo §to je potrebno uraditi je analiza dobijenog naponskog signala primenom Furijeove
(spektralne) analize, Sto je 1 prikazano na slici 2.13. Osnovni principi Furijeove
(spektralne) analize tabli¢nih funkcija izrazenih u funkciji obrtanja kolenastog vratila su
objasnjeni u Prilogu C. Na dijagramu sa slike 2.13 se jasno uocava postojanje niskih
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harmonika neo¢ekivano velikih amplituda. Ovakav rezultat ne odgovara fizickoj pojavi
koja se analizira, ali obzirom na izobli¢enost izmerenih ,,sirovih® signala, drugacija
situacija 1 nije moguca.
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Slika 2.13 — Furijeova (spektralna) analiza signala sa Holovog davaca

Sintezom prvih 40. harmonika dobija se kriva koja je na slici 2.11 prikazana debljom
crnom linijom, gde je ona nazvana ,nose¢i signal distorzije®, oko koje fluktuiraju
vrednosti izmerenog napona. U ,noseem signalu distorzije su u velikoj meri
superponirane sve znacajnije sistematske greske merenja koje su i1 dovele do distorzije
sirovog signala. Informacija o promeni ugaone brzine tokom jednog radnog ciklusa je,
ocigledno, sadrZzana u harmonicima oko 256. harmonika (slika 2.13), Sto je direktna
posledica ¢injenice da je nazubljeni disk imao 128 zuba po obodu, proizvodeéi 256
varijacija napona koje registruje Holov senzor tokom radnog ciklusa, tj. tokom dva
obrtaja kolenastog vratila. Sinteza harmonika u neposrednoj okolini 256. harmonika (od
223. do 300.), predstavlja drugu fazu, tzv. ,high-pass filtriranje*, u obradi ovih signala.

Ovaj radikalni rez je baziran na Cinjenici da signali dobijeni sa nazubljenog diska
moraju imati osobine frekventne modulacije. Zna se da je frekventno modulisan signal
prikazan u FFT spektru slican amplitudno modulisanom signalu, ali generalno vaZzi da
frekventno modulisan signal sadrzi mnogo vise boc¢nih pojaseva (,,sidebands) oko
dominantne amplitude nego Sto je to slucaj sa amplitudno modulisanim signalom [36].
Na slici 2.13, a s obzirom na broj zubaca nazubljenog diska, to jedino mogu biti delovi
spektra koji su zadrzani primenom usvojenog high-pass filtera (oko 256. harmonika).
Iako ovde nije koriS¢ena klasicna FFT analiza, izneseno pravilo uopSteno vaziti za sve
varijante Furijeove analize, pa 1 za varijantu koriS¢enu u ovom slucaju. Kriva naponskih
signala sa Holovog senzora nakon high-pass filtriranja je prikazana na slici 2.14.
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Slika 2.14 — Naponski signali sa Holovog senzora nakon high-pass filtriranja
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Slika 2.15 — Uveéan pocetni deo dijagrama na slici 2.14

Trecu fazu predstavlja postupak koji se zasniva na tome da se apscisa na dobijenom
dijagramu fluktuacija napona ponovo izrazi kao funkcije vremena (slika 2.14). Ova
konverzija je ostvarena tako Sto je ugaona podela diktirana rezolucijom enkodera (0,36;
0,72; 1,08; ... stepeni ugla obrtanja) zamenjena parcijalnim sumama izmerenih
vremenskih intervala izmedu susednih inkremenata enkodera—Arz;. Na slici 2.14 je
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prikazana uporedna zavisnost filtriranih fluktuacija naponskih signala, 1 u funkciji ugla
obrtanja kolenastog vratila (donja apscisa) 1 u funkciji vremena (gornja apscisa). Ono
Sto nije ocigledno, a §to je ocekivano, to je da je dobijeni signal frekventno modulisan.
Ali ono $to je ocigledno, a nije pozeljno, to je da je 1 nepravilno amplitudno modulisan.
To znaci da zadrzani harmonici sa slike 2.13 sadrze bo¢ne pojaseve (,,sidebands®)
karakteristicne 1 za amplitudnu 1 za frekventnu modulaciju. Logi¢no objasnjenje
fenomena amplitudne modulacije je relativno pomeranje izmedu Holovog senzora i
nazubljenog diska (z pravci na slici 2.12), usled niza prethodno opisanih pojava. Posto
indukovani napon direktno zavisi od rastojanja izmedu pretvaraca i nazubljenog diska,
malo relativno pomeranje pretvaraca u odnosu na zubce nazubljenog diska u ovom
pravcu (z) je dovelo do amplitudno modulisanog indukovanog napona u senzoru.
Medutim, kao Sto ¢e se kasnije videti, kljucni faktor za procenu trenutne ugaone brzine
vratila je frekventna modulacija naponskog signala kao posledica prolaska zubaca 1
meduzublja nazubljenog diska pored fiksiranog Holovog senzora. Samim tim prisutna
amplitudna modulacija ne bi trebalo da ima ve¢i, direktan uticaj na izmerene ugaone
brzine vratila, a posSto je u frekventnom spektru superponirana sa bo¢nim pojasevima
koji nose korisne informacije frekventne modulacije, praktiéno se ne moZe eliminisati.
Medutim, ova konstatacija nikako ne vazi za relativna pomeranja u druga dva pravca (x
1 y na slici 2.12). Pri tome se, pre svega, misli na relativno pomeranje u x pravcu. U
trenutku kada ispred Holovog senzora upravo nailazi ivica zuba nazubljenog diska,
sopstvene oscilacije senzora su se sasvim sigurno i u punoj meri superponirale sa
frekventnim modulacijama signala nastalim usled realnog kretanja kolenastog vratila
motora, §to mora uticati na povecanje greSke merenja ugaone brzine.

Uvecan pocetni deo dijagrama na slici 2.14 je prikazan na slici 2.15, 1 posluZice za
objasnjenje poslednje, cetvrte faze u obradi signala napona u cilju dobijanja ugaone
brzine. Ako pretpostavimo da se tokom svakog inkrementa enkodera (crne tacke na slici
2.15) indukovani napon na Holovom senzoru menja linearno, interpolacijom se mogu
odrediti polozaji ,,nultih“ vrednosti signala u vremenskom domenu (tacke B 1 E na slici
2.15). Time je odredeno i proteklo vreme tokom svakog segmenta, odnosno perioda
pune kvazi sinusne promene fluktuacija napona sa uglom obrtanja KV, koja odgovara
uglu jednog zuba i meduzublju nazubljenog diska (interval BE na slici 2.16). Ovi
vremenski interval ¢e biti oznacen sa At;.

Softverski je reSeno da se pocCetni, naizgled neiskoriS¢eni deo dijagrama, pre dostizanja
prve nulte vrednosti, odsece 1 prebaci na sam kraj dijagrama prikazanog na slici 2.15.
Time ovaj dijagram pocinje 1 zavrSava sa nultom vredno$cu, sa, u ovom slucaju, 256
punih kvazi sinusnih promena (fluktuacija) napona. Kako je srednja vrednost trenutne
ugaone brzine vratila tokom svakog segmenta ugla obrtanja, po definiciji, jednaka
promeni ugla po vremenu, ona se s obzirom na broj zuba nazubljenog diska (u ovom
slucaju 128) moZe izracunati po vrlo jednostavnom obrascu:
_ 4m _ 0w
Wi = 56t 64at;

(2.2)

Prvu vrednost izraunate srednje, trenutne ugaone brzine najlogi¢nije je pridruZiti
sredini segmenta BE, odnosno ,,srednjoj* tacki G na slici 2.15. Ako se proceni pocetni
ugao dela signala koji se prebacuje na kraj, prva ,srednja* tacka G ¢e za apscisu
izrazenu po uglu obrtanja nazubljenog diska imati vrednost procenjenog pocetnog ugla
uvecanog za polovinu centralnog ugla izmedu levih (ili desnih) ivica zuba nazubljenog
diska, a svaka sledec¢a ¢e u odnosu na prethodnu biti uvecana za punu vrednost tog ugla
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(4 - /256 radijana). Time se dobija zavisnost izraCunate ugaone brzine od ugaone
podele nazubljenog diska. Sve registrovane tacke tekucih uglova nazubljenog diska
(tacke B 1 E na slici 2.15), linearnom interpolacijom se mogu prevesti na tekuci ugao
obrtanja enkodera (na dijagramu sa slike 2.15 elementarni uglovi enkodera od 0,36
stepeni su oznaceni crnim kruzi¢ima). Time je za svaku registrovanu vrednost ugla
obrtanja nazubljenog diska procenjena odgovarajuca vrednost ugla obrtanja enkodera.
Prostim oduzimanjem ovih vrednosti dobija se relativni ugao uvijanja jednog kraja
kolenastog vratila u odnosu na drugi kraj. Ovaj metod predstavlja metod direktnog
merenja relativnog uvijanja krajeva kolenastog vratila, a odgovaraju¢i dijagrami su
prikazani za svaki rezim ispitivanja zajedno sa dijagramima izmerenih ugaonih brzina
(tacka 6.2).

1,5

—— metod direktnog merenja
metod indirektnog merenja

relativno uvijanje krajeva KV (step.)

404 L e
| n=2000 min™

puno opterecenje | ‘ ‘ | ‘ ‘ ‘ ;
-1 ,5 T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T . I .
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720

ugao kolenastog vratila (step.)

Slika 2.16 — Relativno uvijenja krajeva kolenastog vratila dobijeno direktnom
i indirektnom metodom merenja pri 2000 min™ i punom optere¢enju

Poslednji korak je uskladivanje broja tacaka izmerenih ugaonih brzina na oba kraja
kolenastog vratila kao tabli¢nih funkcija. Jasno je da su izmerene ugaone brzine na
slobodnom kraju kolenastog vratila opisane sa 2000 tacaka, dok su ugaone brzine na
kraju kolenastog vratila prema kocnici opisane sa 256 tacaka. Isti broj tacaka od 2000,
obezbeden je Furijeovom harmonijskom analizom 1 sintezom prvih 50 harmonika
izmerene ugaone brzine na kraju kolenastog vratila prema kocnici, pri ¢emu je dobijena
aproksimirana kriva sa istim ugaonim razmakom po apscisi od 0,36 stepeni, kao 1 za
ugaonu brzinu na slobodnom kraju kolenastog vratila. Treba imati u vidu da su sada
vrednosti teku¢ih uglova identi¢ni, ali ne 1 njihov smisao. Kod ugaone brzine izmerene
pomocu enkodera taj tekuci ugao odgovara uglu obrtanja samog enkodera, a kod ugaone
brzine nastale na osnovu signala sa Holovog davaca 1 nazubljenog diska, taj tekuc¢i ugao
odgovara uglu obrtanja nazubljenog diska. Broj odabranih harmonika za analizu 1
sintezu Furijeovim trigonometrijskim polinomom (u ovom sluc¢aju 50), i nije toliko
bitan za namenu izraCunate ugaone brzine na kraju kolenastog vratila prema koc¢nici,
ako je zadovoljen uslov da nije manji od broja harmonika pobudnih momenata koji se
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uzimaju u obzir pri analizi torzionih oscilacija. U ovom radu se nisu analizirali
harmonici pobudnih momenata matematickog reda iznad 50 (motorskog reda iznad
22 %), pa je time ovaj uslov zadovoljen.

Relativno uvijanje jednog kraja kolenastog vratila u odnosu na drugi kraj se moze
proceniti 1 iz poznatih tokova ugaonih brzina krajeva kolenastog vratila. Kako je ugaona
brzina, po definiciji, promena elementarnog ugla obrtanja po vremenu, sa poznatim
trenutnim ugaonim brzinama krajeva kolenastog vratila, za svaki elementarni ugao
obrtanja (0,36 stepeni) moze se izracunati proteklo vreme. Time se dobija zavisnost
uglova obrtanja krajeva kolenastog vratila od vremena. Jasno je da ta zavisnost nije
identicna za oba kraja KV, posto kolenasto vratilo torziono osciluje. Meditim,
linearnom interpolacijom se moze priblizno proceniti vrednost ugla obrtanja zadnjeg
kraja kolenastog vratila za odredenu poziciju ugla obrtanja prednjeg kraja kolenastog
vratila, uzimajuéi u obzir zajedni¢ki faktor: vreme. Razlika ove dve vrednosti
predstavlja relativni ugao uvijanja jednog kraja kolenastog vratila u odnosu na drugi. Na
slici 2.16 su uporedo prikazane dve krive relativnih uvijanja krajeva kolenastog vratila
pri 2000 min” i punom opterecenju. Tanja kriva je dobijena direktnom metodom
merenja na osnovu analiza signala sa davaca polozaja (enkoder i nazubljeni disk).
Podebljana kriva je dobijena indirektnom metodom preko integracije izmerenih ugaonih
brzina. Oc¢igledno je da opisane interpolacije ostavljaju svoj trag pa ne postoji idealno
poklapanje. Medutim, ovaj dijagram predstavlja potvrdu da su tokovi ugaonih brzina
krajeva kolenastog vratila dosta korektno odredeni.

Sasvim je izvesno da je 1 pored koriS¢enja high-pass filtriranja, jedan deo neZeljenih
informacija ipak ostao u obradenim naponskim signalima sa Holovog davaca. Glavni
uzrocnici ove pojave su relativna pomeranja Holovog davaca u dva pravca koji nisu
upravni na zube nazubljenih diskova (pravci x 1 y na slici 2.12), 1 oni koji imaju sasvim
nepredvidljiv uticaj na ovako sloZzen merni lanac (uticaj okolne temperature 1 vlaznosti,
elektricni Sum, itd.). S druge strane, primenjena metoda numericke Furijeove
harmonijske analize, a zatim sinteze kroz upotrebu high pass filtera, kod ovako sloZenih
signala predstavlja matematicko procesiranje koje proizvodi odredenu gresku
interpoliranja. Ovde nije koriS¢ena posebno prilagodena varijanta Furijeove analize
funkcija u vremenskom domenu poznata pod nazivom FFT, ve¢ su opsti principi
Furujeovih transformacija direktno iskoriS¢eni za razvoj numericke metode opisane u
Poglavlju C. Samim tim su izbegnuti problemi vezani za pojavu tzv. ,,curenja® (u svetu
uobiCajeni engleski termin je ,,leakage* [37]), Sto je prateca pojava FFT analize signala
izmerenih u vremenskom domenu koji ne poc€inju 1 ne zavrSavaju se nultim
vrednostima. Problemi sa FFT analizom funkcija radnog procesa izrazenih u
vremenskom domenu, detaljno su analizirani i opisani u referenci [36]. I na kraju, sama
metoda je bazirana na merenju napona male vrednosti koji je pre konacne A/D
konverzije prolazio kroz lanac mernih uredaja starije generacije sa ograni¢enim nivoima
merne tacnosti, uz upotrebu relativno dugackih kablova, Sto uti¢e na povecanja greske
meranja i elektricnog Suma.

2.3  Procena maksimalne greske merenja ugaonih brzina

Poznato je da se sluCajne greSke merenja (kao Sto je elektricni Sum) kod procesa koji
imaju periodicnu promenu najefikasnije otklanjaju osrednjavanjem Sto veceg broja
uzastopnih ciklusa. Taj uslov je u ovom radu delimi¢no ispunjen osrednjavanjem vise
od deset uzastopnih ciklusa za svaki reZim ispitivanja. Kod reSavanja problema
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eliminisanja sistematskih greSaka merenja, u ovom radu je primenjivan visokopojasni
(high-pass) filter. Tesko je proceniti kakav je stvarni efekat ovog filtera poSto uporedo
nisu koriS¢ene tacnije metode merenja (npr. na bazi Doplerovog efekta), koje bi mogle
posluziti za poredenje. Medutim, jasno je da bi tacnost ovde prikazanih metoda merenja
mogla da se poveca svodenjem na manju meru onih faktora koji dovode do sistematskih
greSaka merenja.

Sistematske greSke merenja se ne mogu potpuno eliminisati primenom bilo kakvih
filtera, ali je jako vazno da se postavljanje frekventnih granica usvojenih filtera zasniva
na realnoj fizikalnosti procesa, iskustvu ili dubljoj analizi, 1 $to je najvaznije, da se
jednom usvojeni kritetijumi primenjuju pri obradi svih rezultata merenja.

Ako se pretpostavi da se postupcima filtriranja eliminiSu sistematske greske, i1 ako
zanemarimo greSke numerickih interpolacija, ukupna greSka merenja je posledica
greske u proceni stvarnih ugaonih podela enkodera 1 nazubljenog diska, kao 1 tacnosti
kojom su mereni vremenski intervali u okviru svakog od tih elementarnih ugaonih
segmenata. GreSka merenja trenutne ugaone brzine tokom jednog elementarnog
ugaonog segmenata, i u slucaju enkodera, i u slu¢aju nazubljenog diska, moze se dobiti
diferenciranjem logaritma bazne jednaine za trenutnu ugaonu brzinu (Aw = Aa/At)
[8, 34]. Ako diferencijale posmatramo kao odgovarajuce greske procene: ugaone
brzine—d (Aw), ugaone podele—d (4 c) i1 izmerenog vremena u odgovarajuéem ugaonom
opsegu—d (AT), moglo bi se re¢i da na relativnu greSku izmerenih ugaonih brzina uticu

koli¢nici %:) 1 %, koji pomnozeni sa 100% cine ukupnu relativnu gresku merenja,
izraZzenu u procentima:
& = (%222) - 100% < (“£2 - 7). 100% (2.3)

Proracun ugaonih brzina opisan u ovom radu se posredno ili neposredno zasnivao na
odredivanju vremenskih intervala Ar; izmedu dva susedna inkrementa enkodera (slika
2.9). Tacnost odredivanja ovog parametra direktno uti¢e na greSku merenja ugaonih
brzina. Ve¢ je reCeno da je vremenski interval Az; odredivan prostim brojanjem
registrovanih uzlaznih ivica pravougaonih naponskih signala unutras$njeg tajmer uredaja
CompactDAQ-9178 rezolucije 1 MHz, izmedu dva susedna inkrementa enkodera. Sa
ovom, dosta niskom rezolucijom unutrasnjeg tajmera, period tih signala iznosio je
1,0-10° s (slika 2.8). Primenjeni princip je neizbezno implicirao potencijalnu gresku pri
merenju vremenskog interval Ar;. Na slici 2.8 je prikazano da je greSka merenja
vremenskog perioda oznacenog sa Ay, kada uzlazna ivica signala sa enkodera realno
zapoCinje neposredno ispred trenutno nailazec¢e uzlazne ivice pravougaonog signala
unutraSnjeg tajmera, a sledeca uzlazna ivica signala sa enkodera realno zapocinje
neposredno iza nailazeée uzlazne ivice pravougaonog signala unutrasnjeg tjmera (period
1-1), vrlo mala. Izmereni period Az, je u tom slu€aju priblizno jednak realnoj vrednosti.
U drugom, ekstremnom slucaju, uzlazna ivica signala sa enkodera realno moze zapoceti
neposredno iza trenutno nailaze¢e uzlazne ivice pravougaonog naponskog signala
unutraS$njeg tajmera, a sledeca uzlazna ivica signala sa enkodera realno moZe zapoceti
neposredno ispred nailazeCe uzlazne ivice pravougaonog signala unutraSnjeg tajmera
(period 2-2 na slici 2.8). U tom slucaju greSka vremenskog perioda oznacenog sa At,
moze iznositi i do -2,0-10° s. Ovde je broj registrovanih uzlaznih ivica signala sa
unutrasnjeg tajmera za priblizno dva manji od tacnog broja punih perioda pravougaonih
naponskih signala unutraS$njeg tajmera.
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Prema podacima proizvodaca, maksimalna greska ugaone podele enkodera oznake
HD25 sa 1000 impulsa po obrtaju, za svakih 0,36 stepeni elementarne ugaone podele
1znosi £10%, odnosno 0,036 stepeni.

Tabela 2.2 — Procenjene vrednosti maksimalne relativne greSke merenja ugaonih brzina

enkoder nazubljeni disk
n [min’] 1400 1600 1800 2000 1400 1600 1800 2000
d(4a) [step. KV] 0,036 0,1
Aa [step. KV] 0,36 2,8125
d(AT) [10°5s] 2,0 2,0
12
T, = 120 [s] 0,0857 0,075 0,0667 0,06 0,0857 0,075 0,067 0,06
n
AT [10°s] | 42,857 37,5 33,333 30,0 334,821 292969 260417 234375
d(Aa) .
7g  100% [%] 10,0 3,556
d(AT)
a7 100% (%] 4,667 5,333 6,0 6,667 0,597 0,683 0,768 0,853
& [%] 14,667 15333 16,00 16,667 4,135 4239 4324 4,409

Kod merenja pomoc¢u nazubljenog diska, vremenske pozicije nultih vrednosti signala
odredivane su linearnom interpolacijom na osnovu zabeleZenih vremenskih pozicija
enkodera (slika 2.15). Time je uCinjena racunska greska zbog pretpostavke da su ugao 1
vreme linearno zavisni, ali se ona moZze zanemariti. Nazubljeni disk sa 128 zuba ima
korak (centralni ugao izmedu zuba) od 2,8125 stepena, a tafnost se na osnovu
tehnoloskog postupka izrade moZe proceniti na 6 ugaonih minuta, odnosno 0,1 stepen.
Trajanje jednog radnog ciklusa u sekundama (T;..) se moZe jednostavno odrediti na
osnovu nominalnog broja obrtaja kolenastog vratila (n) datog u min™, ako se 120 podeli
sa n. Prose¢no vreme izmedu dva inkrementa enkodera dobija se kada se T,.. podeli sa
ukupnim brojem inkremenata registrovanih za dva obrtaja kolenastog vratila (2000), a
izmedu dva zuba na nazubljenom disku montiranom na drugom kraju kolenastog vratila
kada se T,.. podeli sa dvostrukim brojem zubaca (256). Maksimalna greska odredivanja
vremenskog perioda izmedu zuba nazubljenog diska je ista kao 1 greSka odredivanja
vremenskog perioda izmedu signala sa inkrementalnog pretvarada (-2-10°s).

Pregled najvaznijih uticajnih faktora i procentualnih vrednosti maksimalnih relativnih
greSaka merenja trenutne ugaone brzine na razliitim krajevima i za razliCite brojeve
obrtaja kolenastog vratila, procenjene na osnovu jednacine (2.3), pod usvojenom
pretpostavkom da su sistematske greske merenja uspeSno eliminisane, dat je u tabeli

2.2. Koli¢nik % - 100% je negativan zato $to je d(AT) uvek negativno, sa ekstremno
moguéom vredno$éu od -2,0-10°s.
Na osnovu podataka iz tabele 2.2 mogu se izvu¢i slede¢i zakljucci:

1) Uticaj greske u ugaonoj podeli enkodera i nazubljenog diska na ukupnu relativnu

greSku izmerenih ugaonih brzina moze biti dominantniji od uticaja greSke izmerenog
proteklog vremena izmedu njihovih elementarnih ugaonih odsecaka.

2) Iujednom iu drugom slucaju relativna greSka merenja pokazuje trend linearnog
rasta sa porastom broja obrtaja, upravo zato Sto se time skracuje trajanje radnog siklusa,
a onda se smanjuje 1 prosecno vreme izmedu susednih zuba nazubljenog diska (4T).

3) GreSka merenja primenom nazubljenog diska je teoretski manja nego kod
primene enkodera, i to, u zavisnosti od broja obrtaja: 3,547 puta (pri 1400 min™) do
3,378 puta (pri 2000 min™"). Medutim, treba imati u vidu da je elementarni ugaoni
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interval pri proceni srednje ugaone brzine kod nazubljenog diska oko 7,8 puta veci nego
kod enkodera. Da je, na primer, koriS¢en nazubljeni disk sa duplo viSe zuba (256), a svi
ostali uticajni faktori ostali nepromenjeni, procenjena maksimalna greSka merenja za
nazubljeni disk na svim brojevima obrtaja bi se, zbog dominantnijeg uticaja parametra
AT, povecala za malo viSe od dva puta 1 priblizila bi se procenjenoj maksimalnoj
relativnoj greSci merenja na enkoderu. S druge strane, smanjivanjem broja zubaca bi se
ovako definisana maksimalna relativna greska merenja pomocu nazubljenog diska
znacajno smanjivanja, ali bi kriva promene ugaone brzine poprimila ravniji tok
priblizavajuéi se srednjoj vrednosti, ¢ime bi se izgubile korisne informacije o stvarnim
promenama ugaone brzine.

4) Istrazivanja na linijskom, dcetvorotaktnom dizel motoru sa Sest cilindara,
objavljena u referenci [38], pokazuju da se osam razli¢itih dinamickih parametara za
dijagnozu izostanka sagorevanja dobro slazu koriS¢enjem dve razlicite tehnike merenja
ugaonih brzina: pomocu zuba zupcanika na zamajcu 1 optickog enkodera. Eksperiment
je pokrivao rad motora na praznom hodu i niskim brojevima obrtaja, pri cemu je jo$
varirana frekvencija uzorkovanja 1 frekvencija unutraSnjeg tajmera akvizicionog
uredaja. Rezultati su posebno interesantni posSto je bezkontaktna metoda koriS¢enja
cilindri¢nih formi sa ozubljenjem (ozubljenja na zamajcu, zupCanici, nazubljeni diskovi,
itd.) daleko prakticnija, jeftinija 1 opSte prihvacena za dijagnostiku rada motora u
realnim uslovima. S druge strane, ako nam je potrebna informacija o ugaonoj brzini
nekog od obrtih vratila na motoru koja nemaju ,,slobodan kraj“, i gde je nemoguce
ucvrstiti opticki enkoder (npr. bregasto vratilo pumpe visokog pritiska), koriS¢enje
ozubljenja moze predstavljati primarnu metodu merenja. U ovom radu nije vrSeno takvo
ili slicno poredenje, ali uporedna analiza prvog i srednjeg ciklusa izmerenih ugaonih
brzina kolenastog vratila sa enkoderom 1 nazubljenim diskom pokazuje da je
ponovljivost rezultata merenja prvog ciklusa u odnosu na osrednjeni ciklus za metodu
zasnovanu na upotrebi enkodera daleko bolja nego za drugu metodu. Sasvim je izvesno
da uzrok tome treba traziti u specificnom 1 slozenom postupku merenja pomocu
nazubljenog diska, zaostalim sistematskim greskama merenja, a zatim 1 matematickom
procesiranju sirovog signala u pokuSaju da se eliminiSu sistematske greske merenja.
Posto je tesko proceniti koliki je uticaj zaostalih sistematskih greSaka na ukupnu gresku
merenja pomoc¢u nazubljenog diska bez koriS¢enja neke preciznije metode (na primer
laserske na bazi Doplerovog (Doppler) efekta [39]), rezultate date u tabeli 2.2 vezane za
ovu metodu merenja treba uzeti sa rezervom, 1 viSe kao teoretski prilaz problemu greske
merenja.

Procenjene vrednosti maksimalnih relativnih greSaka merenja ugaonih brzina (tabela
2.2) nisu beznacajne. Ipak se ovde radi o ekstremnim vrednostima pri najnepovoljnijem
odnosu uticajnih faktora. Ako se uzme u obzir da su sve krive tokova ugaonih brzina
dobijene osrednjavanjem podataka najmanje deset uzastopnih ciklusa, sa sigurnos¢u se
moze re¢i da je sistematska greSka merenja znaCajno smanjenja, a dalja analiza 1
prakti¢na iskustva pokazuje potpunu primenljivost izmerenih ugaonih brzina.

24 Odredivanje tokova pritiska u cilindrima motora

Signali sa AVL-ovih piezo elekti¢nih davaca oznake 12QP505¢lk postavljenih u prvom
levom 1 tre¢em desnom cilindru, pre uvodenja u akvizicioni uredaj CompactDAQ-9178,
pojacavani su u pojacivacu punjenja oznake AVL-3056 AO1. Proizvodac je za piezo
elektricne davace 12QP505clk garantovao linearnost generisanog napona i pritiska u
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opsegu od 0 do 150 bara. Pre ugradnje piezo elektricnih davaca na motor izvrSena je
kalibracija mernih lanaca: piezo -elektricni davaci-povezujuéi kablovi—pojacivac
punjenja. Kalibracija je podrazumevala ocitavanje napona dobijenog posle pojacavanja
za zadati pritisak kome je bio izlozen piezo davaé. Zadati pritisak je obezbedivan
koriS¢enjem sistema za kalibraciju sa tegovina poznate mase. Osrednjavanjem vise
izmerenih vrednosti napona za razliite pritiske na piezo davacima, dobijeni su
kalibracioni faktori izrazeni u bar/V kojim su mnozeni izmereni naponi sa piezo davaca
kako bi se dobila informacija o tokovima pritisaka radne marerije u posmatranom
prvom levom i tre¢em desnom cilindru motora. Na slici 2.17 strelicom je pokazan
kori§¢eni pojacivac¢ punjenja AVL-3056 AO1. Ispod njega je uredaj za merenje masene
potrosnje goriva, a skroz desno su uredaji za merenje protoka ulja u razliitim
magistralama sistema za podmazivanje i protoka rashladne te¢nosti za meduhladenje
sabijenog vazduha iza turbokompresora.

sesEs

HHHH

Slika 2.17 — Pojac¢ivac punjenja oznake AVL-3056 A0l

Pojacani naponski signali sa piezo elektricnih davaca nakon mnozenja kalibracionim
faktorima ne odrazavaju realan tok pritiska radne materije tokom radnog ciklusa, posto
piezo elektri¢ni davaci ne registruju apsolutni pritisak, ve¢ razliku pritisaka u odnosu na
refrentni nivo. Dalje procesiranje dobijenih krivih se sastoji u pomeranju i po apscisi i
po ordinati u cilju logickog povezivanja sa radnim procesom motora. Pomeranje po
ordinati se u tehni¢koj praksi naziva i “odredivanje nulte linije, a pomeranje po apscisi
,odredivanje spoljne mrtve tacke™ ili ,,odredivanje ugla termodinamickih gubitaka®.
Oba ova postupka se izvode u skladu sa zakonima termodinamike, i bi¢e opisana u
tackama koje slede.

2.5  Odredivanje spoljnje mrtve tacke na dijagramu izmerenog pritiska

Ta¢nu identifikaciju polozaja SMT na snimljenim dijagramima pritisaka je moguce
realizovati pomocu posebnih senzora (magnetnih, induktivnih, na bazi piezo efekta,
itd.). Ako se takvi senzori ne koriste, mora se pristupiti alternativnim, manje taénim
metodama. Identifikacija polozaja SMT prema tim alternativnim postupcima se po
pravilu izvodi analizom indiciranog ciklusa bez sagorevanja. Usled postojanja toplotnih
gubitaka 1 gubitka mase radne materije kroz procepe, tok pritiska ciklusa bez
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sagorevanja nije simetrican u odnosu na SMT, ve¢ je pik dijagrama pomeren i nalazi se
nesto pre geometrijske mrtve tacke. Ugao termodinamickih gubitaka je reda veliine
1 stepen KV, 1 zavisi od brojnih faktora. Postoje primeri proracuna koji ukazuju da
greSka od 1 stepena KV u proceni polozaja SMT moze proizvesti gresku do 9 procenata
u izraCunatoj vrednosti srednjeg indikatorskog pritiska [9]. Kod motora ispitivanog u
ovom radu, u zavisnosti od rezima ispitivanja, srednji indikatorski pritisak za procenjeni
ugao termodinamickih gubitaka je bio manji za 5 do 6% u odnosu na sluc¢aj kada je pik
krive pritiska postavljen u geometrijsku mrtvu tacku.

Problemima identifikacije SMT 1 odredivanja nulte linije na p —a dijagramima
intenzivno se bavio Gunter Hoenberg (Giinter Hohenberg) pocetkom 70—ih godina
proSlog veka [11]. Vrednost njegovih istrazivanja u proceni ugla termodinamickih
gubitata nije toliko u primenljivosti izloZzenog proracuna, koliko u eksperimentalnim
rezultatima dobijenim osrednjavanjem izmerenih rezultata na vecem broju razli¢itih
motora.

U referenci [11] se poSlo od ¢injenice da je ugao termodinamickih gubitaka (Aa)
rezultat zbirnog delovanja ugla gubitaka zbog razmene toplote sa okolinom (Aay,) i
ugla gubitaka zbog curenja radne materije kroz procepe izmedu klipa 1 klipnih prstenova

(Aay):
Aa = Aay, + Aay, (2.4)

Po izlozenom postupku, odredivanje Aa se bazira na snimljenom pritisku u jednom
cilindru motora kada se u njemu nije deSavalo sagorevanje, pri ¢emu se analiza
usmerava samo na uzak domen dijagrama od jednog stepena kolenastog vratila,
neposredno pre geometrijske mrtve tacke, u kojem se realno nalazi maksimum pritiska
ciklusa bez sagorevanja. Teoretski osnov proracuna je prvi zakon termodinemike u
diferencijalnom obliku. Usvojena je predpostavka da se vazduh u cilindru u kome je
izostalo sagorevanje tokom visokopritisnog dela p — a dijagrama ponaSa kao idealan
gas. Sve jednaCine u [11] su prilagodene izrazavanju ugla kolenastog vratila u
stepenima, a ne u radijanima.

Predlozen je slede¢i konaCan izraz za izraCunavanje ugla termodinamickih gubitaka

usled razmene toplote usisanog vazduha 1 okoline (tzv. ugao toplotnih gubitaka) [11]:
Aa,, =—280 = 4¢ (2.5)

p p
Pmax'?'Kl Pmax'?'lﬁ

gde se Aa,, dobija u stepenima kolenastog vratila, m - Aq (odnosno AQ) se izrazava u
kcal

[stepen KV stepen KV?2

karakteristika klipnog mehanizma se izraCunava iz jednacine (2.6).

m3

], pritisak pnqac u [Pal, a konstanta K; [ ] kao geometrijska

av
K, =(— 2.6
! (da)a=361 stepen KV ( )
Za njeno priblizno izracunavanje predloZen je izraz:
K, ~3,05-10*-V, - (% + /1) 2.7)

gde je V,, [m3] radna zapremina cilindra motora, a A kinematska karakteristika klipnog
mehanizma.
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Prema izrazu datom jednac¢inom (2.5), ugao toplotnih gubitaka se direktno procenjuje na
osnovu razmenjene toplote AQ na uskom segmentu ugla kolenastog vratila [360 —
Aa,360] izrazenog u stepenima, geometrijskih karakteristika klipnog mehanizma
sadrzanih u koeficijentu K;, a obrnuto ja proporcionalan maksimalnom pritisku ciklusa
bez sagorevanja na datom rezimu rada motora. Indirektno, preko parametrara AQ 1
Pmax> Nij€ tesSko prepoznati direktan uticaj broja obrtaja n na ugao toplotnih gubitaka.

Za procenu faznog pomeraja maksimalne temperature u odnosu na spoljnu mrtvu tacku
(Aay,), 1izveden je priblizan izraz:

—— _ miAq _  AQ
AaW B Pmax K1 B Pmax-K1 (28)
1z jednacina (2.5) 1(2.8) sledi da je:
Aay, = 35 Aay, (2.9)

Dakle, za osrednjeno ¢, kao funkcije srednje temperature gasa u cilindru, Aay, je
otprilike za koli¢nik %’ vece od Aay,. Koli¢nik %’ je procenjen na =~ 3,5, mada je
prose¢na vrednost ovog koli¢nika bliza vrednosti 3,8. Medutim, izgleda da koeficijent
3,5 zaista vernije odgovara maksimalnoj temperaturi proracunatoj na osnovu jednaéine

stanja gde se usvaja da se vazduh ponasa kao idealan gas, posSto je autor ovog rada tu
zavisnost proveravao za motor nad kojim je vrSen eksperiment.

Gubitak gasa iz cilindra (dm) je funkcija vremena i povrSine efektivnog protoc¢nog
preseka (A;). U ovim oblastima vlada natkritiCan odnos pritiska, pa se primenjuju
poznate jednacine protoka:

2
dm = A, * Umax P * ﬁdt (2.10)
S
_ 2 \x-1 . n
Hmax = (}t+1) n+1 (2'11)

v . dm Am . .. v . . . v
Koli¢nik 2~ Je prema [11] izjednaCen sa ekvivalentnom imaginarnom koli¢inom
gasa koja se Siri u zamiSljenom malom cilindru sa klipom, pridodatom komori

sagorevanja na segmentu p — a dijagramima od 359 do 360 stepeni ugla obrtanja
kolenastog vratila.

Posle niza uprosc¢avanja, predlozen je konaCan priblizan izraz za izracunavanje
komponente ugla termodinamickih gubitaka usled gubitaka radne materije kroz procepe
Aa;:

Aa, ~ 1,927VT-AL (2.12)

n-Kq
gde je T [K] temperatura vazduha pri maksimalnom pritisku py,ee, n [Min~1] broj

3
obrtaja motora, A; [ m?] povrSina efektivnog popre¢nog preseka, a K; [—Stepr:n sz]

konstanta ¢ije je izraCunavanje predlozeno prema jednacini (2.7).

Eksperimentalno je dokazano da se povrSina efektivnog poprecnog preseka kroz koji
izstrujava gas iz cilindra strmo priblizava nekoj konstantnoj vrednosti kako se povecava
pritisak gasa u cilindru. Za izraCunavanje priblizne vrednosti efektivnog poprecnog
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preseka A; u [mm?] preporudena je empirijska jednagina potkrepljena rezultatima
merenja:

A, = (0,003 +0,004) - D (2.13)
gde je D, pre¢nik klipa izrazen u [mm].

Ugao gubitaka usled curenja gasa Aq; prema jednacini (2.12) direktno zavisi od
geometrijskih karakteristika motora sadrZanih u koli¢niku 2—L, temperature gasa pri uglu
1

KV 360 — Aa kada je pritisak gasa u cilindru najveéi, a obrnuto je srazmeran broju
obrtaja KV motora.

I pored grubih aproksimacija u prikazanim jednacinama, one pruzaju dobar uvid na
najuticajnije faktore ugla termodinamickih gubitaka.

Ve¢ je receno, da ono S$to je zaista vredno u referenci [11] su rezultati dobijeni
neposrednim merenjem. Zavisnost Aa od broja obrtaja, pri punom opterecenju, koja je
dobijena osrednjavanjem rezultata merenja na viSe ispitanih motora je prikazana na slici
2.18. Tacna pozicija SMT je odredivana pomocu posebnog magnetnog senzora
smestenog u komori sagorevanja.

Neposredna merenja prema [11] pokazuju da se, pri konstantnom broju obrtaja, ukupni
ugao termodinamickih gubitaka povecava za izvesnu vrednost, kako se smanjuje
optere¢enje motora, odnosno srednji efektivni pritisak. Osrednjena kriva porasta Aa (sa
0,9 na 1,1) po opadajucoj krivoj optereenja, za broj obrtaja 1500 min™, prikazana je na
slici 2.19. Razvijenim proraCunom moZe se ste¢i uvid zaSto se ovo deSava. Sa
povecanjem opterecenja povecava se pritisak p,,q, koji znacajnije uti¢e na pad Aa nego
Sto on raste zbog porasta razmenjene toplote AQ usled ve¢e mase gasa u cilindru (m).
Korekciju Aa u zavisnosti od nivoa optere¢enja (saglasno dijagramu na slici 2.19) je
neophodno uzeti u obzir pri proceni ugla termodinamickih gubitaka na osnovu
dijagrama datog na slici 2.18.

1.2 |
< /
J Q
3 KV -
0.8 = |
-~ =
L~ &
0,6 =
0,4
0,2 e T
— - =
0 el | -1 |
N I 1w L
5000 3000 2000 1500 1000 800 - 600
n

Slika 2.18 - Preporuc¢ene vrednosti ugla termodinamickih gubitaka
u zavisnosti od broja obrtaja pri punom opterecenju motora [11]
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—
-
[

= i & izmerene vrednosti i
x i n=1500 min™! ' |
% | i { I ! b
2 1,0 ;. ; —
= . -
! | | |
0,9 : ‘ , : j S0
1 | : | i | -.4'
GO B I A A O e b
[ A N A R R
0.8 - ' : ’ :
1 2 3

4 5 6 7 8
srednji efektivni pritisak pme (bar)

Slika 2.19 - Porast vrednosti ugla termodinamickih gubitaka sa smanjenjem
opterecenja pri broju obrtaja 1500 min™ [11]

lako dijagram na slici 2.18 predstavljaja solidnu preporuku za brzo, orijentaciono
odredivanje ugla termodinamickih gubitaka bilo kog motora, zapazeno je da je u opsegu
niZzih brojeva obrtaja preporuc¢eno Aa u dobroj saglasnosti sa izmerenim rezultatima kod
ve¢ine motora, dok u oblastima visih brojeva obrtaja, kod nekih motora, izmerene
vrednosti pokazuju tendenciju manjeg ili ve¢eg odstupanja [11].

Kako je proces bez sagorevanja motora koji se razmatra u ovom radu snimljen pri
brojevima obrtaja od 1500 min' do 2000 min”, trebalo bi o&ekivati da ugao
termodinamickih gubitaka ima vrednosti slicne onima datim dijagramu sa slike 2.18.
Posto je merenje ciklusa bez sagorevanja vrSeno pri viSim nivoima opterec¢enja (oko
75% od maksimalnog), korekcija zbog nivoa opterecenja ne bi trebala da iznosi vise od
0,05 stepena ugla kolenastog vratila. Iz ovoga sledi da bi, npr. za merenje pritiska bez
sagorevanja pri 2000 min™', ukupan ugao termodinamickih gubitaka trebalo da iznosi
oko 0,85 stepeni kolenastog vratila.

Od novijih metoda procene ugla termodinamickih gubitaka treba izdvojiti one koje se
zasnivaju na matematickom modeliranju p — a dijagrama, korekciji p — a dijagrama
praenjem simetrije/asimetrije toka pritiska u p —V dijagramu, pracenju polozaja
prevojnih taaka p — a dijagrama, eksplicitnoj termodinamickoj analizi toka pritiska i
pracenju oblika T — S dijagrama. Poslednja dva pristupa zasluzuju posebnu paznju.
Eksplicitna termodinamicka analiza toka pritiska je dosta efikasan postupak osetljiv na
greske pri proceni pocetnih uslova, dok bi se za pra¢enje oblika T — S dijagrama moglo
re¢i da predstavlja manje slozen i dosta efikasan metod procene ugla termodinamickih
gubitaka. U tom smislu je jako interesantan postupak koji je opisan u [13]. Mada se u
izvornom obliku procedura odredivanja ugla termodinamickih gubitaka prema [13]
odnosi na motore sa upaljenjem smeSe varnicom (oto motore), dakle na motore sa
manjim stepenima kompresije, u ovom radu ¢e se postupak izlozen u [13], uz izvesne
korekcije, primeniti 1 kod ispitivanog dizel-motora. Efikasnost primene ove metode na
konkretnom motoru sa upaljenjem smeSe varnicom je demonstrirana u referenci [15].

Teoretska osnova ovog postupka se zasniva na poredenju jednacina za promenu
entropije pri sabijanju i1 ekspanziji u neposrednoj okolini maksimuma T — s dijagrama, i
zaklju¢ku da mora postojati simetricnost T — s dijagrama u neposrednoj okolini tog
maksimuma [13].
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Ako se usvoji da se proces bez sagorevanja odvija bez gubitka mase, transformacija
energije po jedinici mase se moze predstaviti prvim zakonom termodinamike, pa vaze
sledece jednacine:

dq = pdv+ du (2.14)
du = ¢, -dT (2.15)

Usvojeno je da se vazduh u cilindru tokom visokopritisnog dela p — a dijagrama
ponasa kao idealan gas, pa vazi jednaCina:

p-v=R-T (2.16)

Specificna zapremina 1 izvod specificne zapremine po uglu kolenastog vratila se mogu
dobiti iz jednacina:

" [V_h #4141 cos(@) -1 JI- @ sin(a))Z]] 2.17)

m -1 2
dv — 1 . Vi Nei Asina-cosa
da m 2 [Sm(a) + M—(Asin(a))z] (2-18)

Iz pretpostavke da vazi jednacina (2.16) prema kojoj se se radna materija ponasa kao
idealan gas, sledi jednacina:
w4 _ dr
v P T

(2.19)
Prema drugom zakonu termodinamike zna se da je promena specifi¢ne entropije:

ds = & (2.20)

Primenom jednacina (2.14), (2.15), (2.19) 1 (2.20) promena specifi¢ne entropije moze da
se izrazi i kao:

1 :
ds = ;'[CU' dT + pdv] = ¢, - ?‘FT > (2.21)
odnosno:
dr d
ds = ¢, —+R- = (2.22)

Kako je na istrazivanom intervalu oko SMT promena temperature relativno mala, a
proces se odvija pri veoma maloj promeni zapremine, specifi¢na toplota ¢, za vazduh se
moze odrediti iz izraza [7]:

¢, = 14455-[0,2925 - (T — Ty,) - 1076 + 15,536 - (T —T,,,) - 10~ + 4,896] [kgLK] (2.23)
Specificne toplote ¢, ¢, 1 gasna konstanta R zadovoljavaju relaciju:
Cp =Cy +R (2.24)

Za izraCunavanje specificne toplote pri konstantnom pritisku ¢, u referenci [14] je
predloZen izraz:
2 3
¢, = 1403,06 — 360,72 22+ 108,24 (12°) - 1079 (122) [kg’—K (2.25)

Masa gasa u cilindru je kao 1 u [13] racunata prema jednacini stanja gasa u trenutku
zatvaranju usisnog ventila:
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m = Pcivz’Vuz (226)
RTyz

Temperatura Ty, je grubo procenjena pomoc¢u empirijskog obrasca datog u [16]:
Tyz = Tux - 0,833 + 86 [K] (2.27)

gde indeks uk ima znacenje usisni kolektor, dok indeks UZ ima znaCenje ugao
zatvaranja usisnog ventila. Uz pretpostavku da se radna materija ponasa kao idealan gas,
srednja temperatura gasa tokom indiciranja se moze odrediti iz jednacine:

T(a) = 22V@ (2.28)

m-R
Simetricnost T — s dijagrama u neposrednoj okolini maksimalne vrednosti temperature

po ovom postupku se postize samo ako su istovremeno pravilno odredeni stepen
kompresije 1 ugao termodinamickih gubitaka.

Ako se pogleda diferencijalna jednacina (2.22), uocava se da postoji ogranienje u
pogledu koraka pri izraunavanju prirastaja specifi¢ne entropije ds, posto je raCunanje
koli¢nika dT—T uslovljeno rezolucijom enkodera pri snimanju krive pritiska. S druge

strane, snimljena kriva pritiska, 1 pored toga §to je nastala osrednjavanjem dvanaest
uzastopnih ciklusa, ima neprirodnu konveksnost bas na delu oko maksimalne vrednosti,
pa se na 0Snovu Nje Pr,q, N€ MoZze pravilno proceniti (slika 2.20). Ova dva problema se
istovremeno mogu reSiti tako Sto se kriva pritiska dobijena merenjem aproksimira
Furijeovim trigonometrijskim polinomom prema postupku objaSnjenom Prilogu C.

i _ |
— 67 n = 2000 min

57_- e filtrirano i aproksimirano funkcijom p(«)

1 —e—izmereno
——r 77—

350 352 354 356 358 360 362 364 366 368 370

ugao kolenastog vratila (step.)

56

Slika 2.20 — Izmerena 1 filtrirana (aproksimirana) kriva pritiska bez sagorevanja sa
procenjenom SMT

Aproksimiraju¢a kriva znatno tacnije ukazuje na poziciju Py, @ Njen matematicki
zapis se moze iskoristiti 1 za izraCunavanje srednje temperature gasa pri bilo kom
proizvoljnom uglu kolenastog vratila prema jednacini (2.28), 1 dobijanje nove tablicne
funkcije sa bilo kojim prirastajem ugla kolenastog vratila da (odnosno Aa). U ovom
slu¢aju rezolucija enkodera je diktirala dobijanje izmerene krive pritiska sa priraStajem
ugla kolenastog vratila od 0,36 stepeni. Svi dalji proracuni su vrSeni sa aproksimiranom
krivom pritiska kod koje je prirastaj ugla kolenastog vratila iznosio 0,1 stepen, $to je
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obezbedivalo povoljniju matematicku tacnost pri zameni diferencijala u napred
navedenim jedna¢inama odgovaraju¢im kona¢nim razlikama.
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S druge strane diferencijalna jednaCina (2.22) u sebi sadrzi parametre dT—T 1 ‘i—v, koji bi

zajedno sa parametrom d?p morali zadovoljiti jednacinu (2.19). Dijagrami tokova ovih

parametara, nakon zamene diferencijala kona¢nim razlikama, trideset stepeni levo 1

desno
2.22,

od SMT, prikazan je na slici 2.21. Podebljane linije na toj slici, kao 1 na slikama
2.23 1 2.24 koje slede, se odnose na stanje nakon Sto je odreden ugao

termodinamickih gubitaka, a tanke linije na stanje kada je kriva pritiska bila
pozicionirana tako da svoj maksimum ima u geometrijskoj mrtvoj tacki (360 stepeni

ugla o

)

2)

brtanja KV). Prikazane krive na slici 2.21 ukazuju na dve bitne stvari:

Diferencijalna jednacina (2.19) je u potpunosti zadovoljena, $to znaci da se u

proradun priraStaja entropije prema jednacini (2.22) ulazi sa korektnim

. AT . Av

vrednostima i
.. AT Av . Ap .. e
Nijedan od parametara —> - 1 —- se ne sme zanemariti u odgovaraju¢im

proracunima, poSto se radi o veli¢inama istog reda. To se posebno odnosi na
Av ve 4. v v qe, . . .

parametar — za koji bi se pogresno moglo pomisliti da je s obzirom na male

promene specifiéne zapremine, kako se klip priblizava SMT, zanemarljiv u

45
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AT . A . . . .
odnosu na ?T 1 ?p. Dijagram prikazan na slici 2.21 u potpunosti odgovara

rezultatima publikovanim u referenci [ 14].

Dijagrami promene c,, - AT—T, R- Av—v koji u zbiru daju prirastaj entropije As, trideset stepeni
levo 1 desno od SMT, prikazan je na slici 2.22. Treba zapaziti da je simetri¢nost
prirasStaja entropije As u odnosu na SMT znatno poboljSana nakon odredenog polozaja
maksimuma pritiska u odnosu na stanje kada je ugaoni poloZaj pae blO U
geometrijskoj mrtvoj tacki, Sto je takode u saglasnosti sa adekvatnim podacima u
referenci [14].

Nakon zamene diferencijala odgovaraju¢im kona¢nim razlikama, jednacina za
izraCunavanje priraStaja specificne entropije (2.22) prelazi u oblik:

As; = c(T(a;)) - &2 4 g . A0 (2.29)

T(a;) v(a;)
Principijelan tok specifi¢ne entropije se sada mozZe dobiti iz jednacine:
Sivp =S; + ASi (230)

Na slici 2.23 je prikazana promena temperature 1 principijelna promena specificne
entropije gasa, a na slici 2.24 promena pritiska i1 zapremine gasa, trideset stepeni ugla
KV ispred 1 iza SMT. Variranje stepena kompresije za posledicu ima promenu krive
zapremine (slika 2.24). Krajnji rezultat je dobijanje nove krive temperature prema
jednacini (2.28), Sto se jasno vidi na slici 2.23, kao 1 krivih prirastaja specifi¢ne
entropije (slika 2.22) 1 specificne entropije (slika 2.23).

Postupak procene ugla termodinamickih gubitaka i1 stepena kompresije se zasniva na
variranju ovih parametara dok se ne postigne simetri¢nost T — s dijagrama u okolini
njegovog maksimuma, tj. na putu od neke vrednosti temperature T; do maksimalne
(Tmax), 1 0d Ty, do Ty, kako je to slikovito prikazano na slici 2.23. Jasno je da
temperatute T; 1 T, imaju istu vrednost, ali se nalaze na suprotnim stranama u odnosu na
Tmax-

[lustracija postupka traganja za odgovarajuim vrednostima Aa 1 A¢ je prikazana na
slici 2.25. Na dijagramima sa leve strane specifi¢na entropija je direktno raCunata iz
jednacine (2.30). Bolji uvid u simetri¢nost T — s dijagrama se moze posti¢i ako se krene
od tacke k gde je zabelezena temperatura T,,,,,, pa se ide do tacke gde je Ty, pri Cemu se
specificna entropija racuna po jednacini:

Tmax - Tl = Sk—i-1 = Sk—-i — ASk—i (2-31)

1 s druge strane od T4, do T, po jednacini:

Tmax = T2 = Sk4it1 = Sk+i — DSkqy (2.32)

U tom slucaju se deo T — s krive na segmentu T,,,, — T, dobija kao slika u ogledalu 1
olakSava se vizuelo pracenje simetricnosti T — s krive u odnosu na T,,,,, U procesu
iterativnog traganja za nepoznatim parametrima Aa i Ae. Takvi dijagrami su prikazani
na desnoj strani slike 2.25.

Izvoriste greske u odredivanju stepena kompresije treba traziti u nedovoljno ta¢nom
proracunu geometrijski dosta slozene kompresione zapremine, u promeni te zapremine
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2. Metodologija eksperimentalnih ispitivanja i obrade izmerenih podataka

usled depozita natalozenih na zidovima komore sagorevanja tokom eksploatacije
motora ili u Sirokim livackim tolerancijama tokom izrade glave motora. Kako stepen
kompresije utie na tok krive specificne zapremine (slika 2.24), a samim tim 1 na
pirastaj specifi¢ne entropije, on neizbeZzno mora imati uticaj 1 na oblik T — s dijagrama.
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Slika 2.25 — Faze u procesu traganja za vrednostima parametara Aa 1 Ae

Stepen kompresije veci od realne vrednosti dovodi do povijanja T — s krive na levu
stranu, dok stepen kompresije manji od realne vrednosti rezultira povijanju T — s krive
na desnu stranu [13].

Postojanje greske u odredivanju polozaja SMT, na T —s dijagramu se manifestuje
petljom koja nema termodinamickog smisla (dijagram 2.25 b desno). Variranjem
polozaja SMT mozZe se uticati na oblik petlje, a znak da se ide u dobrom pravcu je
nestanak petlje 1 prelazak oblika T — s dijagrama u krivu sa konkavnim pikom. Sa ta¢no
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2. Metodologija eksperimentalnih ispitivanja i obrade izmerenih podataka

odredenim parametrima Aa i Ae dobija se simetriCan T — s dijagram u neposrednoj
okolini T}y, (dijagram 2.25 c).

Ispostavilo se da je ovom kombinacijom kriterijuma simetri¢nosti T — s dijagrama, 1
kod predmetnog dizel-motora, moguce odrediti parametar Aa koji se dobro slaze sa
preporucenim vrednostima na slikama 2.18 1 2.19. Odredivanje parametara Aa 1 A¢ je
izvrSeno na osnovu serije ciklusa bez sagorevanja izmerenih na razli¢itim brojevima
obrtaja (1500 min” do 2000 min™), pri optereéenjima koja su iznosila oko 75%
maksimalnih opterec¢enja, 1 to iterativnim postupkom, koji je za krajnji cilj imao
dobijanje simetri¢nith T — s dijagrama u neposrednoj okolini maksimalne temperature
(slika 2.25 c). Kako je tokom indiciranja cilindra motor usisavao Cist vazduh, za
proracun su koriS¢ena termodinamicka svojstva vazduha, gde je on posmatran kao
idealan gas. Ovo upoSc¢avanje ne bi trebalo da pravi veliku gresku tokom proracuna.
Detaljnije analize govore da primena jednacine stanja idealnog gasa umesto jednacine
stanja realnog gasa, daje greske proracuna manju od 4% [7].

— — 990
n = 2000 min _ n = 2000 min”'
X 985
=
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975 4

970 4
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950 4

945 4

940
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Slika 2.26 — Zavisnost T — s dijagrama od zadatih pocetnih uslova

Tvrdnja izneta u [13] da se tacnost procene po ovoj metodi ne smanjuje ako se
temperatura gasa u trenutku zatvaranja usisnog ventila Ty, kao pocetni uslov koji je
potrebno zadati, ne proceni najpreciznije, pokazala se tacnom. Simetri¢nost T —s
dijagrama je dobijena i1 ako temperatura vazduha u usisnom kolektoru Ty, na osnovu
koje se izraunava Ty, (jednadina 2.27) varira u opsegu = 5°C u odnosu na izmerenu
vrednost od 74 °C, $to je ilustrovano na slici 2.26. Ova osobina primenjene metode bi
joj mogla dati prednost 1 nad slicnim, ta¢nijim metodama koje su koncipirane tako da se
uporedo traga za vrednostima komponenti ugla termodinamickih gubitaka Aay, 1 Ay,
kao Sto je metoda opisana u referenci [14]. U toj referenci se detaljnije prilazi analizi
izraza za promenu entropije gde se ona naziva funkcijom gubitaka. Uspostavlanjem
veze izmedu promene entropije 1 relativne promene zapremine, predlozeni su izrazi za
eksplicitno izracunavanje ugla termodinamickih gubitaka sa tvrdnjom da je moguce
posti¢i taénost od 0,1° KV. Proracun prema metodi opisanoj u [14] nije vrSen u ovom
radu, pre svega zato Sto je procenjeno da se kod nadpunjenih motora teSko mogu sa
potrebnom tacnosS¢u odrediti zahtevani pocetni uslovi (tempetatura 1 pritisak gasa u
trenutku zatvaranja usisnog ventila). Drugi razlog je taj S$to uporedna primena
iskustvenih podataka prema [11] 1 rezultata proraCuna prema [13] pokazuje
zadovoljavaju¢e poklapanje na osnovu kojeg moze da se stekne dosta realan uvid o
trazenom uglu termodinamickih gubitaka. Medutim, na viSe mesta je referenca [14]
posluzila za poredenje sa rezultatima proracuna prikazanog u ovom radu, i pokazalo se
da se ti rezultati u velikoj meri poklapaju.
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Na kraju treba skrenuti paznju, da 1ako izloZeni postupak odredivanja ugla
termodinamickih gubitaka zasnovan na simetri¢nosti T — s dijagrama ne ukljucuje
zasebno odredivanje komponente Aq; kao posledice gubitaka radne materije kroz
procepe, takva informacija je sadrZzana u izmerenoj krivoj pritiska na kojoj se bazira ceo
proracun opisan u refernci [13].

Prikazani postupak procene ugla termodinamickih gubitaka 1 realnog stepena
kompresije se odnosi na prvi cilindar leve strane motora. Pomeranjem svih izmerenih
veli¢ina po apscisi dok se pik krive pritiska bez sagorevanja ne dovede na poziciju
geometrijske mrtve taCke umanjene za procenjenu vrednost ugla termodinamickih
gubitaka, dobijaju se datoteke sa izmerenim podacima gde pocetna vrednost tekuceg
ugla obrtanja kolenastog vratila @ odgovara pocetku takta usisavanja u prvom cilindru
leve strane motore.

2.6  Odredivanje nulte linije na dijagramu izmerenog pritiska

Kako je ve¢ re€eno, indiciranje pritiska u cilindru se vr$i primenom kvarcnih piezo
elektricnih davaca koji nemaju sposobnost da izmere apsolutni pritisak, ve¢ se dobija
kriva kod koje je razlika pritisaka u dve proizvoljne tacke identi¢na razlici apsolutnih
pritisak u tim raCkama. Dakle, pod odredivanjem nulte linije na dijagramu pritiska se
podrazumeva dovodenje izmerenog signala u domen apsolutnog pritiska. Najcesce se
ovo usaglaSavanje vrs$i primenom dva principa, od kojih se prvi zasniva na dodatnom
merenju apsolutnog pritiska, a drugi na termodinamickoj analizi izmerenog toka
pritiska. Dodatno merenje pritiska se moze odnositi npr. na merenju pritiska u usisnim
ili izduvnim kolektorima, Sto blize komori sagorevanja, dok se termodinamicke metode
zasnivaju na pretpostavcei o politropskoj promeni stanja gasa u procesu sabijanja.

PRITISAK

P2

p1
0 180 260 295 360 UGAO KV (STEP) 720

Slika 2.27 —Termodinamic¢ko odredivanje nulte linije pritiska u dve tacke [12]

Metoda odredivanja nulte linije pomoc¢u dodatnog davaca pritiska se, najéeS¢e bazira na
uporedom merenju pritiska u usisnom kolektoru i na pretpostavci da su veliCine
pritisaka u cilindru i usisnom kolektoru u taktu usisavanja, pri polozaju klipa oko UMT,
priblizno jednake. Tada se klip prakti¢no zaustavlja pa se i1 brzina ustrujavanja radne
materije svodi na minimum. Dobri rezultati se dobijaju samo u slu€aju merenja pritiska
u delu usisnog sistema, koji je jako blizu cilindra (npr. u usisnom kanalu), Sto je teSko
izvodljivo. Merenjem pritiska usisnog vazduha u udaljenijim delovima usisnog sistema
ne iskljucuje efekat talasnih pojava u usisnom sistemu, $to neminovno uti¢e na pojavu
fazne razlike amplitude pritiska u cilindru 1 u usisnom kolektoru. Slican metod se moze
primeniti 1 koriS§¢enjem izmerenog pritiska u izduvnom kolektoru [15].
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Metoda termodinamickog referenciranja zasniva se na pretpostavci politropske promene
stanja tokom sabijanja radne materije [12]:

b2 =Dp1- (Z_;)n

Eksperimentalno procenjene i1 preporucene vrednosti eksponenta politrope su za motore
sa upaljenjem smese varnicom (oto) n = 1,32, a za dizel-motore n = 1,37 [12].

(2.33)

Za izmerenu razliku pritisaka Ap = p, — p; (slika 2.27) vazi:
- AR
Ap=p1- [(Vz) 1]

Mora se skrenuti paznja da je dosta problemati¢no tacno odrediti razliku pritisaka Ap,
jer izmerene vrednosti imaju prili€no rasipanje zbog sistematskih greSaka merenja, pre
svega zbog prisutnog elektricnog Suma. Zbog toga je u referenci [12] preporuceno
osrednjavanje pri proceni vrednosti p; 1 p, uzimanjem u obzir po pet izmerenih
vrednosti ispred 1 iza ugaonih pozicija gde se predpostavlja politropska promena
pritisaka. Sada se apsolutna vrednost pritiska u tacki 1 (slika 2.27) moZe odrediti preko
izraza:

(2.34)

—_bp

(2.35)

Razlika izmerene 1 ovako izraCunate vrednosti pritiska u tacki 1, daje vrednost Ap za
koju treba korigovati celokupan tok pritiska. Prikazana metoda naziva se metodom
odredivanja nulte linije pritiska pomocu dve tacke. Oblast u kojoj se obi¢no vrsi ova
termodinamicka analiza je od 100° do 65° KV pre SMT za krivu pritiska predstavljenu u
ugaonom domenu obrtanja kolenastog vratila kao na slici 2.27, §to predstavlja podrucje
u kojem prenos toplote gasa na zidove cilindra nije joS§ toliko intenzivan.
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Slika 2.28 - Tok eksponenta politrope u zoni takta sabijanja od 260 do 295 stepeni KV

Na slici 2.28 je prikazan tok eksponenta politrope u navedenoj ograni¢enoj zoni takta
sabijanja (od 260 do 295 stepeni ugla obrtanja kolenastog vratila za krivu pritiska
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prikazanu u ugaonom domenu kao prema slici 2.27), sa vrednoS¢u Ap dobijenom
primenom jednacine (2.35). Proracun je vrSen za susedne tacke izmerenog pritiska.
Velike amplitude oscilovanja kao posledica rasipanja, odnosno sistematskih gresaka
merenja toka pritiska u cilindru, na najbolji na¢in odslikavaju potrebu osrednjavanja pri
proceni vrednosti pritisaka p; 1 p,.

PoboljSana Hoenbergova metoda termodinamickog referenciranja pritiska se zasniva na
¢injenici da je, na samom pocetku sabijanja, razmena toplote gasa sa okolinom niskog
intenziteta, te je sumarna razmena toplote na ograni¢enom intervalu od j uzoraka,
tokom procesa sabijanja, veoma mala [15]:

AQq, = ﬁ Vo [Pz — b1 (Z_z)n] (2.36)

gde pritisci p u tackama 1 1 2 zapravo predstavljaju korigovane izmerene vrednosti
( = Pmer + 4p)
Uz predpostavku da je ukupna razmenjena toplote jednaka nuli:

AQ =X AQ,,=0 (2.37)
jednacina (2.36) se transformacijom svodi na:
1 i Vi n
EZf:l {Vi+1 . [(Pi+1 + Ap) — (p; + Ap) - (Vi+1) ]} =0 (2.38)

odakle se, reSavanjem, dobija izraz za korekciju pritiska duz celog p — a dijagrama:
. Vi n
Z{=1 Vi+1'[Pi(m) —Pi+1]
X N
Z{=1Vi+1'[1—< Vi ) ]

Ap = (2.39)

Vit
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Slika 2.29 - Korekcija izmerenog pritiska prema jednacini (2.39)

Pre korekcije p — a dijagrama pomocu izraza (2.39), mereni tok pritiska u cilindru je
potrebno grubo korigovati na osnovu pritiska merenog u usisnom kolektoru. U ovom
radu je korekcija izvrSena u zoni oko 10° posle UMT u fazi usisavanja, kao Sto je
uradeno 1u referenci [15].
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Medutim, dublja analiza je pokazala da korekcija p — @ dijagrama za vrednost Ap
raCunatu pomocu jednacine (2.39) za ispitivani motor ne daje najlogiCnije rezultate.
Doslednom primenom opisanog postupka, korekcija p — a dijagrama pomocu izraza
(2.39) je dostizala 1 do - 0,275 bara (slika 2.29). lako je srednji pritisak vazduha u
usisnom kolektoru, meren na pocetku usisnih kolektora pomo¢u U—cevi napunjenih
vodom, pokazivao tendenciju rasta sa povecanjem broja obrtaja (usled efikasnijeg rada
turbo-kompresora), korekcijom prema jednacini (2.39) dobijani su p — a dijagrami gde
se u taktu usisavanja gubila korelacija sa izmerenim pritiskom u usisnom kolektoru. 1z
tog razloga, korekcija nulte linije pritisaka izmerenih 1 u prvom levom 1 u tre¢em
desnom cilindru je izvrSena na osnovu izmerenih pritisaka na pocetku usisnih kolektora
motora. Povoljna okolnost je da uticaj ovog parametra na tacnost proratuna ukupnog
momenta gasnih sila nije veliki, Sto je potvrdila mala razlika u srednjim vrednostima
proracunatih srednjih momenta gasnih sila sa, 1 bez, korekcije p — a dijagrama za
vrednost Ap prema jednacini (2.39).

i
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3. Dinamika oscilatornih sistema sa motorom SUS kao
njihovim sastavnim delom

U cilju identifikacije parametara EDTS sa motorom SUS kao njegovim sastavnim
delom, neophodno je uspostaviti direktnu vezu izmedu merenih veli¢ina: dela pobude,
odnosno pritisaka u cilindrima 1 dinamike kolenastog vratila, odnosno njegovih ugaonih
brzina. Time se problem svodi na postavljanje §to jednostavnijeg modela dinamickog
ponasanja oscilatornog sistema sa motorom SUS kao njegovim sastavnim delom, tako
da 1 pored usvojenih pojednostavljenja on ne¢e zanemariti dominantne faktore koji uticu
na tokove ugaonih brzina. Takode je vazno da razvijeni model bude Sto kompaktniji 1
jednostavniji za izvrSavanje na raCunarima.

Model dinamickog ponaSanja oscilatornog sistema sa motorom SUS kao njegovim
sastavnim delom, u ovom radu ¢e biti iskoriS¢en za sledece:

— Postavkom modela i procesom identifikacije bi¢e moguce identifikovati sve
parametre EDTS, pa i proveriti one parametre za koje je smatrano da su poznati
ili priblizno poznati. Za informacije o strukturnom prigusenju u materijalu
kolenastog vratila se moZe re¢i da imaju poseban znacaj, posto se do takvih
informacija teSko dolazi na osnovu skupih eksperimenata sa ograni¢enim
opsegom tacnosti.

— Korektan model ¢e omoguciti simulaciju zavisnosti uglova obrtanja od vremena
(odnosno od referentnog ugla obrtanja), kao i1 ugaonih brzina na segmentima
vratila na kojima nije bilo merenja u toku eksperimenta.

— Identifikacijom parametara EDTS u potpunosti ¢e se raspolagati informacijama
o uglovima uvijanja (torzije) na mestima gde su identifikovani ¢vorovi
oscilovanja, koje su neophodne za procenu nivoa torzionih oscilacija u sistemu 1
potencijalne opasnosti od njih.

Svi pristupi modeliranju dinamickog ponaSanja oscilatornog sistema sa motorom SUS
kao njegovim sastavnim delom, zasnivaju se na formiranju EDTS, koji ¢e po svojim
karakteristikama biti §to blizi realnom sistemu, ali §to je vise moguce jednostavniji za
razmatranje 1 postavljanje jednacina kretanja. U krajnjem slucaju motor SUS u EDTS
moze biti predstavljen jednom inercijalnom masom. Druga krajnost matematickog
modeliranja, u pogledu sloZenosti, je predstavljanje kolenastog vratila motora 3D
mrezom pripremljenom za upotrebu metode kona¢nih elemenata [15]. Svaki od ovih
ekstremnih sluc¢ajeva ima svoje prednosti 1 mane. Osnovni kriterijum za odabir pristupa
kojim ¢e se motor SUS, odnosno njegovo kolenasto vratilo modelirati, jeste namena
samog modela.

Pristup kojim se ceo motor SUS zamenjuje jednom inercijalnom masom, sa konstatnim,
ekvivalentnim momentom inercije, se jako Cesto koristi, naroCito kod motora sa jednim
cilindrom [44, 49]. Medutim, postoje i1 primeri gde je ovaj pristup vrlo uspeSno
primenjen 1 kod lijijskih motora sa Cetiri cilindra [24, 25]. Sa povecanjem ugaone brzine
postaje sve izrazitiji uticaj momenta inercijalnih sila kao 1 greSaka do kojih dolazi zbog
neadekvatne procene ovih momenata. Neadekvatna procena momenata inercijalnih sila
se moze javiti ako se ona ne bazira na ¢injenici da ekvivalentni moment inercije klipnog
mehanizma motora nije konstantan, ili ako se njegov promenljiv tok priblizno proceni.
Promenljiva forma momenta inercije, kao posledica oscilatornog kretanja dela masa
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klipnog mehanizma, jedan je od znacajnih izvora nelinearnosti u dinami¢kom ponasSanju
oscilatornih sistema sa motorom SUS kao njihovim sastavnim delom.

O uticaju promenljivog momenta inercije na matematicko modeliranje dinamike
oscilatornih sistema sa motorom SUS kao njihovim sastavnim delom, postoje razlicita
iskustva. Recimo, u [41] je konstantovano da uzimanje u obzir promenljivosti momenta
inercije moze dovesti do odstupanja u prorac¢unu ugaone brzine ¢ak i u vecoj meri nego
slu¢aj da moment inercije nije odreden dovoljno ta¢no. U ovom radu je razvijen
originalan postupak procene momenta inercije klipnog mehanizma V motora koji
ukljucuje masivnu glavnu klipnjacu, 1 za nju vezanu znatno manju pomoc¢nu (bo¢nu)
klipnjac¢u. Verifikacija metode je uzvrSena kroz objavljenu referencu [74]. Dobijeni
dijagrami promenljivih momenata i njihovih izvoda po uglu obrtanja kolenastog vratila
su prikazani u tacki 3.3 koja sledi, gde su detaljnije analizirana iskustva pojedinih
istrazivaca o uticaju ovog parametra na dinamiku kolenastih vratila motora, te se ovde
nece ponavljati. Momenti inercije 1 njihovi izvodi po uglu obrtanja kolenastog vratila su
direktno ugradeni u matematicki model razvijen u ovom radu, i1 nisu konstatovani
problemi sli¢ni problemima opisanim u referenci [41]. PoSto je kompletan prorac¢un sa
detaljnom analizom i1 komentarisanjem dobijenih razultata ve¢ dat u referenci [74], ovde
se nece ponavljati, ali ¢e u Prilogu A, zbog pogodnosti, biti date samo osnovne
jednacine na kojima se zasniva proracun. Proracun se direktno moze primeniti i za bilo
koji klasican krivajni mehanizam bez dezaksijalnosti osovinice klipa. Uz odgovarajuce
korekcije, proracun se moze prilagoditi bilo kojoj konstruktivnoj izvedbi krivajnog
mehanizma motora, uzimanjem u obzir 1 dezaksijalnost osovinice klipa, ako ona realno
postoji. Kako se proracun u konkretnom slu€aju oslanja na jednacCine kinematike
sloZzenog klipnog mehanizma, te jednacine Ce biti izloZene u Prilogu B ovog rada.

Analiza ugaone brzine pojedinih odsecaka kolenastog vratila neminovno zahteva
uzimanje u obzir i torzionih deformacija vratila. Torzione oscilacije bi se morale
razmatrati u fazi konstruisanja kolenastog vratila kako bi se izbegao rad u rezonantnim
oblastima 1 time umanjilo optereCenje kolenastog vratila. Za velike, brodske 1
stacionarne motore uopste, detaljan proracun torzionih osilacija se ne bi smeo izbeci, a
za brodske motore se moze re¢i da je i neizbezan. Amplitude torzionih oscilacija kod
vecine motora su reda veli¢ine nekoliko desetih delova stepena [15]. U sluc¢aju, kada je
potrebno uspostaviti vezu izmedu izmerene ugaone brzine i pobudnih momenata,
torzione oscilacije imaju znacaja, te se moraju uzeti u obzir. Analizom izmerenih
ugaonih brzina na krajevima kolenastog vratila u ovom radu je to i prakti¢no dokazano
(tacka 6.2). Pokazalo se da ugaone brzine, pored ostalih informacija, u sebi sadrze 1
informacije o rezonantnim rezimima rada, frekvencijama slobodnog oscilovanja,
oblicima oscilovanja, itd.

Podelom kolenastog vratila na viSe odsecaka (diskova), medusobno povezanih
torzionim oprugama 1 priguSivéima, dobija se tzv. multy-body model koji se redovno
koristi u 1 istrazivanjima torzionih oscilacija. Jedan od naina modeliranja dinamike
kolenastog vratila se bazira na tzv. metodu transfer matrica. Postoje 1 pristupi direktne
primene analiticke mahanike 1 Lagranz-Delamberovih principa u modeliranju dinamike
motorskog mehanizma. Osim navedenih metoda, postoje 1 napredni inZenjerski alati koji
se koriste u ove svrhe. Tu se, pre svega, misli na softverske pakete koji omogucavaju
relativno jednostavno kreiranje multy-body modela (LMS Amesim, Simulink
SimMechanics, Modelica, ...) [15].
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U ovom radu je koriS¢en princip aproksimacije oscilatornog sistema sa multy-body
modelom, ¢ime se on mogao koristiti 1 pri postavljanju jednacina dinamickog kretanja 1
pri analizi torzionih oscilacija. Pri tome treba imati u vidu da ni jedan model, ma koliko
bio slozen (ili prost), ne moze u potpunosti da odslika osobine realnog sistema, pa
idealno poklapanje izmerenih 1 prorac¢unatih veli€ina nije realno oc¢ekivati.

3.1 Jednacine kretanja dinamickog sistema sa kolenastim vratilom kao
elasti¢nim telom

Na slici 3.1 je prikazan EDTS sa sedam inercijalnih masa za dinamicko oscilatorni
sistem motor—kocnica ispitivan u ovom radu, sa momentima koji deluju na pojedinim
inercijalnim masama tog sistema. Sve analize 1 jednacine kretanja izlozene u ovoj tacki
se oslanjaju na EDTS prikazan na slici 3.1, pri ¢emu treba ista¢i da postoji direktna
analogija pri potencijalnoj primeni ovih analiza i jednac¢ina za bilo koji manje ili vise
slozen EDTS u odnosu na EDTS prikazan na slici 3.1. Jednac¢ine kretanja svake mase (i-
tog diska) za EDTS prikazan na slici 3.1, mogu se dobiti ako se krene od Lagranz-
Dalamberovih jednacina druge vrste [5]:

d 6E P 6E L. 6E oti 6¢
(20 _ O Ot 1y, g G
de \ dq; da; oa; 0a;
Mass(out )+ Maas(oe2) Mass(ozz) Maas(oia) Maze{ots) Moss(ots)
Miva{est) Mira(oz) +Minz(e2) +Mina(ot4) FMinz{ws) FMin2(cis)
J:
Jz Js Ja Js
C: Cs C: S
-Ez _53 _é.*‘ E.’
Meve(o )
/ J /

Ek: ika E’ka ks ke

Slika 3.1 — EDTS sa sedam inercijalnih masa 1
sa momentima koji deluju na pojedinim inercijalnim masama

Za svaku masu (i-ti disk) sistema, komponente ukupne energije zadovoljavaju relacije:
— za kineticku energiju:
Eyini = %]i(ai) - (3.2
— za potencijalnu energiju:
Epoti = %Ci—l(ai —a;i1)* + %Ci(ai — @i41)” (3.3)
— za energiju unutraSnjeg i spoljnjeg otpora (prigusenja):
d¢; = % leioa(di — di1)? + & — dig1)? + ki (3.4)

Odgovarajuc¢i izvodi koji se pojavljuju u jednacini (3.1), a imaju dimenzije momenata,
su:

(%) =Jia) - & (3.-5)
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4 (%) = J(a) - @; + 2L 5 (3.6)

at \"ag; a
(Fam) =3 (3.7)
a%:“- = ci—a(a; — @) + (@ — ayq) (3.8)
% = gioq(d; — dyq) + &(d; — diq) + k- (3.9)

Desna strana jednacine (3.9) predstavlja momente otpora. Opisivanje momenata otpora
jednac¢inom (3.9) se zasniva na predpostavci da se ti otpori pokoravaju zakonima
viskoznih otpora, a za vikozne otpore se zna da su proporcionalni brzini tela koje se
kre¢e u viskoznoj sredini, ili se tako ponasa. Pri tome k; predstavlja koeficijent
viskoznog trenja i-tog diska, a €;_; 1 &; predstavljaju koeficijente strukturnog prigusenja
u materijalu. Iz ovoga proizilazi da u ukupnom trenju u motoru dominira viskozno
trenje, $to nije sasvim ta¢no. Dominantna komponenta trenja u motoru je trenje izmedu
klipne grupe 1 cilindra. Ova komponenta ne spada u grupu viskoznog trenja (tacka
5.2.1). Sledeca po znacaju je komponenta trenja u kliznim lezistima, koja spada u grupu
viskoznog trenja (tatka 5.2.2). Ni trenje izmedu podizaca ventila 1 brega bregastog
vratila ne spada u grupu viskoznog trenja (tacka 5.2.3). S druge strane, eksperimenti
pokazuju da priguSenju torzionih oscilacija u daleko najve¢em procentu (oko 90%)
doprinosi istiskivanje (pumpanje) ulja u oslonackim kliznim lezistima kolenastog vratila
[6]. Najpravilnije bi bilo kada bi se svaka komponenta trenja, u jedna¢inama kretanja
oscilatornog sistema, uvodila posebno. Ovakav postupak bi podrazumevao potrebu
prethodne identifikacije niza koeficijenata (tacka 5.2), ukljucujuéi i koeficijente trenja
po Stribekovom (Stribeck) dijagramu za svaki izvor trenja. JednaCine kretanja
oscilatornog sistema bi u tom slucaju bile znatno komplikovanje. Ako se identifikuju
momenti koji se sa kolenastog vratila odvode za pokretanje pojedinih podsistema na
motoru, momenti gasnih sila (na osnovu izmerenih pritisaka u cilindru/cilindrima
motora), kao 1 momet na koc¢nici, stiu se svi potrebni elementi da se proceni ukupan
moment trenja u motoru. Upravo takav princip je primenjen u ovom radu. U tom slucaju
se sa poznatom srednjom ugaonom brzinom kolenastog vratila, moZe proceniti 1 ukupan
srednji koeficijent viskoznog trenja, ako se zadrzi pretpostavka da se trenje u motoru
ponasa po zakonima viskoznog trenja. Onda ostaje problem kako taj ukupan srednji
koeficijent viskoznog trenja rasporediti po izvorima trenja, odnosno po masama EDTS.
U ovom radu ukupan srednji koeficijent viskoznog trenja je ravnomerno rasporeden po
masama EDTS koje sadrze cilindre motora (koeficijenti k; su medusobno jednaki), Sto
je dosta dobra predpostavka s obzirom da su klju¢ni izvori trenja u motoru vezani za
klipnu grupu 1 oslonacka leziSta kolenastog vratila (tatka 5.2.6). MnoZenjem ovako
procenjenih pojedina¢nih koeficijenata viskoznog trenja k; sa promenljivom ugaonom
brzinom i-te mase EDTS, moment trenja i-te mase EDTS je dobijao fluktuiraju¢u formu
proporcionalnu ugaonoj brzini, $to znaci da je zadrzan opste prihvaceni princip po kome
se trenje u motoru tretira kao viskozno prigusenje. Bez obzira S§to je ovakva
predpostavka popriliéno gruba u odnosu na realnost, obezbedeno je da se u
matematickom modelu srednja energija utroSenja na trenje odgovara srednoj energiji
trenja realnog sistema. S druge strane, ako su ukupan srednji moment trenja u motoru i
pobudni momenti i-tih masa EDTS, za odredeni rezim rada, korektno odredeni, to moze
posluziti kao dobra osnova da se krene u procenu raspodele momenata trenja po
izvorima trenja. Naravno da takav poduhvat ne bi bio nimalo jednostavan, posSto bi
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zahtevao prethodno poznavanje niza geometrijskih parametara motora, osobina 1 stanja
ulja za podmazivanje (temperatura i pritisak), Sto se najbolje vidi iz tacke 5.2, ali 1 onih
parametara koji su u prvi mah nepoznati, na primer koeficijenta trenja za elemente u
kontaktu po Stribekovom dijagramu. To prakticno znaci da treba napraviti validan
matemati¢ki model trenja u motoru, a onda izvrSiti identifikaciju nepoznatih parametara
sa teznjom da se rezultati modela pribliZe rezultatima dobijenim merenjem. Dakle, za taj
konkretan problem treba ponoviti sve postupke modeliranja 1 identifikacije nepoznatih
parametara, koji su u ovom radu primenjeni za drugu vrstu problema. Takva procena
nije predmet ovog rada, ali bi dobijeni koeficijenti viskoznog trenja mogli posluziti kao
dobra osnova za nadogradnju steCenih saznanja 1 proSirivanje koli¢ine korisnih
informacija koje se mogu dobiti dubljom analizom ugaone brzine kolenastog vratila.’

S druge strane, strukturno prigusenje u materijalu je, po definiciji, proporcionalno brzini
torzionog oscilovanja, a ne brzini kretanja elementa oscilatornog sistema (tacka 5.4).
Strogo poStovanje ove Cinjenice bi rezultiralo komplikovanijom implementacijom
jednacina dinamickog ponasanja oscilatornog sistema, posto se informacije o torzionom
oscilovanju inercijalnith masa EDTS, a samim tim i brzinama oscilovanja, tek trebaju
dobiti od matematickog modela. Ako se uzme u obzir slede¢a zavisnost izmedu uglova
obrtanja (@) 1 uglova torzionog oscilovanja (9) i-te inercijalne mase [5]:

a; = w; t+l9i (310)
di=d)i-t+wi+19i (311)
G =@ t+2-w; +0; (3.12)

1 usvoji da su komponente varijacija ugaonih brzina usled promenljivog toka pobudnih
momenata iste za sve mase EDTS (w; = w;y; = w = const), onda se za aprokimacije
Y —UY;_qg saq; —a;_q 19; —V;41 sa a; — &;;1 moze re¢i da u ve€oj meri ne remete
realnu fizikalnost oscilatornog sistema.

U svakom slucaju, pokazalo se da opisivanje momenata otpora jednacinom (3.9)

predstavlja dosta dobru aproksimaciju, te se ovakav nacin opisivanja momenata otpora
cesto koristi.

JednaCina kretanja i-te mase (diska) u funkciji ugla obrtanja a;, moZe se napisati u
obliku [5]:

dJ;(a;) o — 1 _ dJ;(a;) &2
it Y72 T4 Y

+eq(a; — dioq) +gi(a; — dyyq) ki - = Mi(ay) (3.13)

Ji(ay) - a; + +ci_1(a; —ai—q) +ci(a; — aypq) +

Nakon transformacije:

d};(:ci) b = df;(;i) _ Z_z: = d/d_gﬂ ;2 (3.14)

kojom se iz jednacine (3.13) eliminiSe vreme t, ona se moZe napisati u pogodnijem
obliku medusobne zavisnosti kinemastkih veli¢ina oscilatornog sistema (uglova
obrtanja, ugaonih brzina i ugaonih ubrzanja) i pobudnih momenata:

Jila) - d;+ ciog (@ — aiy) + ci(a; — azy1) +
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. . . . . 1 dji(a; .
+eig(d; — diog) + &(d; — digg) + kg - & = Miay) —5 - % -t (3.15)

Minai

tzraz 1. Uil

u jednacini (3.15) u stvari predstavlja jednu od dve komponente

momenta inercijalnih sila i-te mase sistema (detaljnije analiza ove komponente
momenta inercijalnih sila je data u tacku 3.2).

JednacCina (3.15) ukazuje da se moze postaviti opSte poznata matri¢na jednacina kretanja
oscilatornih sistema u obliku [4, 15]:

J-a+K-a+C-a=M(a) (3.16)

Sve podebljane (boldirane) oznake koje se koriste ovde, a 1 dalje u ovom radu, imaju za
cilj da ukazu da su u pitanju matrice ili vektori.

Matrica momenata za dinamicke sisteme u kojima je uklju¢en 1 motor SUS, u opStem
sluc¢aju glasi:

M(a) = Mgas(a) + My, (a0, &) + Mtr(“)"'Mopt(a) (3.17)

Medutim, ako se trenje u motoru globalno posmatra kao viskozno prigusenje
proporcionalno vektoru ugaonih brzini &, moment trenja M,.(a) se ukljuduje u
proizvod K - a.

Moment opterecanja za ispitivani dinamicko-oscilatorni sistem je:
Mopt(a) =Mpy(a;) 0 0 0 O Mpyp(as) Myoc(a;))” (3.18)

Postupak odredivanja momenata koji se odvode sa kolenastog vratila za pokretanje
pomo¢nih uredaja—Mpy(a;) 1 pumpe visokog pritiska—Mpyp(ag) detaljno je izloZzen u
tacki 4.

Za moment na kocnici koji deluje na sedmoj inercijalnoj masi EDTS sa slike 3.1,
usvojeno je:

My, (a;) = const = My,, (3.19)

Bolja aproksimacija bi se verovatno postigla da je merena ugaona brzina vratila
hidrailicne kocnice SCHENCK serije DYNABAR D-1200 koris¢ene tokom
eksperimenta. Tada bi se pretpostavkom da je moment na kocnici proporcionalan
kvadratu ugaone brzine vratila koc¢nice [19, 20] verovatno moglo vernije pribliziti
realnom stanju. Najbolja opcija bi bila istovremeno merenje i ugaone brzine vratila
kocnice 1 momenta na kocnici, kako bi se utvrdio njihov stvarni odnos. U svakom
slu¢aju, u nainu predpostavljanja momenta na kocnici prema jednacini (3.19) postoji
rezerva koja se moze iskoristiti za poboljSanje matematickog modela oscilatornog
sistema.

Vektor ugaonih polozaja (@) masa usvojenog EDTS je:
a= (0(1 a, a3 oy 05 Qg 0(7)T (3.20)

Vektor ugaonih brzina (&) masa usvojenog EDTS je:
a=2=(0 @ @ @ G5 b dy) (3.21)

Vektor ugaonih ubrzanja (&) masa usvojenog EDTS je:
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da

a=—=(4 d, d3 d ds ds dy)' (3.22)

Matrica momenata inercije J za EDTS prikazan na slici 3.1 bi imala oblik:

i 0 0 O o0 0 o0
0 0 0 O O
0 Js o 0 0 O

J={0 0o 0J O O O (3.23)
O 0 0 o Js OO
O 0 0 0 O J O
o oo O 0 0 J

Matrica priguSenja K za EDTS prikazan na slici 3.1 bi imala oblik:
kk, 0 0 0 o 0 o0

O kb, O O 0 O O
0 0 ks o 0 0 O
K=y0 0 O k, 0O 0O O+
0O 00 0 ks O O
0O 00 0 O k¢ O
O 00 0 O O k
£ —& 0 0 0 0 0
—& &+ & —& 0 0 0 0
0 -, &+ & —&3 0 0 0
+| 0 0 —&5 g5+ & —& 0 0 (3.24)
0 0 0 —& €44Cs —&s 0
0 0 0 0 —&s &5 + & —&
0 0 0 0 0 —&g &6
Matrica torzionih krutosti € za EDTS prikazan na slici 3.1 bi imala oblik:
cq —C; 0 0 0 0 0
—Cy ¢ tc, —C, 0 0 0 0
0 —C, c, + ¢y —C3 0 0 0
c=1 0 0 —C3 c;+cy —Cy 0 0
0 0 0 —c, Car s e 0 (3.25)
0 0 0 0 —Cs Cs + Cq —Cg
0 0 0 0 0 —cq Co
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Da bi se formirao sistem jednacCina pogodniji za reSavanje, potrebno je uvesti matricu S
koja bi opisivala polozaj cilindara u EDTS. Matrica S je dimenzija n X nc, gde je n
broj masa EDTS, a nc broj masa EDTS u kojima su sadrzani cilindri motora. Za EDTS
sa slike 3.1, matrica S ima oblik:

S=(s1 S2 7 Snc)=(s;y S, S3 S, S5 Se) (3.26)
odnosno:
1 0 00 OO
01 00 0O
O 0O 1 0 0 O
s=i0001ooi (3.27)
0O 00010
\o 000 0 1/
0 00O OO

Vektori s1, S5, ..., Sg su, oigledno, kolone matrice §.

U viSecilindri¢cnom motoru dogadaji su ugaono pomereni u skladu sa redosledom
paljenja. Ova fazna razlika moZe se definisati vektorom faza:

5:(51 6y - 5nc)T:(51 6, 65 O, 85 56)T (3.28)

Radi pojednostavljenja zapisa izraza koji definiSu momente gasnih sila, momente
inercijalnih sila i promenljive momenate inercije masa EDTS, uvedene se funkcije:

dsgg(a)

gi(a) = Ay -— (3.29)
g2(a) = Ay ds%;f“) (3.30)
g3(a) = pg(a) (3.31)
ga(a) = py(a) (3.32)
gs(a) = 1 - Yor@ (3.33)
g6(a) = ]oscl(a) (334)

Za razliku od funkcija g;(a) i g,(a), funkcije g;(a), i = 3, 4, ..., 6 nemaju egzaktan
analiticki zapis, ali se periodi¢no ponavljaju tokom svakog radnog procesa motora.
Funkcije g;(a), i = 3, 4, ..., 6 su u matematicki model uvodene nakon aproksimacija
Furijeovim trigonometrijskim polinomom, ¢ime je dobijan njihov priblizan, ali dosta
tacan analiticki zapis, prema proceduri objaSnjenoj u Prilogu C ovog rada. Sa
analitickim zapisom ovih funkciji u odnosu na tekuci ugao obrtanja prve mase EDTS,
nije bilo teSko odrediti njihove tokove za ostale mase EDTS koje ukljucuju cilindre
motora, poStujuci princip da se radi o identicnim funkcijama samo fazno pomerenim za
ugao ST -a — 8.

Fazna razlika definisana izrazom ST -a — &8 je u skladu i sa ugaonim poloZajima
pojedinih cilindara, tj ,,zvezdom prvog reda“ motora. U slucaju viSecilindricnog motora,
kakav je i motor ispitivan u ovom radu, uvedene funkcije g;(a), i =1, 2, ..., 6 se mogu
iskoristiti za definisanje dijagonalnih matri¢nih funkcija G;(ST - @ — &) prema jednacini
(3.35):

60



3. Dinamika oscilatornih sistema ...

gi(s] -a—14,) 0 0
0 gi(sh -a—6,) 0
G(S"T - a—-98)= (3.35)
0 0 gi(st-a—38,.)

Momenti gasnih sila se sada mogu izraziti u matri¢noj formi:
Myos(@)=5-6G1(ST-a—6) -py(ST-a)+S-6G,(ST-a—68) -p,(sT-a) (3.36)

Ovde su p,(ST-a) i p,(ST - @) vektorske funkcije tokova pritisaka u svakom od
cilindara motora, pod usvojenom predpostavkom da su radni procesi u svim cilindrima
leve strane identi¢ni, samo fazno pomereni u odnosu na radni proces indiciranog prvog
levog cilindra, a radni procesi u svim cilindrima desne strane identi¢ni, samo fazno
pomereni u odnosu na radni proces indiciranog tre¢eg desnog cilindra:

Py(S - @) = (py(s] - ) py(st - ) Polste @)’ (3.37)

pp(ST- @) = (p,(s] - @) py(s} - @) Pp(she- @) (3.38)

Momenti inercijalnih sila predstavljaju totalni izvod kineticke energije i-te mase po
tekucem uglu te mase «;, imaju dve komponente, i moraju zadovoljiti relaciju:
T.
Min(@,0,&) = =53 2249CD 400 — S Jouur (ST @) - & (3.39)
U jednadini (3.39) a@®@a predstavlja Hadamardov (Hadamard) ili Surov (Schur)
proizvod, koji je u stvari:

T T
. .o .2 .2 .2 .2 _— .2 .2 .2 .2
aa=(a? a3 at .. ai) =(a3 a3 a% .. ) (3.40)
. . . . . 1 d sT.a . . v
Komponenta matrice momenata inercijalnih sila — - o % -a@a se racuna
tako Sto se prvo odredi vektor:
T T T T
1 d]oscl(s 'a) — (l X dJosc1 (Sl'a) 1 4Josc1 (SZ'a) 1 —d]"SCl(szc'a)) (3 41)
2 da 2 da 2 da 2 da '

Za odredivanje komponente vektora momenta inercijalnih sila — S - J 5.1 (ST - &) - @
neophodno je poznavati matricu promenljivih momenata inercije svih masa EDTS koje
ukljucuju cilindre, taénije reCeno slozene krivajne mehanizme para naspramnih
cilindara:

]oscl(ST . 0() = (]0561(571w . 0() ]OSCI (S; . 0() ]oscl(S£c . a))T (342)

Kako je ve¢ reCeno, pobudni moment inercijalnih sila koji je posledica kretanja
krivajno-klipnog mehanizma se moZe podeliti na dva dela:

Minl(a1 a) =-S5 ']oscl(ST : a) ‘a (343)

. 1 . d]oscl(ST'a) .

Minz(a, w) =-5 2 da

a®a (3.44)

Prvi deo ovog pobudnog momenta M;,;(a, &) se grupiSe uz vektor ugaonog ubrzanja
&. Pre toga je potrebno formirati novu dijagonalnu matricu diag(S Josc1 (ST - a)),
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dimenzije n x N sa Josc1(s] - @) kao vrednostima glavne dijagonale. Sada se matrica
momenata inercije moze definisati kao:

](a) =]+ diag(s ']oscl(ST : a)) (3-45)

JednacCina kretanja oscilatornog sistema sa kolenastim vratilom kao elasti¢nim telom se
dalje moze preformulisati u oblik:

d sT.
J@i=—-C-a—K-i- S-%-W-d®d+S-Gl(ST-a—S)-pg(ST-a)+ s
G2(S" - a—8) - py(ST - a)+ My () (3.46)

Vektor ugaonih brzina se moze napisati u obliku & = I - &, gde je I jedinicna matrica
dimenzija n x n. Definisanjem vektora stanja ¢ije komponente su ugao i ugaona brzina
(e @)7, matri¢ni sistem (3.46) od n diferencijalnih jednac¢ina drugog reda se nakon
mnozenja sa J(a)~! moze transformisati u sistem od 2 -n diferencijalnih jednacina
prvog reda [4, 15]:

(Z) = (—](a())‘l .C —](a)I‘l : K) ' (Z) *
<_](a)—1 ..t ‘(‘)iloscl(sr'a) . d@d) + (347)

2 da

[ ’ \
k/(oc)-1 5| G1(ST a—8) py(ST @)+ Go(ST -~ 8) - py(S - @) ~Mopy(a) )

Mgqs(a)

. .= .
gde je matrica J = u stvari:

J1(a)™? 0 0 0 0 0
0 Jy(a)? 0 0 0 0
0 0 Jy(@? .. 0 0 0
J(@)1 = : : : Poor (3.48)
0 0 0 T (@)t 0 0
0 0 0 0 Jgla)? 0
0 0 0 .. 0 0 J@ "

Ako se proratun Zzeli dodatno pojednostaviti, moze se uvesti pretpostavka da su
momenti inercije krivajno-klipnog mehanizma i1 ugaona brzina kolenastog vratila
konstantani i jednaki svojim srednjim vrednostima (J,5.1 (@) = Jysc1(@) 1 @@a’'~ @?).
Vektori komponenti momenta inercijalnih sila se u tom slucaju mogu napisati
jednostavnije:

Mlnl(aa a=-S “Josc1(a) - @ (3.49)

. l . d]oscl(ST'a) .2

My, @) = —§-5 - S oD 2 (3.50)

gdejel,=(1 1 1 1 1 1)
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Uvodenje jedicnog vektora kolone I,,. dimenzije 1 x nc je bilo neminovno prilikom
zamene Hadamardovog ili Surovog proizvoda a®@a sa kvadratom srednje ugaone
brzine @2.

Matrica momenata inercije sa konstantnim ¢lanovima J nakon mnozenja S - J,s.1 (@) - @&
sa ST (tj. dovodenja na matricu dimenzija n x n), sada se moze definisati kao:

j:]+ s-sT ']oscl(a) (3-51)

Matri¢na jednacina kretanja koja je izvedena pod pretpostavkama J,q.1 (@) = Jyscq (@) 1
a@Qa’'~ @2, glasi[4, 15]:

(Z) = (—7—2 C —7—11 : K) (a)*

0
<_j—1 .S % . d]osc1(sT'a) . 62 . Inc> =+ (352)

da

0
(7‘1 $-G1(ST-a—8)p,(ST-a)+ J1-S-G,(S"-a—8) - p,(ST- a)—Mopt(a))

Matri¢ne jednacine (3.47) 1 (3.52) su pogodne za reSavanje u programskim paketima sa
ugradenim algoritmima za reSavanje problema ovog tipa, kao Sto je MatLab, 1 to je
prakticno demonstrirano u referencama autora sa ovih prostora [4, 15]. U ovom radu je
za reSavanje sistema diferencijalnih jednacina ispitivanog dinamicko-oscilatornog
sistema razvijen poseban fortranski program, kako bi se postigla kompatibilnost
programskih okruZenja matematickog modela 1 Markvartove metode za identifikaciju
nepoznatih koeficijenata. Kao osnova za razvoj sopstvenog programa posluzila je ve¢
razvijena rutina data u referenci [42], koja se odnosila na problem oscilovanja ravne
ploce oslonjene na dcetiri opruge u x-y ravni, sa priguSivaSem (amotrizerom)
postavljenim po z-osi. Integracija sistema diferencijalnih jednacina je vrSena u
vremenskom domenu, a zasnivala na klasi¢noj metodi Runge-Kuta modifikovanoj
Gilovim (Gill) popravnim koeficijentima, radi smanjenje greSke numericke integracije.
Pri odredivanju pobudnih momenata gasnih i1 inercijalnih sila, zadovoljeni su svi
principi koji su ranije opisani. Promenljivi momenti inercije masa EDTS nisu
aproksimirani njihovim srednjim vrednostima, ve¢ su u izvornom obliku ugradeni u
matemati¢ki model. Kod izraCunavanja druge komponente momenta inercijalnih (M;;,,)
usvojena je pretpostavka da je ugaona brzina svih masa identicna i jednaka srednjoj
ugaonoj brzini kolenastog vratila (¢; = w). Sistem od 14 diferencijalnih jednacina za
EDTS 1 momente koji deluju u EDTS Sematski prikazanom na slici 3.1, glasi:

Prva masa EDTS:
. 1 1 d]OSCl —2 . . .
day :]—[Mgasl—z-—da "W = Mpy —ky -y —& ayte cdy — gt o 'az]'dt (353)
1 1
dal = dl ¢ dt (354)
Druga masa EDTS:
1 1d
da, =]_[Mga52 _5‘%‘52_1(2‘&2"'51 cy—(g+ &) dy e dzto
2 2 (3.55)

—(a+c) ay+cy-as|-dt

daz = dz * dt (356)

63



3. Dinamika oscilatornih sistema ...

Tre¢a masa EDTS:
1 1 djoscs _ . ) . .
das =]—3[Mgas3 —5-(]1733-(02—](3-0:3+52 chy,—(g, t&3) dgteg-ay+eyta, (3 57)
—(cz+c3) az+ez-ay|-dt .
da3 = d3 - dt (358)
Cetvrta masa EDTS:
. 1 1 d]osc4 —2 . . . .
da4=]_4[Mg“54_§'d—%'w —ky dsteyrdz—(e3+ &) dyteds+ogoag (3.59)
_(C3+C4)‘a4+C4‘a5‘dt .
da4 = d4 . dt (360)
Peta masa EDTS:
das =£[Myass_1'%‘5z_ks‘ds+€4‘d4—(€4+€5)‘d5+€5 "t Cyray
Js 2" da (3.61)
—(ca+cs) as+es-ag|-dt
d(ls = ds - dt (362)
Sesta masa EDTS:
1 1 d 0SC! —_ . . N N
dag =]—6[Mga56—§-(]1766-w2 — Mpyp — kg g+ &5+ ds—(e5 + &) - Gg + &+ @7 + C5 - As
3.63
—(cs+¢6) a6+ - az |- dt ( )
daﬁ = de . dt (364)
Sedma masa EDTS:
1
da, =]—7[—M,wc —ky -y, ey Gg—Eg Ay +Co g —Cg - @47] - dE (3.65)
da7 = d7 . dt (366)

Strukturno prigusenje u materijalu elemenata iza kolenastog vratila (&) je pri
implementaciji matemati¢kog modela zanemareno, dok je koeficijent trenja u kocnici
(k7) izjednacen sa nulom, posto je ovo trenje ukluCeno u izmereni srednji moment
koc¢nice (Mg, ).

To Sto je sistem difrencijalnih jednacina postavljen i reSavan u vremenskom domenu
nije predstavljalo problem da se reSenja matematickog modela (uglovi obrtanja i ugaone
brzine pojedinih masa EDTS) izraze 1 u funkciji referentnog ugla obrtanja prve mase
EDTS. U razvijenom fortranskom programu je ugraden algoritam kojim je pracena
tekuca vrednost ugla obrtanja prve mase EDTS, 1 kada su te vrednosti bivale jednake
vrednostima zabeleZenim u datotekama sa rezultatima merenja, belezeni su podaci o
vrednostima kinematskih karakteristika ugaonog polozaja 1 ugaone brzine svih masa
EDTS. Na ovaj nacin je ostvarena mogucnost direktnog poredenja rezultata merenja 1
rezultata proracuna, §to je osnovni uslov za efikasnu primenu Markvartove metode
identifikacije parametara matematickog modela koji su nepoznati ili orijentaciono
poznatl.

Matematicki model dinamicko-oscilatornog kretanja se moze postaviti i ako se za osnov
ne uzmu kinematske karakteristike sistema (uglovi obrtanja i ugaone brzine), vec
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karakteristike torzionog oscilovanja. Osnov 1 za jedan i za drugi pristup su, dakle,
Lagranz-Delamberove jednacine druge vrste.

JednacCina (3.15) je nelinearna posto je uzeta u obzir realnost promene momenta inercije
Ji(@;) u zavisnosti od ugla obrtanja ;. Linearizaciju jednagine kretanja i-tog diska, a
time 1 celokupnog sistema, moguce je izvrSiti poznavanjem fizikalnosti procesa,
odnosno c¢injenice da se stanje torziono-oscilatornog sistema sa n-stepeni slobode
kretanja (diskova) moZe jednoznacno opisati, u svakom trenutku vremena ¢, putem n
koordinata; gdje za i-ti disk vaze jednacine (3.10), (3.11) 1 (3.12) [5].

Prvi €lan desne strane jednacine (3.10) opisuje ugaono pomeranje i-tog diska oko ose
obrtanja ne uzimaju¢i u obzir torzione oscilacije. Torziono-oscilatorno kretanje i-tog
diska uzima u obzir drugi ¢lan desne strane iste jednacine, 1 on je u odnosu na prvi ¢lan
veoma mali. Uz pretpostavku w; = w;,; = w = const, funkcije J;(a;), dJ;(a;)/da;,
M,;(a;) iz jednacine (3.15) se mogu u okolinama tacaka w - t zameniti odgovaraju¢im
Tejlorovim (Taylor) nizovima, uz odbacivanje ¢lanova viSeg reda, prema sistemu
jednacina (3.67) [5]:

Jila) =Ji(w-t+9-a;) = Jj(w-t) h

dJi(a)  diwt) | o dJf(wt)
da;  d(w-t) * U d(w-t)? X (3.67)

Myi(a;) = Myi(w -t +9;) = My(w - t) = My + Mj(w - t)

22— 2 )
ai =w° +2-w-9; Y,

Sada se nelinearna jednacina (3.15) kretanja i-te mase (diska) moZe zapisati u obliku :

. . dji(wt) ¢ i d]iz -t . .
Ji(wt) -9 + ki - 9; + w%ﬁi "'ngﬁﬁi o (9 =9 )) + ¢ (9 — Op ) + & (9 — i_p) +
s i dJi(-t
+si(19i—19i+1)=M0+Mi(w-t)—5w2-%—ki-w (368)

JendaCina (3.68) sa leve strane od znaka jednakosti sadrZzi kako koeficijente sa
konstantnim vrednostima, tako 1 koeficijente Cije su vrednosti periodi¢ne funkcije
vremena. Ovi drugi nastaju usled dejstva inercije osciliraju¢ih masa sistema. Periodicne
funkcije polozaja kolenastog vratila J;(wt), dJ;(wt)/d(wt), d?];(wt)/d(wt)?,
umnogome otezavaju reSavanje sistema diferencijalnih jednaCina. Svaka od ovih
periodi¢nih funkcija se sastoji od konstantne srednje vrednosti i1 periodi¢no
promenljivog dela koji je, u veéini sluCajeva, znatno manji od njegove srednje
vrednosti. Konstantni dijelovi periodi¢nih funkcija dJ;(wt)/d(wt), d?J;(wt)/d(wt)?
imaju vrednost nula. Ako se izuCavanje torzionih oscilacija ograni¢i na stacionarne
rezime rada motora (pri konstantnim brojevima obrtaja), te ukoliko se svi koeficijenti
koji su periodi¢ne funkcije vremena zamene sa odgovaraju¢im srednjim vrednostima,
jednacina (3.68) poprimice slede¢i oblik [5]:

Ji- O+ ¢y (9 = 9i-) + ;9 — 04y ) + & (9 — 9i ) + & (9 = Byp ) + ki - O, = My + My(w - £) —
k- w (3.69)

Prvi i zadnji ¢lan desne strane jednacine (3.69) imaju konstantnu vrednost, pa kao takvi
uticu samo na statiCku ravnoteZu momenata 1 ne izazivaju oscilacije sistema, te se za
slu¢aj razmatranja torzionih oscilacija ne uzimaju u obzir. Kona¢no, diferencijalna
jednacina koja se koristiti za razmatranje torzionih oscilacija i-te mase EDTS, ima oblik

[5]:
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Ji- Ui+ ¢ (9 =9 ) + (9 — 9y ) + & (8 — i) + (9 — 0is) + Ky - 9; = M; (3.70)

gde je:

J; - J; — inercijalni ¢lan (moment od inercije i-te mase, odnosno i-tog diska).

ci—1(9; —9;_1) — moment usled elasti¢nosti vratila izmedu masa i ii — 1.

ei_l(ﬁi - 191'—1) — moment usled unutraS$njeg prigusenja u materijalu izmedu masa i i
i—1.

k; - 9; — moment usled spoljadnjeg prigusenja.

M; — promenljivi deo spoljasnjeg pobudnog momenta.

Sistem diferencijalnih jednacina koji se koristiti za razmatranje torzionih oscilacija
celog EDTS, ima oblik [5]:

Ji- 0+, (9,=9,) +&,(9, = 9,) +k, -9, = M, N\
Jo - 9; + ¢, (9, = 9;) + c2(9, — 9;) + 51(192 - 191) + 52(192 - 191) +ky- 9, =M,

Ji- O+ im0 = 9imy) + ¢ (0 — 9y ) + &1 (9 — 0imp) + (9 — Opyy) + ki - 9 = M; > (3.71)

In: 191 + Cn—1(19n - 1911—1) + gn—l(lgn - 19n—l) + kn : 19n =M,

Oscilacije i-tog diska opisane jednac¢inom (3.70) su linearne oscilacije. Ovakav pristup
oscilacijama omogucava dosta jednostavno reSenje datog tipa jednacina. U suprotnom,
oscilacije bi se posmatrale kao nelinearne, Sto stvara daleko vece komplikacije kod
proracuna. Analogno jednacini (3.70), za ekvivalentni sistem sa n diskova, sistemom
jednacina (3.71) su opisana oscilovanja svih diskova. I ovaj sistem jednafina se moze
napisati u matricnom obliku [5]:

JO+K-9+C-9=M (3.72)

gde je ¥ vektor torzionih oscilacija masa EDTS. Matrice momenata inercije J,
prigusenja K, torzionih krutosti € i momenata M koji deluju na pojedine mase EDTS se
postavljaju prema ve¢ prikazanom postupku. Za razliku od matri¢ne jednacine (3.16),
matricna jednaCina (3.72) podrazumeva da se vektori uglova torzionih oscilacije 9 1
vektori pobudnih momenata M moraju razloziti u Furijeove trigonometrijske redove.

3.2 Jednacina kretanja dinamickog sistema sa kolenastim vratilom kao krutim
telom

JednacCina kretanja dinamickog sistema sa kolenastim vratilom motora kao krutim telom
bi se mogla dobiti iz matricne jednacine (3.16), ako bi se zanemarili koeficijenti
torzione krutosti 1 koeficijenti strukturnog priguSenja u materijalu kolenastog vratila, a
momenti inercije i pobudni momenti se ne bi raCunali posebno za svaku masu EDTS,
ve¢ za ceo oscilatorni sistem. Ovaj problem se moze analizirati i kroz utroSak obrtnog
momenta na promenu kineti¢ke 1 potencijalne energije sistema:

; dEpo
% My (a) = n(@  Tporlt) (3.73)
Zi Mi(a) = Mgas(a) - Mtr(a)_Mopt(a) (374)
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Komponente ukupnog obrtnog momenta Y,; M;(a), prema jednacini (3.73) su:

— Ukupni moment gasnih sila My, () kao direktna posledica dejstva gasnih sila
na klipove.

— Ukupni momenta trenja M, (a), kao zbirna vrednost trenja u raznim
podsistemima motora (tacka 5.2.6).

— Moment optereéenja M, (@) koji u osnovi predstavlja otpor potrosaca vezanog
za KV motora. Ovaj moment je potrebno uvecati za momente koji se sa KV
odvode za pogon pojedinih podsistema motora. Ako se to ne uradi, a zeli se
obezbediti jednakost energija u matematickom modelu i realnom sistemu, ovi
momenti bi se morali uklju¢uju u moment trenja My, (a).

Promena potencijalne energije motorskog mehanizma, usled spoljaSnjih sila tezina,
znacajniju ulogu ima samo kod ekstremno velikih motora, dok je kod uobicajenih
konstrukcija promena kineti¢ke energije daleko dominantnija od promene potencijalne
energije, pa se ova poslednja moze zanemariti.

dEpot(a) ~
LB~ 0 (3.75)

Ako se za ceo motorski mehanizam dovoljno ta¢no proceni ekvivalentni moment
inercije J(a), kineticka energija sistema zadovoljava relaciju:

Ein(@) =2 - J(a) - &? (3.76)
Uzimajuéi u obzir jednac¢ine (3.73), (3.74) 1 (3.75), posle izraCunavanja diferencijala
kineticke energije opisane jednac¢inom (3.76) po uglu kolenastog vratila, dobija se:

dEgin(a) _ . d .
T Mi(a) = D = 1(q) - ¢ + LD 42 (3.77)

—Min

Ekvivalentni moment inercije /(a) se deli na komponentu koja poti¢e od elemenata koji
vrse iskljucivo rotaciono kretanje J,.,.(a) i komponentu J,..(a) koja potice od delova
koji vrSe pravolinijski oscilatorno kretanje:

]((Z) = ]rot(a) +]osc(a) (378)

Komponenta koja potice od elemenata koji vrSe iskljuivo rotaciono kretanje je
konstantna:

Jrot(@) = const = [, (3.79)
Jednacina (3.77) se sada transformiSe u jednacinu:

Urot + Josc(@)] - & = X; M;(a) —%dz—(;)- a? (3.80)
Imajuéi u vidu da je:

dfi(;) — dlo;fx(a) (3.81)

jednacina (3.80) prelazi u jednacinu:

[/rot+]osc(a)]' a :ZiMi(a)_%d]%;(a)'dz (382)

U jednacini (3.82) se jasno mogu uociti dve komponente ukupnog momenta inercijalnih
sila, M1 1 Mypp:
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My (@ w, &) = — J,o (@) - @ — = Hosc@ 52 (3.83)

2 da
Mina Minz

Ukupni moment gasnih sila mora zadovoljiti jednacinu:

dsgg(a—5;)
da

dsgp(a—58;)

+ A+ Peip(@ = 8) = pig) - —2—)  (3.84)

Za trenje u motoru se 1 ovde moze pretpostavi da se pokorava zakonima viskoznog
trenja:

M, (a) =k-w (3.85)

Ukupni moment opterecenja ukljuCuje momente angazovane za pogon pomocnih
uredaja—Mp; (), pumpe visokog pritiska—Mpp (), kao i otpor ko¢nice—My,,.:

Mgas(a) = 2?:1(‘41(1 ' (pcilg(a —6)— pkg) '

Mopt(a) = Mpy(a) + Mpyp(a) + My, (3.86)
Diferencijalna jednacina kretanja kolenastog vratila sada glasi:
.. 1dJpsc .
[/rot +]osc(a)] Q= Mgas(a) - Mtr(a)_Mopt(a) - E]Tw) - (3.837)
Zamenom ugaonog ubrzanja u jednacini (3.87) po sledecoj relacija:
“at da at _aa ¥ T aa ¢ (3.88)

dobija se diferencijalna jednaCina ¢ijom integracijom se izraCunava promenljiv tok
ugaone brzine:

do _ 1
da w-Urot +Josc(@)]

v 1dJosc —
[Myas(a) — My (@) — My, — E]T@() : (1)2] (3.89)

. .. . v . . . . o dw .
Za wi J,s.(a) kao funkcije ugla a izraZzenog u stepenima, pri odredivanju veli¢ina ol

d g v e
]"#@C), desne strane odgovarajucih jednacina je potrebno pomnoziti faktorom 180/7.

Jednostavniji oblik diferencijalne jednacine kretanja kolenastog vratila, koji je u nekim
istrazivanjima pokazao bolje izlazne rezultate od oblika datog jednacinom (3.89), se
moze dobiti ako se ignoriSe promenljiv tok momenta inercije, kao 1 ugaone brzine pri
izraCunavanju komponente M;,, momenta inercijalnih sila:

[]rot +]osc(a)] Q= Mgas(a) - Mtr(a)—Mopt((Z) _%d]ods—;(a) - 02 (3.90)

Minz
Ako se uopsSte ne poznaje promenljiv tok momenta inercije, on se za elementarni
odseCak kolenastog vratila moZe priblizno proceniti nakon redukcije masa klipnog
mehanizma na mase koje, uslovno refeno, vrSe paravolinijsko oscilatorno kretanje—
m,s. 1 mase koje vrSe rotaciono kretanje-m,,;, kako je to objaSnjeno u tacki 3.3.
Promenljivi moment inercije odsecka KV se tada moze aproksimirati po opstoj
jednacini koja bi za levu stranu motora glasila [4, 15]:

2
dsgi
~ 29
]oscgi(a) ~ moscg (da ) (3-91)
Istovetna jednacCina bi vazila i za desnu stranu motora, kada bi se umesto oznake u

indesku g stavila oznaka p, 1 pri takvim uslovima izvrSio odgovaraju¢i proraun. Zbirni
priblizni moment inercije elementarnog odsecka KV se dobija sabiranjem pribliZznih
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momenata inercije leve (g) 1 desne (p) strane motora. Izvod po uglu ovako
aproksimiranog promenljivog momenta je za levu stranu motora:

dJoscgi(@) dsg; d%sgi
oscgl ~ 2 . osc . gl . gl (3.92)
da 9 da da?

Potpuno analogna jednacina bi vazila i za desnu stranu motora. Komponente momenta
inercijalnih sila, za levu stranu i-tog odsecka kolenastog vratila, bi se tada racunale kao:

2 2
1 das i dsg,; d“sgi
l =) ~ . gty Ly — Pt ° Lt ° LUSpRYA
Ming' (o, 0, @) = mysey ( — ) G —Moscg * —* =5 " W (3.93)
Mingli Mingzl

Ukupni moment inercijalnih sila jednog odsecka se dobija nakon sabiranja komponenti
leve 1 desne strane motora. Druga komponenta momenta inercijalnih sila i-tog odseCak
kolenastog vratila bi se raCunala kao:

Mz (@, @,8) = Mipgo' (@, w, &) + My, (@, 0, &) (3.94)

Ukupni moment inercijalnih sila (za ceo motorski mehanizam) bi se dobio sabiranjem
momenata inercijalnih sila svih elementarnih odsecaka. Daljom aproksimacijom w = @,
odredivanje komponente M;,;, bi se jo§ viSe uprostilo. Ovakav pristup je razmatran u
referencama [4, 15].
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Slika 3.2 - Uporedni dijagram proracunate 1 izmerene ugaone brzine kolenastog vratila
prin =929 min™ i praznom hodu

Diferencijalne jednacine (3.87) ili (3.90) dobro opisuju dinami¢ko ponaSanje kolenastog
vratila kod manjih, ne preterano forsiranih motora pri reZimima bliskim reZimu praznog
hoda. Za motor ispitivan u ovom radu se pokazalo da primena jednacina (3.87) ili (3.90)
objasnjava fizikalnost promenljivog toka ugaone brzine, ali je poklapanje sa izmerenim
ugaonim brzinama dosta loSe, kao Sto se vidi sa slike 3.2. Ova pojava bi se mogla
direktno povezati sa ¢injenicom da je na rezimima bliskim rezimu praznog hoda, kod
ispitivanog motora, neujednacenost radnih procesa po cilindrima daleko izrazenija nego
pri viSim opterecenjima motora, pa greske u proceni ukupnog pobudnog momenta
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gasnih sila kao ulaznog podatka matematickog modela, daju loSu krajnju procenu
promenljivog toka ugaone brzine. Naime, ispitivanjima PVP na probnom stolu BOSCH,
pre ugradnje na motor, registrovane su razlike u ciklusnim koli¢inama goriva koje
isporucuju pojedini elementi PVP 1 do 100%. Pri ovim uslovima, razlike u geometriji 1
ostvarenim tolerancijama, kako sklopa klip elementa-cilindar, tako 1 drugih delova PVP,
ocCigledno dolaze do punog izrazaja. Dodatno na ovu pojavu uti¢e Cinjenica da i pri
rezimima praznog hoda nivo torzionih oscilacija u ispitivanom sistemu nije beznacajan
(videti sliku 6.92). Ovim se dovodi u sumnju mogucénost da se razmatranja u kojima se
za kolenasto vratilo ispitivanog motora usvaja da je kruto telo, mogu dobiti
zadovoljavajuce rezultate proracuna, ¢ak i pri reZimima praznog hoda motora.

3.3  Odredivanje momenata inercije kolenastog vratila

Prakti¢no izvodenje klipnog mehanizma, usled pravolinijskog kretanja klipova 1
sloZzenog kretanje klipnjaca, neizbezno dovodi do varijabilnosti momentaa inercije u
toku obrtanja kolenastog vratila. Medutim, u mnogim inZenjerskim razmatranjima, gde
se zahteva poznavanje momenata inercije delova ili celog motorskog mehanizma, on se
procenjuje priblizno na bazi jednacine (3.91), ili se ¢ak njegova promenljivost ignorise.
Shodno tome, pravi se odredena greska, ali se proracun znatno pojednostavljuje.

Brojni su primeri slozenih matematickih modela razvijenih u poslednjih nekoliko
godina vezanih za rad motora, gde se moment inercije klipnog mehanizma pojavljuje
kao ulazni, pa €ak 1 izlazni parametar [43]. Da bi se problemi analizirali na precizniji
nacin, moment inercije u ovim modelima je posmatran kao periodi¢na funkcija ugla
kolenastog vratila [43-47]. U [43] je ¢ak razmatran uticaj trenja klipa na promenljivost
momenta inercije, Sto je dovodilo do ,prividne funkcije inercije®. U [44] je prikazan
efekat varijabilnosti momenta inercije u kombinaciji sa torzionim 1 savojnim
oscilacijama 1 ispitan je njihov uticaj na prirodne frekvencije oscilovanja. U oba slucaja
[43, 44] objekat ispitivanja je bio motor sa jednim cilindrom. U [48] je razvijen linearni
matematicki model gde je usvojeno da je moment inercije konstantan, a dinamicka
greska je pri tome procenjena pomocu kompleksne teoreme stabilnost Ljapunova
(Lyapunov).

Zanimljivo poredenje tri matematicka modela razli¢itith nivoa sloZenosti koji su
primenjeni kod analize dinamickog ponaSanja motora sa jednim cilindrom dato je u
[49]. U prvom modelu su uzeti u obzir promenljiv moment inercije, stvarni uticaj trenja,
promena viskoznosti ulja za podmazivanje motora sa temperaturom i njihov zbirni
uticaj na dinamiku sistema motor-ko¢nica. Slaganja izmedu izraCunatih 1
eksperimentalnih rezultata su viSe nego zadovoljavaju¢a. Drugi model je
pojednostavljena varijanta prvog, sa konstantnim momentom inercije i
pojednostavljenim uticajem trenja, a treci je ranije razvijen empirijski model prilagoden
za konktretan motor. Rezultati drugog, a posebno tre¢eg modela, znatno odstupaju od
eksperimentalnih rezultata.

U ovoj tacki ¢e biti prikazani rezultati proracunatih promenljivih momenata inercije
krivajnog mehanizma jednog odsecka kolenastog vratila i1 celog kolenastog vratila, bez
uzimanja u obzir trenja klipa u cilindru 1 dezaksijalnosti osovinice klipa u odnosu na osu
cilindra (u zapadnoj literaturi se za ovaj parametar Cesto koristi termin ,,0ffset”). Vec je
reCeno da je kompletan proracun sa detaljnom analizom 1 komentarisanjem dobijenih
razultata verifikovan kroz objavljenu referencu [74], 1 ovde se nece ponavljati. U
Prilogu A, zbog pogodnosti, bice date samo osnovne jednacine na kojima se zasnivaju
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ovi proracuni 1 neki vazniji zakljucci. Prethodno ce, radi poredenja rezultata, biti
prikazan postupak odredivanja momenata inercije kada se oni smatraju konstantnim 1
priblizno izraunavaju koriséenjem Hajgens-Stajnerove (Huygens-Steiner) teoreme (u
zapadnoj literaturi se Cesto koristi termin ,,theorem parallel axis®). I za jedan 1 za drugi
proracun se prethodno moraju odrediti parametri neophodni da bi se ti proracuni izvrsili.

Slika 3.3 — Virtuelni model jednog karakteristicnog odsecka klipnog mehanizma

Na osnovu konstrukcione dokumentacije motora napravljen je 3D model klipnog
mehanizma koriS¢enjem paketa Mechanical Desktop 1 CATIA (slika 3.3). Kako su
dimenzije 3D modela 1 karakteristike materijala (pre svega gustina) tacno definisani,
primenom ovih ili slicnih softverskih paketa se mogu dosta tacno odrediti sledeci
parametari potrebni za dalji proracun:

— mase klipnjaca i klipova (ovi podaci su provereni merenjem mase),

— lokacije tezista glavne 1 pomo¢ne klipnjace,

— momenti inercije glavne 1 pomo¢ne klipnjace za njihova teZista, 1

— momenti inercije karakteris¢nih odsecaka (kolena) kolenastog vratila, kao i

celog kolenastog vratila.

3.3.1 Prorac¢un momenata inercije pod pretpostavkom da su oni konstantni

Ovaj pristup je zasnovan na uproSc¢avanju, pri ¢emu se mase na jednom odsecku
(kolenu) motornog mehanizma zamenjuju sa koncentrisanim masama, i to masama koje
vrS§e pravolinijsko-oscilatorno kretanje m,g., 1 masama koje vrSe Cisto rotaciono
kretanje m,,.. Pri tome se za mase m,g. usvaja da su koncentrisane na osama osovinica
klipova, a za mase m,,; se usvaja da su koncentrisane na osama odgovarajuc¢ih lete¢ih
rukavaca.

Usvojena pretpostavka je tacna za klipne grupe 1 odsecke kolenastog vratila, ali je
kretanje klipnjaca priliéno kompleksno posto mala pesnica prati kretanje klipa, velika
pesnica vrsi Cisto rotaciono, a ostatak klipnjace vrsi 1 translatorno 1 rotaciono kretanje.
Najcesce se 1 mase klipnjaca dele u dve koncentrisane mase, 1 to deo za koji se usvaja da
vr$i pravolinijski-ocsilatorno kretanje m,scxp, 1 deo za koji se usvaja da vrsi Cisto
rotaciono kretanje m,.qs4p,. Ove mase se za glavnu klipnja¢u mogu odrediti iz izraza:

L
Mosckpg = Mkpg Tl (3.95)
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Myotkpg = Mkpg T (3.96)
a za pomoc¢nu klipnjacu:
l
Mosckpp = Mipp * - (3.97)

l
Myotkpp = Mipp - (3.98)

Podaci o masama, redukovanim masama klipnjata 1 momentima inercije za teziSta
elemenata slozenog klipnog mehanizma ispitivanog motora su dati u tabeli 3.1. Masa
osovinice koja spaja glavnu i pomo¢nu klipnjacu ukljucena je u deo mase velike pesnice
glavne klipnjace koja vrs$i obrno kretanje. Masa kolenastog vratila 1 njegov moment
inercije takode su odredeni koriS¢enjem 3D modela.

Ukupan moment inercije za ispitivani V motor sa 12 cilindara, kada se ignoriSe da on
nije konstantan, moze se odrediti koriS¢enjem Hajgens-Stajnerove teoreme [22]:

1
]const :]KV +6- (mrotkpg + mrotkpp) “R*+ 3" 6- (2 cMyy + Mosckpg + mosckpp) *R? (399)

Tabela 3.1 - Mase 1 momenti inercije elemenata sloZenog klipnog mehanizma

masa moment inercije
clement oznaka vrednost [kg] | oznaka vrednost [kg'm’]
klipna grupa my 4,314 - -
glavna klipnjaca Mipg 5,507 Jing 0,084769

(za teziSte)

deo glavne klipnjace za koji se usvaja
da se krece translatorno

deo glavne klipnjace za koji se usvaja
da vr8i rotaciono kretanje

pomoc¢na klipnjaca ukljucujuci
spajajucu osovinicu

deo pomoc¢ne klipnjace za koji se
usvaja da se krece translatorno

deo pomoc¢ne klipnjace za koji se
usvaja da vrsi rotaciono kretanje

Mosckpg 1,434 - -

mrotkpg 43073 - -

0,027115
(za teziSte)

Mosckpp 1,160 - -

Myotkpp 1,625 - -

0,4831
(za osu rotacije)

kolenasto vratilo Mgy 94,339 Jkv

U jednacini (3.99), prvi ¢lan je samo moment inercije kolenastog vratila, a drugi 1 treci
¢lan, redom, predstavljaju redukovane momente inercije rotacionih masa 1 pravolinijski-
oscilatornih masa. Uticaj pravolinijski-oscilatonih masa na ukupni moment inercije nije
isti u toku celog radnog ciklusa motora. Kada su klipovi u svojim mrtvim tackama,
doprinos pravolinijski-oscilatornig masa ukupnom momentu inercije je jednak nuli. U
poziciji kada koleno kolenastog vratila sa osama cilindara zaklapa takve uglove da
pravolinijski-oscilatorne mase tada vrse Cisto rotaciono kretanje (90 1 270 stepeni ugla
obrtanja KV na levoj strani mehanizma), njithov doprinos ukupnom momentu inercije je
maksimalan, prakticno kao da su ove mase u celosti koncentrisane na osama velikih
pesnica klipnjaca, odnosno lete¢eg rukavca odsecka kolenastog vratila. Zbog toga se
doprinos pravolinijski oscilatornih masa ukupnom momentu inercije uzima kao jedna
polovina (1/2) vrednosti koja bi se dobila da su oni bili koncentrisani na osi velike
pesnice, odnosno lete¢eg rukavca.
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U jednacinini (3.99) su sadrzani ¢lanovi koji se mogu analizirati zasebno, a javljace se 1
u analizama koje slede:

— masa pravolinijski-oscilatornih elemenata glavnog cilindra kao zbir dela glavne
klipnjace za koji se usvaja da se krece translatorno 1 klipne grupe glavnog cilindra:

moscg = mosckpg + My, (3.100)

— masa pravolinijski-oscilatornih elemenata pomo¢nog cilindra kao zbir dela
pomoc¢ne klipnjace za koji se usvaja da se krece translatorno i klipne grupe
pomoc¢nog cilindra:

moscp = mosckpp + my, (3.101)

— moment inercije svih elemenata motornog mehanizma za koje se usvaja da vrse
rotaciono kretanje pri ¢emu se ignoriSe promenljivost momenta inercije:

ﬁgzls = ]KV +6- (mrotkpg + mTOtkpp) * Rz (3102)

— moment inercije elemenata i-tog odsecka motornog mehanizma za koje se usvaja
da vrSe rotaciono kretanje pri ¢emu se ignoriSe promenljivost momenta inercije:

;"g;lis = ]oKVi + (mrotkpg + mrotkpp) : RZ (3.103)

— moment inercije elemenata i-tog odseCka motornog mehanizma (slika 3.3), prema
usvojenim predpostavkama, se moze dobiti iz relacije:

1
cons = j i + (mrotkpg + mrotkpp) - R2 + > (moscg + moscp) - R? (3.104)

Kao $to se vidi, izlazi iz jednacina (3.99) 1 (3.104) su konstante veli¢ine, odnosno
promenljivost polarnog momenta inercije se ovde zanemaruje. Proracun ce dati
konstantne vrednosti za koje se ocCekuje da c¢e biti bliske srednjim vrednostima
promenljivih momenata inercije.

U tabeli 3.2 su dati rezultati proracuna dobijeni na osnovu jednacina od (3.99) do
(3.104). J,xv predstavlja vrednost momenta inercije karakteristicnog odsecak
kolenastog vratila prikazanog na slici 3.3.

Tabela 3.2 — Rezultati proracuna dobijeni na osnovu jednacina (3.99) do (3.104)

]const Moscg Moscp ngglst ]OKV nggst iconst
kg'm® kg kg kg'm® kg'm® kg'm® kg'm®
1,032718 5,748 5,471 0,760023 0,077538 0,123692 0,169129
3.3.2 Promenljivi momenti inercije

Na slici 3.4 je predstavljen dijagram promenljivog momenta inercije prvog odsecka
kolenastog vratila oznacen sa ], ., (a), u zavisnosti od ugla obrtanja KV. Kao $to se
moze videti, dobijena je periodi¢na funkcija sa periodom 360 stepeni 1 njena srednja
vrednost je 0,092390 kg'm”. Srednja vrednost momenta inercije J, ., (a) sa slike 3.4 se
moze direktno porediti sa razlikom momenata inercije JE°™t i J .., (videti tabelu 3.2),
koja iznosi 0,091591 kg'mz. Odstupanje ove razlike od srednje vrednosti promenljivog
momenta inercije J, .., (a) je vrlo malo, i iznosi oko 0,9%. Medutim, vazno je ista¢i da
varijacije promenljivog momenta inercije J,.., () u odnosu na srednju vrednost iznose
oko = 40,7%. Imaju¢i u vidu da se promenljivi momenti inercije karakteristiCnih
odsecaka kolenastog vratila ugraduje u matematicke modele dinamike torziono-
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oscilatornih sistema gde se kolenasto vratilo posmatra kao elastino telo, sasvim je
jasno da se varijacije promenljivog momenta inercije, koje se u ovom primeru kre¢u u
granicama =+ 40,7%, ne bi smele ignorisati.
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3.4 — Promenljivi moment inercije prouzrokovan kretanjem klipova 1 klipnjaca prvog
odsecka kolenastog vratila
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Slika 3.5 — Ukupan promenljivi moment inercije klipnog mehanizma motora

Promenljivi moment inercije izazvan kretanjem svih klipnjaca i klipova motora J,..(a)
je prikazan je na slici 3.5. Dobijena kriva predstavlja periodi¢nu funkciju, sa periodom
od 120 stepeni ugla obrtanja kolenastog vratila. Srednja vrednost ovog momenta
inercije iznosi 0,554330 kg m’. Ova srednja vrednost se moze direktno porediti sa
razlikom momenata inercije J€°"St (tabela 3.2) i ], (tabela 3.1) koja iznosi 0,549618
kg'm®. Odstupanje ove razlike od srednje vrednosti Josc(a) je, kao i u prethodnom
slu¢aju, manje od 0,9%. Varijacije ukupnog promenljivog momenta inercije J,.(a) u
odnosu na srednju vrednost iznose oko + 3,0%, Sto je znatno manje nego za slucaj
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promenljivog momenta inercije jednog karakteristicnog odsecka kolenastog vratila.
Kako se ukupni promenljivi momenti inercije karakteristicnih odseCaka kolenastog
vratila ugraduje u matematicke modele dinamike torziono-oscilatornih sistema gde se
kolenasto vratilo moZe posmatrati kao kruto telo, same varijacije promenljivog
momenta inercije, koje se u ovom primeru krecu u granicama + 3,0%, nemaju veliki
direktan uticaj na dinamicke proracune kod takvih sistema.

Srednja vrednost ukupnog moment inercije jednog odsecka motorskog mehanizma se
moze dobiti sabiranjem srednje vrednosti varijabilnog dela sa slike 3.4 i konstantnog
momenta inercije odgovarajueg odseCka kolenastog vratila | ., (tabela 3.2). Za
odsecak KV prikazan na slici 3.3 se u tom slucaju dobija srednja vrednost promenljivog
momenta unercije od 0,169928 kg m’. Ova vrednost se moZe porediti sa momentom
inercije elemenata i-tog odseCka motornog mehanizma racunatog prema Hajgens-
Stajnerovoj teoremi (Jeomst—tabela 3.2). Vidi se da je razlika izmedu ove dve vrednosti
manja od 0,5 %. Istovetna procentualna razlika se dobija ako se sli¢no poredenje izvrsi
za sve odsecke, odnosno celo kolenasto vratilo.

Moze se zakljuciti da su, u svakom od ovih slucajeva, razlike u srednjim vrednostima
promenljivih momenata inercije i1 konstantnih vrdnosti dobijenih primenom Hajgens-
Stajnerove teoreme ispod 1%.
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Slika 3.6 — Izvodi promenljivih momenata inercije pokretnih masa u jednom paru
naspramnih cilindara J,.; (@) iu celom motoru J, . (a) po uglu obrtanja KV

Na slici 3.6 su prikazani izvodi promenljivih momenata inercije pokretnih masa u
jednom paru naspramnih cilindara J,.; (@) i u celom motoru J,s.(a@) po uglu obrtanja
kolenastog vratila a. Ovi dijagrami ¢e posluziti za bolje razumevanje problematike
odredivanja komponente M;,,(@, w, &) momenata koji potiu od inercijalnih sila
pravolinijski oscilatornih masa (tacka 4.2) 1 greSke u proceni ovih momenata kada se
primenjuje priblizna jednacina (3.93). Dijagrami prikazani na slici 3.6 na najbolji nac¢in
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3. Dinamika oscilatornih sistema ...

odraZzavaju slozenost kretanja klipova 1 klipnjac¢a krivajnih mehanizama kod kojih je
pomocna klipnjaca povezana sa velikom pesnicom glavne klipnjace, Sto se ne moZe
jasno videti iz tokova promenljivih momenata inercije (slike 3.4 1 3.5), koje na prvi
pogled izgledaju kao glatke krive. Detaljnije analize izlozene u referenci [74] ukazuju
da je za nagle gradijente krivih sa slike 3.6 1 njihovu asimetri¢nost, iskljucivo
odgovorna pomoc¢na klipnjaca, tacnije reCeno vrlo slozen i1 neperiodian tok trenutne
brzine njenog teziSta mase u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila, §to se moze videti
na slici A.6 u Prilogu A ovog rada. Komponente M,,,,(a, w, &) momenata koji potic¢u od
inercijalnih sila pravolinijski oscilatornih masa, za oba matematicka modela dinamike
torziono-oscilatornih sistema (i sa kolenastim vratilom kao krutim telom i kao
elasticnim telom), odreduju se upravo tako Sto se izvodi promenljivih momenata inercije
po uglu obrtanja kolenastog vratila mnoze sa polovinom kvadrata trenutne ugaone
brzine. Specifican tok krivih izvoda promenljivih momenata inercije po uglu obrtanja
kolenastog vratila (slika 3.6) ukazuju da aproksimacije ovih krivih primenom pribliznih
jednacina, moze bitnije uticati na taCnost proraCuna matematickih (simulacionih)
modela.

Posto su momenti inercije racunati kao funkcije ugla obrtanja kolenastog vratila «
izrazenog u stepenima (slike 3.4 1 3.5), pri odredivanju veli¢ina njihovih izvoda po uglu
KV (slika 3.6), tokom diferenciranja se ugaoni domen iz stepeni mora prevesti u
radijane, Sto se obezbeduje mnozenjem faktorom 180/m. Za izraCunavanje ovih izvoda
koriS¢ena je ve¢ razvijen fortranski program numerickog diferenciranja tablicnih
funkcija, dat u referenci [42].

3.4 Aproksimacija periodi¢nih funkcija radnog procesa Furijeovim
trigonometrijskim polinomom

U jednadinama kretanja kolenastog vratila kao dela oscilatornog sistema javljaju se

.o dOSCl b —_
funkeije g3(@) = pg(@). g4(a) = pp(@). gs(@) =3+ L=LD i gi(a) = Joser ().

Odgovor na pitanje kako za izmerene pritiske u glavnom i pomo¢nom cilindru (pg 1 pp)
ili za izraCunatu vrednost promenljivih momenta inercije J,¢.1 (@) 1 njegovog uzvoda po

uglu kolenastog vratila Yoser(@) ey, jako slozene funkcije ugla obrtanja kolenastog
da

vratila a (tacka 3.3) odrediti aproksimativne funkcije koje imaju matematicki zapis, vrlo
je jednostavan: treba primeniti Furijevov trigonometrijski interpolacioni polinom.

Procedura 1 pratece jednacine aproksimacije izmerenih ili izraunatih tabli¢nih funkcija
radnog procesa Furijeovim trigonometrijskim polinomom, ¢ime je dobija njihov
priblizan, ali 1 dosta tac¢an analiticki zapis, dati su u Prilogu C ovog rada.

Mora se naglasiti da se aritmeticka metoda Furijeove analize i1 sinteze pokazala kao
naroc¢ito mo¢no sredstvo koje je u ovom radu iskori§¢eno prilikom:

1. Filtriranja izmerenih ili na osnovu njih prorac¢unatih podataka.

2. Aproksimacije neke tablicne funkcije 1 dobijanja nove tabli¢ne funkcije vece ili
manje rezolucije tj. sa ve¢im ili manjim brojem tacaka.

3.  Harmonijske analize periodi¢nih funkcija radnog procesa motora u delovima ove
disertacije gde se neki zaklju€ak bazirao na primeni Furijeovog trigonometrijskog
polinoma (npr. pri harmonijskoj analizi izmerenih ugaonih brzina 1 pobudnih
momenata).
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4. Momenti koji se generiSu u dinamicko-oscilatornom
sistemu sa motorom SUS kao njegovim sastavnim delom

4.1.  Unutrasnje sile i momenti koje se javljaju u klipnom mehanizmu motora

Postupak redukcije masa jednog odsecka (kolena) motornog mehanizma 1 njihova
zamena koncentrisanim masama za koje se usvaja da vrSe pravolinijsko-oscilatorno
kretanje s jedne strane, 1 masama za koje se usvaja da vrSe Cisto rotaciono kretanje s
druge strane, opisan je nizom jednacina od (3.95) do (3.101) u tacki 3.3.1. Posto je
kretanje masa klipnog mehanizma jako slozeno, pretpostavka o konstantnosti ovih
veli¢ina u dinami¢kom pogledu nije korektna. Medutim, ovakav pristup omogucava
pribliznu procenu momenta inercije. Za levu stranu motora to je niz jednacina od (3.91)
do (3.93), a za obe strane jadnacina (3.94). Zbog svoje jednostavnosti opisani postupak
se Cesto koristi. Najtacnije odredivanje momenata inercijelnih sila je postupak koji se
bazira na realnom momentu inercije kao pravom uzro¢niku postojanja inercijalnih sila u
motornom mehanizmu, prema jednacini (3.83). Ipak, uvodenje redukovanih konstantnih
masa koncentrisanih na osama osovinica klipova za koje se usvaja da vrSe pravolinijski-
oscilatorno kretanje, predstavlja jedini put da se sa zadovoljavaju¢om ta¢noS¢u procene
unutraS$nje sile 1 momenti koje se javljaju u klipnom mehanizmu motora. Poznavanje
unutrasnjih sila koji se javljaju u klipnom mehanizmu motora je neophodno pri
proracunu gubitaka na trenje (misli se na normalnu 1 radijalnu silu) 1 optereCenja
pojedinih elemenata klipnog mehanizma [17], pa ¢e se u ovoj tacki dati osnovne
jednacine za njihovu pribliznu procenu.

JednaCine kojim se proraCunavaju unutrasnje sile generisane u sloZenom klipnom
mehanizmu sa glavnom 1 pomo¢nom (bo¢nom) klipnjaom usled delovanja gasnih i
priblizno procenjenih inercijalnih sila se razlikuju za levu 1 desnu stranu motora, usled
nesimetri¢nosti klipnog mehanizma (slika 4.1). Zbog toga ¢e proracun posebno biti
izveden za sile 1 momente leve strane klipnog mehanizma (slika 4.1 levo), a posebno za
sile 1 momente desne strane klipnog mehanizma (slika 4.1 desno).

Slika 4.1 — Sile koje se generiSu u klipnom mehanizmu

Na osovinicu glavnog klipa deluje gasna sila Fj,(a) i inercijalna sila pravolinijski
oscilatornih masa F;;(a). Te sile su kolinearne pa se mogu algebarski sabrati dajuci
rezultujuéu silu na osovinici klipa F,.; (a):
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

Frg(a) = F;]g(a) + Fig(a) (4-1)

gde je:
D2
F;]g(a) = Ak : (pg(a) - pkg) = an : (pg(a) - pkg) (4-2)
a inercijalna sila pravolinijski oscilatornih masa bi se priblizno mogla odrediti iz izraza
Fig(a) = —AQgg * Myscyg (4-3)

pod pretpostavkom da je m,.4 priblizno konstantna veli¢ina odredena prema jednacini
(3.100).

Sada se mogu dobiti priblizne vrednosti sila i momenata na levoj strani motora.
Rezultujuéa sila na klipu F.,(a) se razlaze na komponentu normalno na osu cilindra—
normalna sila Ny(a), i na komponentu u pravcu ose glavne klipnjace-sila u glavnoj
klipnjaci K (a):

Ng(a) = Frg(a) g .Bg (4.4)
Ko@) = 20 (45)

Sila u glavnoj klipnjaci deluje na lete¢i rukavac 1 ona se razlaze na komponentu u
pravcu tangente na putanju ose lete¢eg rukavca—tangencijalna sila T, (a) i komponentu

u praveu radijusa kolena-radijalna sila R, (a):

Ty(a) = Ky(a) - sin (a + B,) (4.6)

Ry(a) = Ky(a) - cos (a + ) 4.7)
Priblizni tok obrtnog momenta koji potice od i-tog glavnog cilindra dobija se iz izraza:

Ml-g(a) = Tg(a) ‘R (4.8)

Rezultujuéa sila na klipu pomo¢nog cilindra F.,(a) se dobija kao algebarski zbir gasne
F,, () iinercijalne sile Fy,, pravolinijski oscilatornih masa pomo¢nog cilindra:

Frp(a) = F;]p (0() + Fip(a) (4-9)
gde je:
D2.
F;]p(a) = Ak : (pp - pkg) = an : (pp - pkg) (4-10)
a inercijalna sila bi se priblizno mogla proceniti preko izraza:
Fig(a) = —Qgp * Mysep (4-11)

pod pretpostavkom da je m,, konstantna veliCina koja zadovoljava jednaCinu (3.101).

Sada se mogu dobiti priblizne vrednosti sila i momenata na desnoj strani motora.
Rezultujuca sila na klipu se razlaze na komponentu normalno na osu cilindra Ny, (a) ina
komponentu u pravcu ose pomo¢ne klipnjace (sila u pomo¢noj klipnjaci K, (a)):

Np(a) = Frp(a) g .Bp (4.12)
K, (a) = Zi—? (4.13)
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

Sila u pomo¢noj klipnjaci K,(a) deluje na osovinicu koja povezuje pomo¢nu klipnjacu
sa glavnom. Redukcijom ove sile na osu leteCeg rukavca, pored identi¢ne sile sili
K, (), dobija se i moment inteziteta K, () - x, koji tezi da zaokrene glavnu klipnjacu.
Rastojanje x se moze izraziti kao:

x=r1-sin(fy— Pp —YP) (4.14)

Ovaj moment izaziva dodatnu komponentu normalne sile N,(a) koja se moze
izraCunati iz jednakosti momenata koji ta sila stvara na kraku L - cos 8; i momenta koji
stvara sila K, («) na kraku x:

r sin (,Bg_.Bp -¥)

Ny(@) = Ky(a) - - e (4.15)

Dodatna normalna sila N, («) se redukuje na osu osovinice glavnog klipa i prenosi se na
glavni klip, pa je ukupna rezultantna normalna sila N,., (@) koja deluje na glavni klip:

N,4(a) = Ny(a) + Ny (a) (4.16)
Sila koja poti¢e od pomo¢nog cilindra i deluje tangencijalno na lete¢i rukavac iznosi:
Ty(a) = Ky(a) - sin (a -y + ,Bp) + Ny(a) - cosa (4.17)
dok je radijalna sila koja potic¢e od pomoc¢nog cilindra i1 deluje u pravcu radijusa kolena:
R,(a) = K,(a) - cos (a -+ ,Bp) — Ny(a) -sina (4.18)
PribliZzni obrtni moment koji potice od pomoc¢nog cilindra se dobija iz izraza:
Mip(a) = Tp(a) ‘R (4.19)

Ukupni priblizni obrtni moment koji deluje na i-tom lete¢em rukavcu kolena kolenastog
vratila je:

M;(a) = M;4(a) + My, (a) (4.20)

Ako bi se zanemarile gasne sile u naspramnim cilindrima (F;4(a) =0 i F,(a) =0),
obrtni moment izracunat na osnovu jednacine (4.20) bi se odnosio samo na zbir
komponenti pribliznih momenata inercijalnih sila naspramnih cilindara na i-tom kolenu
kolenastog vratila M;,,;. Komponenta momenta M;,,; za levu stranu motora je vec
opisana jedna¢inom (3.93), a odgovaraju¢a komponenta za desnu stranu motora bi se
dobila na osnovu jednadine potpuno analogne jednacini (3.93). S druge strane,
zanemarivanjem inercijalnih sila pravolinijski oscilatornih masa naspramnih cilindara
(Fig(a) =0 i Fj,(a) =0), jednadina (4.20) je ekvivalentna jednacini (3.84) za
proraun momenata gasnih sila, odnosno, 1 jednim i drugim postupkom bi se dobili
korektni tokovi momenata gasnih sila.

Radijalne 1 tangencijalne sile koje poticu od glavnog i pomoc¢nog cilindra, a koje deluju
na zajednicki lete¢i rukavac su kolinearne 1 mogu se algebarski sabrati, pa je rezultujuca
radijalna sila za i-to koleno kolenastog vratila:

Ryi(a) = Ry(a) + Ry(a) (4.21)
a tangencijalna:

Tyi(a) = Ty(a) + Tp(a) (4.22)
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Trenutna ukupna tangencijalna sila motora T,(a) se dobija sabiranjem trenutnih
tangencijalnih sila koje deluju na svakom leteCem rukavcu kolenastog vratila, vodeci
rauna o faznoj pomeranosti radnih procesa u pojedinim cilindrima:

Tu(a) = Zi Tui(a) (4.23)

Ukupni priblizni obrtni moment motora je direktno srazmeran ukupnoj tangencijalnoj
sili, a moZe se dobiti 1 kao suma ukupnih obrtnih momenata koji deluju na svim lete¢im
rukavcima kolenastog vratila:

M,(a) =T, (a)-R =Y;M; (a) (4.24)
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Slika 4.2 — Normalna sila u glavnom cilindru (a) i u pomo¢nom cilindru (b)

Na slici 4.2 je prikazan tok normalne sile u glavnom cilindru (a) 1 u pomo¢nom cilindru
(b). Prvo $to se zapaza je da 1 u jednom i u drugom slucaju pikovi prikazanih krivih
dostizi skoro 20000 N. To ukazuje da je trenje u kontaktu klipna grupa—koSuljica
cilindra kod ovog motora dosta veliko, pa je sasvim opravdano uvodenje konstruktivnog
reSenja kojim se iz glavne uljne magistrale preko posebnih cevcica dovodi ulje pod
pritiskom na unutrasnje povrSinu klipova. Ovim se, s jedne strane, snizava opsti nivo
temperatura klipova, a s druge strane se poboljSava podmazivanje u kontaktu klipna
grupa—kosuljica cilindra, posto jedan deo tog ulja dospeva 1 u zonu kontakta.

Ovde je jako interesantna jo$ jedna Cinjenica, to jest specificnost ispitivanog motora.
Generisanje komponente dodatne normalne sile Ny(a) usled nesimetri¢nosti klipnog
mehanizma, koja zdruzeno sa komponentom N, (a) deluje u kontaktu klipna grupa-
koSuljica glavnog cilindra, izaziva atipi¢an tok rezultuju¢e normalne sile N,.,(a) (slika
4.2 a). Njena atipicnost je u tome $to u mrtvim tackama nema nulte vrednosti, kao §to bi
to bilo u slucaju nekog simetri¢nog klipnog mehanizma, gde bi rezultuju¢a normalna
sila bila ono $to je sada njena komponenta Ny (a). To prakti¢no znaci da je u mrtvim
tackama glavnog klipa Stribekov broj ra¢unat po jednacini (5.5) jednak nuli, a onda je 1
debljina uljnog filma racunata prema jednacini (5.11) na nivou koji se priblizava
uslovima elastohidrodinamickog podmazivanja (oko 1 pm). U takvim uslovima,
najkriti¢nija situacija sa podmazivanjem se moze ocekivati na kraju takta usisavanja 1
pocetku takta sabijanja u glavnom cilindru (180 stepeni ugla obrtanja kolenastog vratila
na slici 4.2 a). Tada rezultujuéa normalna sila, na primer pri 2000 min" i punom
opterecenju, dostize apsolutnu vrednost oko 2500 N (slika 4.2 a). To je priblizno isti
nivo sile koji se javlja na kontaktu podiza¢ ventila—breg bregastog vratila (slike 4.26 1
4.27). 1z ovoga bi se mogao izvesti zaklu€ak da zbog uticaja pomoc¢nog cilindra, lokalno
povecanje trenja u kontaktu klipna grupa—kosuljica glavnog cilindra u UMT, na kraju
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takta usisavanja 1 pocCetku takta sabijanja, u vecoj meri doprinosi habanju tog sklopa
nego kada je klip glavnog cilindra u SMT tokom procesa sagorevanja. Ovim se ne
osporava ¢injenici da lokalno trenje u kontaktu klipna grupa—kosuljica glavnog cilindra
u SMT tokom procesa sagorevanja znacajno uti¢e na povecano habanje u zoni kontakta.
Ako se uzme u obzir koliki je gradijent rezultujue normalne sile glavnog cilindra
N,4(a) i normalne sile pomo¢nog cilindra N,(a) u SMT tokom procesa sagorevanja,
kada se klip prakti¢no zaustavlja, jasno je da se ovim trenutcima radnog procesa motora
mora pripisati veliki uticaj na habanje u zoni kontakta klipna grupa—kosuljica cilindra
(cilindar). Normalna sila u pomo¢nom cilidru svoje nulte vrednosti postize u mrtvim
tackama klipa tog cilindra, Sto se sa triboloSkog aspekta moze podvesti pod slucaj

klasi¢nog, prostog klipnog mehanizma.
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Slika 4.3 — Komponente radijalne sile nastale u glavnom cilindru (a)
1u pomoc¢nom cilindru (b)

Komponente radijalne sile koje poti¢u od glavnog (slika 4.3 a) i od pomo¢nog cilindra
(slika 4.3 b) direktno deluju na oslonacka leziSta kolenastog vratila. O nivoima
opterecenja tih leziSta najbolje govore gradijenti 1 vrednosti pikova komponenti
radijalne sile, koji za rezim 2000 min" pri punom optere¢enju iznose preko 200000 N
(slika 4.3). Povoljna okolnost je da ovakav nagli rast radijalnih sila pojacava efekat
istiskivanja ulja iz oslonackih leZista, Cime se smanjuje opsti nivo torzionih oscilacija u
sistemu.

Prikazana analiza normalnih i radijalnih sila u klipnom mehanizmu ispitivanog motora u
dobroj meri pruza odgovor na pitanje zaSto je radni vek ovog motora, pre obaveznog
generalnog remonta, propisan na svega 500 moto-Casova.

4.2. Momenti inercijalnih sila

U jednacinama dinamickog ponasSanja oscilatornih sistema gde se kolenasto vratilo
motora smatra 1 kao kruto, 1 kao elasti¢no telo, jedan od ozbiljnijih problema predstavlja
problem odredivanja momenata inercijalnih sila nastalih usled pravolinijski-oscilatornih
kretanja pojedinih elemenata motorskog mehanizma. Karakteristika kolenastog vratila
motora je promenljiv moment inercije, pa se momenti koji poticu od inercijalnih sila
najtanije mogu odrediti pracenjem promene kineticke energije tokom njegovog
obrtanja. Bazna jednacina (3.83) koja definiSe moment inercijalnih sila je data u tacki
3.2, ali ¢e se ta jednaCina jo$ jednom napisati kako bi bila jasno vidljiva pri analizi
razli¢itih vidova upros$¢evanja na tacnost procene momenata inercijalnih sila:

y . 1d
Min(t, 0, 6) = — Josc(a) - & — 222D 2)
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Kao 1 u slu¢aju momenata gasnih sila, momenti inercijalnih sila se na razli¢it nac¢in
uvode u matematicki model gde se kolenasto vratilo motora posmatra kao kruto telo, 1
kod proracuna gde se kolenasto vratilo posmatra kao elasticno telo, u sklopu sloZenijeg
oscilatornog sistema (motor SUS na probnom stolu, motor SUS ugraden u vozilo 1sl.)

2000

1 : 1 | n=930 min™ | ‘ ‘ ‘ ‘
Z150 -+ -f-|prazanhod |

1000 g

m)

500 -

Moment inercijalnih sila
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o
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T .. (dovdt) A
1500 e (@) fdar) @]

T -t 1t r-r -1t r1r 1T 1T T " T°
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ugao kolenastog vratila (step.)

Slika 4.4— Komponente —/,s.(a)) - &, _%d]o;;(a) . w?

1 ukupni moment inercijalnih sila My,

Predpostavka da se kolenasto vratilo nekog motora ponasSa kao kruto tela se uglavnom
postavtlja za reZzime rada motora bliske reZimu praznog hoda. U cilju ilustracije toka
ukupnog momenta inercijalnih sila za takvu vrstu predpostavke, bic¢e iskoriS¢ena
izmerena ugaona brzina slobodnog kraja KV na praznom hodu, ¢iji tok je prikazan na
slici 6.91 (930 min"). Ako usvojimo da se sve tatke KV kreéu istom trenutnom
ugaonom brzinom kao 1 slobodan kraj (mada je sa dijagrama na slici 6.91 ocigledno da
ni u ovom slucaju to nije u potpunosti ispunjeno), za ovaj rezim rada je moguce
%d]o;;(a) ] (1)2 i
ukupni moment inercijalnih sila M;, kao njihov zbir. Takav dijagram je prikazan na slici

4.4. Ocigledno je da komponenta —J,s.(@) - & ima veci udeo u ukupnom momentu

RTIR LAl
inercijalnih sila u odnosu na komponentu — E—] ";C( ).

relativno ta¢no proceniti komponente M;,; = —J,sc(@) + &, M, = —

w?, zbog daleko veéih vrednosti
ugaonog ubrzanja (&) u odnosu na kvadrat ugaone brzine (w?).

Uporedni dijagram komponente momenta inercijalnih sila — %—d] ";;(a)

ey d _ . . . _ . . ..
pribliznu vrednost —%M - @? dobijenu pri pretpostavei w = @ prikazan je na slici

- w? u odnosu na

4.5. Maksimalno odstupanje aproksimirajue krive dobijene u odnosu na tacno
izracunatu krivu se kre¢e u granicama od -6,52 do 23,20 Nm.

Sli¢na situacija se javlja 1 pri odredivanju momenta inercijalnih sila na osnovu priblizno
odredenog momenta inercije koji se za levu strenu motora izraCunava prema jednacini
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

(3.91), Sto se jasno vidi sa slike 4.6. U ovom slucaju maksimalno odstupanje
komponente momenta inercijalnih sila M;,, dobijene pri dodatnoj pretpostavei w = @,
u odnosu na slucaj gde nije vrSena ovakva aproksimacije, kre¢e se u granicama od -2,78
do 22,86 Nm.

| n=930 min
prazan hod

—— w=const=nn/30
w=o(o)

komponenta M_()
momenta inercijalnih sila (Nm)

_300_- eSS e S

-350 +———————————————————————

60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
ugao kolenastog vratila (step.)

1 dJosc(@) .
2 da
inercijalnih sila

. 1d a
wz i—= Josc(@)

da

Slika 4.5 — Uporedni dijagram komponenti — - @2 momenta

250 4 N=930 min”
J prazan hod
200 ,

150

100 +

komponenta M_ (o)

momenta inercijalnih sila (Nm)

-250 4——

R

60

—T T - 1 1T T T T 1T T T
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Slika 4.6 — Uporedni dijagram komponenti momenta inercijalnih sila My,
dobijenih na osnovu pribliZzno procenjenog momenta inercije, za w = w(a) iw =~ @

Iz ovoga se mogu izvesti dva generalna zakljucka:

1) Pretpostavka w =~ @ pri izraCunavanju komponente inercijalnih sila M;,,, kod
matematickog modela gde se kolenasto vratilo posmatra kao kruto telo ne unosi
veliku gresku u proracun.
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

2) Daleko veca greSka se pravi ako se moment inercije, a samim tim i komponenta
M;,, momenta inercijalnih sila, izraCunavaju pribliZzno, na osnovu izraza koji su
za levu stranu motora dati jednac¢inom (3.91). U tom slucaju se ne pravi greska
samo po apsolutnim vrednostima, ve¢ i u opstoj formi po kojoj se komponenta
M;,, momenta inercijalnih sila uvodi u matematicki model. Ovaj zakljucak nije
potrebno potkrepljivati nikakvim brojcanim podacima posto su razlike u opStim
formama krivih prikazanih na slikama 4.5 1 4.6 vidljive i golim okom.

Probleme koje pri odredivanju momenata inercijalih sila pravi promenljiva ugaona
brzina, kod matematickih modela gde se kolenasto vratilo posmatra kao elasti¢no telo,
Jo§ je izraZeniji nego u slucaju razmatranja kolenastog vratila kao krutog tela, iz
slede¢ih razloga:

— O jednakosti ugaonih brzina duz kolenastog vratila pri vi§im nivoima opterec¢enja
nema ni govora, posto se ugaone brzine pojedinih odseCaka realnog sistema
znaCajno razlikuju, kako po amplitudama tako 1 po faznoj pomerenosti. Ovaj
zakljucak potkrepljuje serija dijagrama izmerenih ugaonih brzina na suprotnim
krajevima kolenastog vratila (videti leve strane dijagrama na slikama 6.5 do 6.22).

— Realne ugaone brzine inercijalnih masa EDTS koje predstavljaju odsecke
kolenastog vratila bi se vrlo teSko mogle izmeriti zbog nepristupacnosti,
agresivnosti sredine 1 nemogucnosti da se fizicki postave davaci i odgovarajuca
prateca merna oprema. Dakle, ¢ak 1 da iz nekog razloga zelimo da u proracun
uvrstimo realne ugaone brzine nekog od kolena KV, takav poduhvat je vrlo tesko
realizovati. Ugaone brzine kolenastog vratila se uglavnom mere na pristupa¢nim
mestima, van unutra$njosti kartera motora, $to je uradeno i u ovom radu. [zmerene
ugaone brzine slobodnog kraja kolenastog vratila koje su na dijagramima leve
strane slika od 6.5 do 6.22 predstavljene crnom bojom, u stvari predstavljaju
ugaone brzine koni¢nog zupcanika preko koga se pokrecu svi pomoc¢ni uredaji na
motoru osim pumpe visokog pritiska. Na tom kraju kolenastog vratila je fiksiran
enkoder koji je posluzio da se dobiju podacio o trenutnoj ugaonoj brzini. S druge
strane, izmerena ugaona brzinama kraja kolenastog vratila prema kocnici se ne
odnosi na zadnji karakteristicni odseCak kolenastog vratila, ve¢ na njegov krajnji
osno-cilindri¢ni deo gde je nazubljeni disk koji je posluzio za merenje bio vezan sa
krutu spojnicu, a u neposrednoj blizini se nalazio zupcanik preko koga se pokretala
pumpa visokog pritiska (na dijagramima leve strane slika 6.5 do 6.22 te krive su
predstavljene crvenom bojom).

Medutim, za usvajanje predpostavke da je ugaona brzina izmerena na enkoderu dosta
bliska ugaonoj brzini prvog odsecka kolenastog vratila se moZe re¢i da nije previSe
gruba, posSto je proseCna vrednost momenta koji se od kolenastog vratila, preko
koni¢nog zupcanika, oduzima za pokretanje pomocénih uredaja, mnogo manja od
prose¢ne vrednosti momenta gasnih sila na prvom odsecku kolenastog vratila. Ista
konstatacija vazi i za suprotan kraj kolenastog vratila. Ceo sistem se ponaSa kao izrazito
oscilatoran onda kada su pobudni momenti najveci, a poSto su momenti inercijalnih sila
direktno srazmerni kvadratu ugaonih brzina, ovu analizu je najpogodnije izvrSiti za
rezim punog optereéenja i maksimalnog broja obrtaja KV (2000 min™).
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

Slika 4.7 — Uporedni dijagram komponente momenta inercijalnih sila prvog odsecka

komponenta M. "(a)

1500

10004 ) i : : /301 :t B
- —— o,=nn/30=const.
| n=2000 min” 2 ‘
puno opterecenje | | eeeere ) =0, () Dy
10F——T—T T T T T T T T T I
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720

ugao kolenastog vratila (step.)

KV M;,," (@) racunate na osnovu priblizno odredenog promenljivog momenta inercije,
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Slika 4.8 — Uporedni dijagram komponente momenta inercijalnih sila prvog odsecka
KV - M;,," (@) radunate na osnovu priblizno odredenog i ta¢no odredenog momenta
inercije, za w = @

Komponenta M;,,"(«) momenta inercijalnih sila za prvi karakteristiéni odsedak
kolenastog vratila koja kao prethodno pripremljena funkcija ulazi u matematicki model
gde se kolenasto vratilo posmatra kao elastino telo, raCunata na osnovu priblizno
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

odredenog promenljivog momenta inercije, tj prema jednacini (3.91), prikazana je na
slici 4.7. Jasno je da bi se 1 za ostala kolena dobile krive slicne forme, samo bi te krive
bile fazno pomerene u odnosu na krivu sa slike 4.7 prema zvezdi prvog reda.
Analizirana su dva slucaja: proracun sa promenljivom ugaonom brzinom i proracun sa
konstantnom ugaonom brzinom. Odstupanja nastala aproksimacijom ugaone brzine
njenom srednjom vrednoS¢u su najveca u zonama ekstremnih vredosti funkcija, 1 krecu
se u granicama od -164,99 Nm do 132,93 Nm. Na rastu¢e—opadaju¢im delovima krivih,
ova odstupanja su sasvim umerena. S obzirom na ¢injenicu da ovakva aproksimacija
znatno olakSava reSavanje sistema diferencijalnih jedna¢ina matematickog modela, za
njeno uvodenje bi se moglo re¢i da je sasvim opravdano 1 racionalno. Takva
aproksimacija je usvojena i u ovom radu.

Postupak priblizne procene komponente M;,,"(a) momenta inercijalnih sila je opste
prihvacen, pogotovu ako se analizira dinamika linijskih motora sa viSe cilindara.
Gotovo da nema publikovanog rada gde je u¢injen pokusaj da se komponente M;,;," (@)
momenata inercijalnih sila procene tacnije. U ovom radu komponente M;,," ()
momenata inercijalnih sila i-tih odsecaka kolenastog vratila su proraCunavane na
osnovu mnogo tacnije procenjenih momenata inercije tih odsecaka. Uporedni dijagram
komponente momenta inercijalnih sila prvog odsetka KV-M;,," (), ralunate na
osnovu priblizno odredenog i1 tacno odredenog momenta inercije, uz predpostavku
w = w, prikazan je na slici 4.8. Moze se zakljuciti da postupak po kome se procena
komponente momenta inrcijalnih sila M;,," (@) ne bazira na tatno odredenom
promenljivom momentu inercije, ve¢ pribliznom, vodi ka osetnim greSkama proracuna.
Te greske se, pod usvojenim predpostavkama, krec¢u u granicama od -571,00 do 462,56
Nm. Kod ovakvog stanja stvari, moze se re¢i da dva generalna zakljucka data za
matematicke modele gde se kolenasto vratilo posmatra kao kruto telo, vaze 1 za
matematicke modele gde se kolenasto vratilo posmatra kao elasti¢no telo.

4.3. Momenti gasnih sila

Momenti gasnih sila inicirani u pojedinim cilindrima, pri proceni pobudnih momenata u
matematickom modelu dinamicko-oscilatornog sistema gde se kolenasto vratilo
posmatra kao elasti¢no telo, se takode mogu dobiti na dva nacina:

— Direktnom primenom jednacine (3.84).

— Iz jednacine (4.20) po postupku opisanom u tacki 4.1, ako se prethodno usvoji
da su inercijalne sile pravolinijski oscilatornih masa Fijz(a) i Fj,(a) za
posmatrani cilinadr jednake nuli.

I ovde su ulazni podaci za prora¢un momenata gasnih sila snimljeni pritisci u po jednom
cilindru leve (prvi levi cilindar) 1 desne (tre¢i desni cilindar) strane motora. Ti tokovi
pritisaka su za rezim ispitivanja n=930 min™', prazan hod, prikazani na slici 4.9, a
odgovarajuc¢i dijagram ukupnog momenta gasnih sila, prikazan je na slici 4.10. Ova
kriva bi predstavljala ulaznu veli¢inu matematickog modela gde se kolenasto vratilo
posmatra kao kruto telo. Pretpostavka o identi¢nosti radnih procesa u svim cilindrima
leve, odnosno desne strane motora, i ovde je bila neizbezna. Tokovi pritisaka su za
rezim ispitivanja n=2000 min™', puno optereéenje, prikazani su na slici 4.11. Na slici
4.12 je predstavljen tok momenta gasnih sila M;as(a) prva dva naspramna cilindra
motora na kome je vrSen eksperiment. Pri proceni M;as (@) tok pritiska tre¢eg desnog
cilindra je fazno pomeren prema redosledu paljenja motora tako da se poklopi sa radnim
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

procesom prvog desnog cilindra. Isti princip je primenjen 1 za momente gasnih sila
ostalih parova naspramnih cilindara, tj. inercijalnih masa EDTS koje u sebe ukljucuju
karakteristicne odseCke kolenastog vratila.
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Slika 4.9 — Tokovi pritisaka u prvom levom 1 tre€em desnom cilindru
na rezimu bliskom rezimu praznog hoda (n=930 min™, prazan hod)
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Slika 4.10 — Ukupni moment koji poti¢e od gasnih sila (n=930 min™, prazan hod)
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Slika 4.11 — Tokovi pritisaka u prvom levom i tre¢em desnom cilindru
(n=2000 min™', puno opterecenje)
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Slika 4.12 — Moment gasnih sila Mj,;(a) prva prva dva naspramna cilindra motora
pri n=2000 min” i punom optereéenju
4.4  Zbirni pobudni moment nastao usled gasnih i inercijalnih sila
Pri izraCunavanju udela inercijalnih sila u pobudnom momentu (odnosno momentima),
pretpostavka koja uopSteno glasi w =@ =n-m/30 donosi znaajnu pogodnost

svodenja diferencijalnih jednacina matematickih modela na linearne diferencijalne
jednacine. Analize date u tacki 4.2. su pokazale da kao posledicu ovakvih upro$cavanja
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ne treba ocekivati veliku greSku proracuna. U prilog toj ¢injenici bi trebala da posluzi i
ova analiza, gde ¢e se razmatrati uticaj uvedene pretpostavke w = @ = n - /30 na
zbirno delovanje pobudnih momenta nastalih usled gasnih 1 inercijalnih sila.
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Slika 4.13 — Ukupni obrtni moment M,
w=w=n-1/30 = const. (n—930 min™, prazan hod)
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Slika 4.14 — Pobudni moment prve mase EDTS My,s(a) — L ‘UL;(OC) w? zaw = w(a)

izaw =@ =n-m/30 = const. (n=2000 min™', puno opterecenije)

Prvo ¢e se analizirati sluc¢aj matematickog modela dinamickog sistema gde se kolenasto
vratilo posmatra kao kruto telo. Na slici 4.13 je prikazan uporedni dijagram ukupnog

1d] ()
as( ) osca

obrtnog momenta M, - w? kada je komponenta momenta inercijalnih

. 1d a . . .
sila —E%()' wz raCunata sa izmerenom ugaonom brzinom prednjeg kraja
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kolenastog vratila w(a) u jednom slu¢aju, i sa srednjom vredno$¢u ugaone brzine
dobijene iz izraza w = @ =n-1m/30 u drugom slucaju. Dobijene krive se toliko
poklapaju da je vizuelno nemoguce uociti razlike. Odstupanja krive dobijene
aproksimacijom ugaone brzine srednjom vredno$¢u u odnosu na krivu gde nije vrSena
takva aproksimacija se, izrazeno u procentima, kre¢e od -1,045 % do +0,060 % sa
srednjom vrednoS$¢u od -0,145 %. Ovim je eksplicitno dokazano da zamena nepoznatog
_ld]osc(a) - w2 _ld]osc(a)

sa
da 2 da

pobudnog momenta kao ulaznog podatka u matematicki model dinamickog sistema gde
se kolenasto vratilo posmatra kao kruto telo.

¢lana - @? neznatno utite na ta¢nost predpostavljenog
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Slika 4.15 — Harmonijska analiza ukupnog pobudnog momenta motora
(n=930 min™', prazan hod)
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Slika 4.16 — Harmonijska analiza pobudnih momenata odsecaka kolenastog vratila
M qs(a) — %d]%fxi(a) - @? pri punom optereenju za dva krajnja brzinska rezima
(2000 min™ i 1300 min™)
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Sli¢na situacija je i u slu¢aju matematickog modela dinamicko-oscilatornog sistema gde
se kolenasto vratilo posmatra kao elasticno telo. Na slici 4.14 je prikazan uporedni
dijagram pobudnog momenta generisanog u prvom paru naspramnih cilindara,

1d . .. . 14
Mgqs(a) — Eh’#l(a) - w?, kada je komponenta momenta inercijalnih sila —E%@CZ) .
2
2

w,? racunata sa izmerenom ugaonom brzinom prve mase EDTS w(a), i sa srednjom
vrednos¢u ugaone brzine dobijene iz izraza w(a) = @ = n - /30, u drugom slucaju.
Odstupanja krive dobijene aproksimacijom ugaone brzine srednjom vredno$¢u u odnosu
na krivu gde nije usvojena ta aproksimacija se krece od -136,56 Nm do 173,26 Nm, sa
srednjom vrednos¢u od -1,153 Nm. Srednje procentualno odstupanje iznosi 0,66 %.

1djosca(a) = 2
2

Sasvim realno je ocekivati da ¢e zamena nepoznatog Clana — o Wy~ sa
2

_ 1djosci(az)
2 day
dinamicko-oscilatornog sistema gde se kolenasto vratilo posmatra kao elasticno telo

koje torziono osciluje.

- @? u malom procentu uticati na ta¢nost prora¢una matematickog modela

Vrlo kvalitetna ocena medusobnog odnosa fluktuacija pobudnih momenata 1 fluktuacija
ugaonih brzina se moZe dobiti ako se izvr$i harmonijska analiza 1 jednih 1 drugih (tacka
6.2).

Na slici 4.15 je prikazana harmonijska analiza ukupnog obrtnog momenta motora za
rezim praznog hoda pri n=930 min™'. Rezultati harmonijske analize pobudnih momenta
iniciranih u prvom paru naspramnih cilindara, pri punom optere¢enju za dva krajnja
brzinska rezima (2000 min” i 1300 min™), prikazani su na slici 4.16. Vrednosti
amplituda harmonika pobudnih momenata iniciranih u ostalim parovima naspramnih
cilindra, pod usvojenim predpostavkama o ujednacenosti radnih procesa u cilindrima 1
ampoksimacijom trenutne ugaone brzine njenom srednom vrednos$¢éu (w = @), moraju
biti identi¢ne vrednostima prikazanim na slici 4.16. To proizilazi iz ¢injenice da se radi
o identi¢nim krivim, samo fazno pomerenim prema redosledu paljenja motora.

4.5. Momenti trenja

Koliko je trenje u motoru kompleksan problem moze se videti iz tacke 5.2, ovog rada,
gde je tom problemu, kroz opStu analizu prigusanja torzionih oscilacija, posvecena
posebna paznja. Medutim, dublje zalazenje u tu problematiku bi predstavljalo dosta
slozen posao, imajué¢i u vidu konstrukivnu slozenost ispitivanog motora, broj
parametara koje je potrebno poznavati da bi se razvio adekvatan matemati¢ki model, a
posebno broj nepoznatih parametara koje je jedino moguce proceniti razvijanjem
posebnog algoritma za identifikaciju tih parametara.

Kako je klju¢ni akcenat ovog rada na torzionim oscilacijama u motoru, trenje je
tretirano dosta upros¢eno, kao viskozno priguSenje proporcionalno trenutnoj ugaonoj
brzini. Osnov za ovu aproksimaciju je eksperimentalno dokazana cinjenica da
prigusenju torzionih oscilacija u najvecoj meri doprinosi trenje u motoru koje se moze
opisati zakonima viskoznog priguSenja. Identifikovani koeficijenti viskoznog trenja,
odnosno njima srazmerni momenti trenja, dobijeni su na osnovu ravnoteze ulozene 1
utroSene energije u sistemu, tako da je krajnji bilans tih energija jednak nuli. To
prakticno znaci da je identifikovan opsti nivo trenja u motoru, ali ne i1 pravi zakon po
kome se trenje menja tokom radnog procesa motora. Medutim, ovim su stvoreni uslovi
za razvoj kompleksnijeg modela trenja u ispitivanom motoru 1 identifikaciji svih onih
parametara koji u ovom trenutku nisu poznati. U svakom slucaju, raz¢ljanivanje trenja u
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motoru na komponente prema izvorima trenja, predstavlja rezervu koja se moze
iskoristiti u cilju pribliZavanja rezultata matematickog modela rezultatima neposrednog
merenja.

4.6 Momenti koji se generiSu na kolenastom vratilu pri pokretanju pomo¢nih
uredaja

Mehanicki gubici u motoru kao razlika indikatorske 1 efektivne snage, tj. odgovarajucih
momenata, obuhvataju tri glavne grupe: gubitke na savladavanje otpora trenja, gubitke
za pogon sopstvenih pomoc¢nih uredaja i gubitke na savladavanju aerodinamickih otpora
kratanja pokretnih delova motora. Poslednja od ovde nabrojanih kategorija gubitaka je
zanemarljiva u odnosu na prve dve, ako ne ukljucuje pogon ventilatora kod sistema sa
vazdu$nim hladenjem motora. S obzirom da se indikatorska snaga najtacnije odreduje
na osnovu snimljenih p — @, odnosno naknadno dobijenih p — V dijagrama, a efektivna
snage proizilazi iz izmerenog momenta na kocnici, moglo bi se rec¢i da je odredivanje
ukupnih mehanickih gubitaka reSiv problem. Problem predstavlja razdvajanje
mehanickih gubitaka na gubitke trenja 1 gubitke za pogon sopstvenih pomo¢nih uredaja.
Ovaj problem nije moguce reSiti ni primenom alternativnh metoda, kao Sto su
iskljucivanje cilindara i pokretanje motora spoljnim izvorom snage (tzv. motoriranje).

U literaturi se mogu naci razliCiti, viSe orijentacioni i dosta grubo procenjeni podaci o
procentualnom udelu pojedinih komponenti u ukupnim mehanickim gubicima (videti
tacku 5.2.6). Pri tome se najveci udeo pripisuje gubicima generisanim u kontaktu klipna
grupa—zidovi cilindra, a zatim gubicima u leziStima oslonackih rukavaca kolenastog
vratila. Bez izuzetka se moze zapaziti da gubici jesu razvrstani po izvorima, ali nema
podataka koji procenat tih gubitaka se odnosi na gubitke trenja, a koji na pokretanje
sopstevnih uredaja motora. Ma kako da se do tih podataka doSlo, osim S§to pruzaju
izvestan uvid u glavne izvore mehanickih gubitaka, oni se razlikuju od motora do
motora, a mogu se razlikovati 1 za jedan isti motor (npr. za razli€ite reZime rada, ili ako
se iz bilo kog razloga promeni stanje radnih fluida—temperature 1 pritisci). Drugim
reima, za ozbiljnije motorske proracune, oni su neupotrebljivi.

U matematickim modelima koji opisuju kretanje kolenastog vratila, kako je ve¢ reeno,
trenje u motoru se uglavnom tretira kao viskozno priguSenje proporcionalno trenutnoj
ugaonoj brzini. Ovakva aproksimacija je prili¢no gruba, ali se pokazala kao efikasna,
zato §to sa jedne strane u proracun ukljucuje trenje, ne usloznjava previse matematicki
model, 1 na kraju obezbeduje ravnotezu kinetickih 1 potencijalnih energija u
jednac¢inama modela. Problem je §to se u gubitke trenja, skoro bez izuzetka, ukljucuju i
gubici za pogon pomoc¢nih uredaja, koji svakako zavise od srednje ugaone brzine
kolenastog vratila, ali nemaju izrazenu direktnu proporcionalnu zavisnost sa trenutnom
ugaonom brzinom kolenastog vratila. Te gubitke je daleko pravilnije prikljuciti vektoru
momenta optereCenja M ,,pt(a) definisanog jednac¢inom (3.18), vodeci racuna o njihovoj
lokaciji u EDTS, a ako njihova promenljiva forma (na primer kod razvodnog sistema i
pogona PVP) uti¢e na stabilnost matematickog modela, onda se u proracun moze uci sa
njihovim srednjim vrednostima. Takav negativan uticaj uvodenja u matemati¢ki model
procenjenth momenata koji se sa kolenastog vratila motora odvode za pogon pojedinih
podsistema motora na rezultate prora¢una, u ovom radu nije primecen.

Matematicki model razvijen u ovom radu, ¢iji cilj je da opiSe ponaSanje dinamicko-
oscilatornog sistema sa kolenastim vratilom motora kao elasti¢nim telom koje torziono
osciluje, uticaj otpora se uzima kroz dve posebne kategorije:
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— preko trenja koje se modelira kao viskozno priguSenje, i
— momenata mehani¢kih otpora generisanih prilikom pokretanja podsistema
motora.

Pregledom publikovanih radova, ipak se mozZe do¢i do iskustava, pretoCenih u
preporuku da se mehani¢ki gubici vezani za pogon pomoc¢nih uredaja detaljnije
modeliraju u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila, a da se zatim direktno ugraduju u
matematiCke modele [52, 53]. Navedena preporuka je proistekla nakon
eksperimentalnog rada na dizel motoru sa direktnim ubrizgavanjem, koji je bio objekat
istrazivanja u referencama [52, 53], pri ¢emu je zakljueno da je udeo mehanickih
gubitaka na pogon pumpe visokog pritiska u ukupnim gubicima dovoljno veliki da
izjednacavanje opSte forme tih gubitaka sa viskoznim otporima moZe proizvesti veca
odstupanja rezultata matematickog modeliranja od izmerenih vrednosti. Medutim,
vecina istrazivaca izbegava da se detaljnije upusti u eliminisanje uo¢enih problema, i
njima pristupa Cisto formalno kroz deklarativno naglasavanje da bi mehanicke gubitke
za pogon pumpe visokog pritiska 1 ostalih podsistema motora trebalo tretirati detaljnije
[19-21].

U nastavku ¢e biti izloZzen postupak procene gubitaka na pogon pojedinih pomoc¢nih
uredaja ispitivanog motora, za rezime rada na kojima je motor ispitivan. Pri tome se ne
misli 1 na trenje kao posledicu kretanja elemenata tih uredaja, posto ¢e to trenje biti
uklju¢eno u ukupan koeficijent viskoznog trenja, o ¢ijoj identifikaciji ¢e posebno biti
re¢i. U proceni momenata koji se sa kolenastog vratila motora odvode za pogon
pojedinih podsistema motora ¢e se kombinovano koristiti metode direktnog merenja na
motoru ili ispitivanjima njegovih podsistemima van motora, 1 matematickog
modeliranja. I ovde se poslo od predpostavke o jednakosti parametara radnog procesa u
culindrima leve, odnosno desne strane motora, izmerenim vrednostima, kao 1
geometrijskih 1 masenih parametara za elemente pomoc¢nih uredaja koji su prema
konstruktivnoj dokumentaciji identi¢ni za sve cilindre motora (profili bregova, krutosti 1
duzine ventilskih opruga, i sl.).

4.6.1 Moment Kkoji se generiSe pri pokretanju razvodnog mehanizma motora

Moment koji se oduzima od kolenastog vratila motora za pokretanja razvodnog
mehanizma se moze priblizno odrediti matematiCkim modeliranjem uz koriS¢enje
originalne konstruktivne dokumentacije i izmerenih pritisaka u cilindrima, izduvnim
kolektorima 1 usisnim kolektorima. Taj moment je rezultat zbirnog delovanja
inercijalnih sila, sila nastalih usled pritisaka gasova na pecurkama ventila i elasti¢nih
sila u oprugama. Usvojene su sledece pretpostavke:
— profili svih bregova bregastih vratila su identi¢ni 1 u potpunosti odgovaraju
originalnoj tehnickoj dokumentaciji,
— geometrija svih izradenih delova 1 sklopova takode odgovara originalnoj
tehnic¢koj dokumentaciji,
— zazori svih ventila su identi¢ni 1 imaju srednju propisanu vrednost (2,34 mm),
— opruge u pogledu geometrije 1 krutosti zadovoljavaju uslove propisane
tehnickom dokumentacijom,
— tok pritisaka u cilindrima, usisnim i izduvnim kolektorima za vreme otvorenosti
ventila je identiCan za sve usisne, odnosno izduvne ventile.
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Ispitivani motor poseduje razvodni mehanizam sa bregastim vratilima smeStenim u
glavama motora pri ¢emu se kontakt bregova 1 podizaca ventila ostvaruje direktno, bez

klackalica. U jednom cilindru su smestena dva usisna i dva izduvna ventila.

Ulazni parametri modela su:

— profili bregova bregastog vratila usisnih 1 izduvnih ventila preuzeti iz

konstruktivne dokumentacije,
— Sema razvoda motora,
— krutosti velike 1 male opruge,

— vrednosti pocetnih deformacija (predsabijanja) velike 1 male opruge,

— mase pokretnih delova ventilskog razvoda,
— povrsine pecurki i stabala izduvnog 1 usisnog ventila,
— izmereni indikatorski pritisak,

— 1zmereni srednji pritisci u izduvnim 1 usisnim kolektorima motora.

f———

rR2 %

izduvni ventil usisni ventil

Slika 4.17 — Profili bregova izduvnog (levo) 1 usisnog (desno) bregastog vratila

x =p-cosf
y=p-sinf
V= ye)* + (x —xc)? =712
p*—=2-p-(xc-cosp+yc-sinf)+xt+yt—r*=0
b=2-(xc-cosp+yc-sinf)

c=x¢+yi—r?

b++vVb%2—-4-c
p:
2

\

b (4.25)

J

Na slici 4.17 su prikazane osnovne konture bregova izduvnog 1 usisnog bregastog
vratila. T1 podaci su preuzeti iz originalne tehnicke dokumentacije. Vrednosti osnovnih
dimenzija bregova, koji po svojoj formi spadaju u grupu udarnih, harmonijskih bregova,

date su u tabeli 4.1.

Tabela 4.1 — Osnovne dimenzije profila bregova izduvnih i usisnih ventila

ventil a Bo R Ry R, Bimax
mm step. mm mm mm step.

izduvni 22,66 70 20 130 10,34 10,25

usisni 28,5 62 20 154,9 45 9,63
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Prevodenjem kontura lukova bregova iz Dekartovog koordinatnog sistema u sistem
polarnih koordinata prema sistemu jednacina (4.25) mogu se dobiti dijagrami izdizanja
bregova u odnosu na poduznu osu bregastih vratila (p — R;). Ovde p predstavlja duzinu
(potez) racunatu od poduZzne ose bregastog vratila do tacke na konturi profila brega
tokom prirastaja tekuceg ugla obrtanja bregastog vratila . Kako izmedu uglova
obrtanja kolenastog i bregastih vratila postoji direktna proporcionalnost (@ = 2 - ), sva
deSavanja se mogu izraziti u funkciji tekuc¢eg ugla obrtanja kolenastog vratila a.
Povezivanje izraCunatih veli¢ina sa radnim procesom motora podrazumeva uskladivanja
tekucih uglova obrtanja bregastih vratila sa predvidenim uglovima pri kojim se otvaraju
1 zatvaraju ventili tokom radnog procesa, tzv. Semom razvoda (slika 4.18). Dijagrami
izdizanja bregova u odnosu na podiza¢ ventila (p — R,) u funkciji ugla obrtanja
kolenastog vratila prikazani su na slici 4.19.
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Slika 4.18 — Sema razvoda motora
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Slika 4.19 — Izdizanje bregova izduvnog i usisnog bregastog vratila

u zavisnosti od ugla obrtanja kolenastog vratila
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Slika 4.20 — Faze u procesu potiskivanja ventila podizatem

Faze u procesu potiskivanja podizaca izduvnog ventila slikovito su prikazane na slici
4.20. Pri izraCunavanju hodova, brzina 1 ubrzanja oba ventila primenjen je uobicajeni
postupak po kome se proracun vrsi posebno za period izdizanja ventila preko velikog
radijusa R; (slika 4.20 od b do d), a posebno za fazu izdizanja ventila preko malog
radijusa R, (slika 4.20 e 1 f). Preduslov za vrSenje proracuna je odredivanje ugla pri
kome izdizanje ventila sa velikog radijusa R; prelazi na mali radijus R,. Taj ugao
proizilazi iz geometrije samih bregova, 1 odreduje se preko izraza:

Bimax = arcsin L3mFo (4.26)
R1—R;

U jednacinama koje slede prirastaj tekuceg ugla obrtanja bregastog vratila  se racuna u
odnosu na polozaj brega prikazan na slici 4.20 a, kada je usvojeno da tekué¢i ugao f ima
vrednost nula.

Jednacine za odredivanje hodova, brzina i ubrzanja ventila sa promenom tekuceg ugla
obrtanja bregastog vratila f§ za period izdizanja ventila preko velikog radijusa R; (slika
4.20 od b do e) su:

hy = (Ry — Ro) - (1 — cos(B — o)) (4.27)
v, = % = wpgy * llii—};v = % . (R1 - Ro) : Sin(.B - .BO) (4'28)
ay = % = wgy® '% - (%)2 * (Ry — Ro) - cos(B — Bo) (4.29)

U ovom periodu tekuci ugao bregastog vratila § se nalazi u granicama 7w — f, < f <
T — Bo + Bimax-

Za period izdizanja ventila preko malog radijusa R, (slika 4.20 e 1 f), vaze sledece
relacije:

h, =R, +a-cos(mt — B) — R, (4.30)

v, = - a-sin( — B) (4.31)
2

a, = — (%) ~a-cos(m—pB) (4.32)

U ovom periodu tekuéi ugao bregastog vratila f se nalazi u granicama m — [, +
.Blmax < .B <.
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S obzirom na simetricnost bregova, 1 krive hodova, brzina i ubrzanja ventila za tekuce
uglove obrtanja bregastog vratila f od  do 2 - m radijana ¢e biti simetri¢ne u odnosu na
poziciju f = m.
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Slika 4.21 — Hodovi izduvnog 1 usisnog ventila u zavisnosti od
ugla obrtanja kolenastog vratila
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Slika 4.22 — Brzine izduvnog i usisnog ventila u zavisnosti od
ugla obrtanja kolenastog vratila pri n = 2000 min™
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Slika 4.23 — Ubrzanja izduvnog i usisnog ventila u zavisnosti od
ugla obrtanja kolenastog vratila pri n = 2000 min™

Nakon uskladivanja tekuc¢ih uglova obrtanja bregastih vratila sa radnim procesima u
cilindrima motora prema Semi razvoda (slika 4.18), mogu se dobiti dijagrami hodova,
brzina 1 ubrzanja ventila u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila a, kao §to je to
prikazano na slikama 4.21, 4.22 1 4.23, gde nulta vrednost ugla a odgovara poziciji
klipa glavnog cilindra u SMT na pocetku takta usisavanja.

Nagli porasti ubrzanja oba ventila se deSavaju pri prelasku potiskivanja podizaca od
strane bregova sa velikog radijusa R; na mali radijus R,, 1 obratno (slika 4.23). Prelasci
sa velikog radijusa R; na osnovni radijus R, su praceni naglim padom brzina (slika
4.22) 1 ubrzanja (slika 4.23) na nultu vrednost. Sasvim je jasno da se ovako skokovite
promene ubrzanja ventilskih sklopova ¢ije mase nisu zanemarnjive (0,4455 kg kod
izduvnog i 0,4361 kg kod usisnog ventila) moraju rezultirati naglim skokovima i
padovima inercijalnih sila, odnosno njima pobudenih momenata koji direktno deluju na
pogonski koni¢ni zupCanik fiksiran za prednji kraj kolenastog vratila. Sprecavanje
razdvajanja brega 1 podizaca ventila usled dejstva inercijalnih sila se realizuje preko
para prednapregnutih opruga (male 1 velike opruge) slicnih karakteristika krutosti (oko
7,4 N/mm).

hv 1 AVef

...... ER— — i
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Slika 4.24 — Principijelna zavisnost efektivnog protocnog preseka od hoda ventila [7]
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Slika 4.25 — Izmereni tok pritiska u komori sagorevanja i predpostavljeni tok pritiska u
izduvnom kolektoru (prema merenju za motor OM 403) za vreme otvorenosti izduvnog
ventila

0,0

Za procenu uticaja pritisaka koji deluju sa razli¢itih strana pecurke ventila, potrebno je
pre svega usvojiti kriterijume na osnovu kojih se u matemati¢ki model uvode ti pritisci.
To je posebno vazno kod izduvnih ventila, posto pred kraj ekspanzije, kada se izduvni
ventili otvaraju, u cilindru imamo produkte sagorevanja ¢iji pritisak nije zanemarljiv,
Sto se jasno vidi na slici 4.25. S druge strane ventila, na povrSinu koja je umanjena za
povrsinu popre¢nog preseka stabla ventila, deluje pritisak u izduvnom kolektoru koji
ima pulsirajuci karakter saglasno redosledu izbacivanja izduvnih gasova iz pojedinih
cilindara u zajednicki izduvni kolektor. Pulzacije pritisaka u izduvnom kolektoru nisu
merene u sklopu eksperimenata izvrSenih u okviru ovog rada. Jedina informacija koja je
poznata je srednji pritisak izduvnih gasova. Za potrebe ovakvih proracuna, Cesto se
koriste srednje ili orijentacione vrednosti pritisaka gasova 1 sa jedne i sa druge strane
izduvnog ventila [17]. Ovde je primenjen drugaciji pristup, tako Sto je pulzacija pritiska
u izduvnom kolektoru aproksimirana trouglastom odsko¢nom funkcijom, koja je na slici
4.25 prikazana crnom bojom. Kao osnov za ovu aproksimaciju je posluzilo jedno ranije
merenje pulzacija pritisaka u izduvnom kolektoru izvrSeno na dizel motoru OM 403 V
gradnje sa deset cilidara. Na osnovu tih merenja usvojen je ugaoni pocetak pulzacije,
dostizanje maksimuma pulzacije 1 ugaono trajanje pulzacije. Kasnjenje pulzacije u
odnosu na trenutak otvaranja izduvnog ventila je posledica sporijeg pocetnog rasta
efektivnog proto¢nog preseka izmedu ventila 1 sediSta, a dostizanje pika pulzacije
mnogo pre maksimalnog izdizanja ventila je posledica ostvarenog maksimalnog
protoc¢nog preseka, koji se daljim izdizanjem ventila viSe ne menja (slika 4.24). Pored
ovoga, usvojena je 1 pretpostavka da kolicnik maksimuma 1 minimuma pulzacije u
izduvnom kolektoru ispitivanog motora iznosi 1,4 pri ¢emu srednji modelirani pritisak
mora biti jednak izmerenom srednjem pritisku izduvnih gasova:
Pmax — 1,4
DPmin

n

1 —

;Z Pi = Pmer
i=1

(4.33)




4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

Sile koje se generiSu na mestima kontakta brega bregastih vratila 1 podizaca, kako
izduvnih tako 1 usisnih ventila, mogu se odrediti iz slede¢ih jednacina:

- 1inercijalne sile:

Fipy = —my, - a, (4.34)
- gasne sile:
dpym (djy—diy)m
F;]v = DPcit pT — Pkot * pf (4-35)
- sile usled elasti¢nih opruga:
Fopy = €1 (hy + Aly) + ¢, - (hy, + ALY) (4.36)
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Slika 4.26 — Sile koje se javljaju na kontaktu brega 1 podizaca izduvnog ventila
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Slika 4.27 — Sile koje se javljaju na kontaktu brega 1 podizaca usisnog ventila

Tok ovih sila za referentni izduvni ventil je prikazan na slici 4.26, a za referentni usisni
ventil na slici 4.27. Ovi dijagrami pokazuju da kod izduvnog ventila sile elasti¢nih
opruga 1 gasna sila zajednickim delovanjem uspevaju da savladaju inercijalnu silu
(ukupna sila je uvek pozitivna). S druge strane, kod usisnog ventila se moze uociti
period kada ukupna sila postize negativne vrednosti, odnosno kada inercijalna sila

100



4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

nadvladava zajednicki ucinak sila elasticnih opruga 1 gasne sile. Ovo se kratkotrajno
deSava pri prelasku kontakata breg—podizac sa pre¢nika brega R, na R,.

| n=2000 min”
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Slika 4.28 — Moment na kolenastom vratilu koji se javlja pri pokretanju izduvnih 1

usisnih ventila jednog cilindra motora
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Slika 4.29 — Ukupni moment na kolenastom vratilu koji se javlja pri pokretanju svih
izduvnih i usisnih ventila motora (2000 min™', puno optereéenje)

Moment pri pokretanju svih ventila motora (Nm)

Ispitivani motor ima cetiri (2 + 2) ventila po cilindru. Moment koji se prenosi na
kolenasto vratilo usled inercijalnih sila, gasnih sila 1 sila elasticnih opruga generisanih
na mestima kontakta podizaca usisnih (u), odnosno izduvnih (i) ventila jednog cilindra
se dobija iz elementarnih relacija zavisnosti snage, sile 1 brzine sa jedne strane, i snage,
momenta i ugaone brzine sa druge strane:

Mlv — Mlvu + Mlvi — 2'(Finvu+Fg1;1:+Fopvu)'Vvu + 2'(Finvi+Fg:;i+Fopvi)'Vvi (437)
Dijagram dobijenog momenta je prikazan na slici 4.28. On predstavlja nepravilnu krivu
koju, posmatranu kao vektor, karakteriSu nagle promene pravca i intenziteta delovanja.
Pri svemu tome srednja vrednost dobijenog momenta nije jednaka nuli, Sto pre svega
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

treba pripisati gasnim silama koje deluju na izduvne ventile neposredno nakon njihovih
otvaranja.

Ukupni moment pri pokretanju svih ventila razvoda se dobija sabiranjem dvanaest
momenata identi¢nih momentu prikazanom na slici 4.28, samo fazno pomerenih prema
redosledu paljenja motora:

Mraz(a) = ]121 ij (438)

Dijagram dobijenog ukupnog momenta angaZovanog za pokretanje svih ventila na
motoru je prikazan na slici 4.29 crnom bojom, a njegovu srednju vrednost reprezentuje
prava predstavljena tackasto. Dobijenu krivu momenta karakteriSu izraziti udarni pikovi
koji predstavljaju ozbiljno, zamorno optereCenje za ceo sistem razvoda snage od
kolenastog vratila do ventila. Izduvni ventili u manjem obimu uti¢u na udarno dejstvo
generisanog momenta od usisnih, ali dominantno uti¢u na povecanje njegove srednje
vrednosti. Posebnu pri¢u, odnosno veliku nepoznanicu koja se u poslednje vreme
intenzivno istrazuje, predstavljaju sile, odnosno momenti trenja generisani u ovakvim
uslovima opterecenja. Triboloskim aspektima podmazivanja kliznih povrSina sklopa
breg—podizac, 1 dilemi da li zaista dolazi do direktnog kontakta metal na metal povrSina
ovih elemenata, posvecena je tacka 5.2.3 ovog rada, kako bi se blize osvetlila sva
kompleksnost 1 brojne nepoznanice vezane za ovaj problem.

Pri izvodenju ove analize postojala je teznja da se iskoristi Sto viSe pouzdanih podataka
dobijenih neposrednim merenjem, ili koriS¢enjem originalne tehnicke dokumentacije, a
tamo gde to nije bilo moguce, koriS¢enja su uproscenja ili predpostavke (nije se mogao
utvrditi realan zazor svih ventila, realan tok pritiska u izduvnom kolektoru, i sl.), koje ne
bi trebalo ozbiljnije da uti€u na rezultate proracuna i stvaranju opste slike o realnim
deSavanjima u sistemu pogona ventila na motoru.

n[min™*] M., [Nm]
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Slika 4.30 — Srednje vrednosti generisanog momenta za pogon izduvnih i usisnih ventila
za razliite brojeve obrtaja pri punom optere¢enju

Izracunate srednje vrednosti generisanog momenta za pogon izduvnih 1 usisnih ventila
za razli¢ite brojeve obrtaja pri punom opterec¢enju su prikazane na slici 4.30.
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

Postavlja se pitanje opravdanosti uzimanja u obzir ovog promenljivog momenta,
imajuc¢i u vidu sloZenost proracuna, posto se ispostavilo da on po srednjoj vrednosti
iznosi svega oko 0,3% od ukupnog srednjeg momenta aktivnih gasnih sila. Medutim,
ovaj moment je ipak uzet u obzir, s obzirom na pikove koji mogu biti 1 oko 2,5 puta veci
od njegove srednje vrednosti. To je u direktnoj vezi i sa ¢injenicom da se ovaj moment,
zajedno sa momentima angazovanim za pogon ostalih pomo¢nih uredaja osim PVP,
odvodi sa slobodnog kraja kolenastog vratila preko koni¢nog zupcanika, na kome je
upravo postavljen enkoder pomoc¢u koga je merena ugaona brzina tog kraja kolenastog
vratila. Iako se na osnovu dobijenih vrednosti ovog promenljivog momenta, za motor
ispitivan u ovom radu moze zakljuCiti da je njegov uticaj na dinamiku ispitivanog
torziono-oscilatornog sistema dovoljno mali da bi se mogao i1 zanemariti, treba imati u
vidu da ovaj moment spada u kategoriju gubitaka. Da nije izvrSena njegova priblizna
procena, ovaj moment bi morao bio ukljucen u gubitke vezane za trenje predpostavljeno
kao viskozno priguSenje proprcionalno trenutnoj ugaonoj brzini, iako je jasno da kriva
prikazana na slici 4.29 ne zadovoljava takvu vrstu zavisnosti. U tom slu€aju ovaj
moment bi po srednjoj vrednosti, za neke rezime ispitivanja, mogao iznositi i do 3,56%
od ukupnog srednjeg momenta trenja, odnosno i do 21,4% srednjeg momenta trenja
inercijalnih masa EDTS koja ukljucuje parove naspramnih cilindara motora, $to bi se
znacCajnije odrazilo na greSku matematickog modeliranja nego sama ¢injenica da je ovaj
moment zanemaren. Na kraju, razvijena procedura procene ovog momenta bi mogla biti
od koristiti pri razmatranju manjih motora, gde bi navedeni procenti mogli imati vece
vrednosti, ili bi mogla posluziti kao literaturni izvor koji bi opravdavao zanemarivanje
ovog momenta, ako se tako neSto pokaze racionalnim.

4.6.2 Moment koji se generise pri pokretanju pumpe visokog pritiska

Energija, odnosno moment potreban za rad sistema za ubrizgavanje goriva obezbeduje
se od motora preko sistema zupcanika i spojnice na bregastom vratilu pumpe visokog
pritiska. Da bi se doSlo do podataka o potrebnom momentu, mora se krenuti od jednog
elementa PVP, pri ¢emu se usvaja da se 1 ostali elementi ponaSaju na identi¢an nacin.
Ovaj moment se moze priblizno proceniti ako je u funkciji ugla obrtanja bregastog
vratila PVP (ili kolenastog vratila motora), poznata promena slede¢ih parametara:

— pritiska u cilindru posmatranog elementa pumpe 1

— pomeranje, brzina 1 ubrzanje klipa datog elementa.

Merenje toka pritiska u cilindru elementa PVP je prakti¢no tesko realizovati, ali se on
moze dobiti na osnovu matematiCkog modela koji opisuje procese u sistemu
ubrizgavanja. Za sisteme ubrizgavanje goriva, s obzirom na njegove karakteristike,
najispravniji put je razvijanje matematiC¢kih modela tzv. poluprovidne kiberneticke
kutije. Vredi podsetiti da se takvi modeli sastoje iz matematickih relacija zasnovanih na
zakonima fizike, a sadrze i1 parametre od kojih neki nisu poznati, ili su samo
orijjentaciono poznati. Ovi parametri se mogu identifikovati koriS¢enjem
eksperimentalnih (izmerenih) rezultata, na osnovu blokova ugradenih u matematicki
model koji su u stanju da uspostave korelaciju izmedu vrednosti nepoznatih parametara
1 izlaznih rezultata modela, tako da se oni S$to je moguce bolje priblize
eksperimentalnim. Problemima identifikacije parametara matematickog modela je
posvecena tacka 8. ovog rada, posto 1 matematicki model dinamickog ponasanja sistema
ispitivanog u ovom radu spada u grupu modela poluprovidne kiberneticke kutije.
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

Vazno je napomenuti da se za priblizne proraCune umesto pritiska u cilindru
posmatranog elementa pumpe moZze koristiti 1 izmereni pritisak na pocetku cevi visokog
pritiska.

Matematicki model procesa u sistemu ubrizgavanja detaljno je objasnjen u referenci [8],
1 upravo je razvijan i prilagoden za familiju pumpi visokog pritisaka kojoj pripada i1
pumpa ugradenu na motor koji se ovde razmatra. Prema metodologiji izloZzenoj u
referenci [8], matematicki model celog sistema je podeljen na delove koji predstavljaju
zasebne funkcionalne celine. Dekompozicijom se dobijaju podmodeli u kojima se realni
fizicki procesi opisuju skupovima matematickih relacija, pri ¢emu su uspostavljene
odgovarajuce veze izmedu susednih podmodela. Zasebne celine matematickog modela
su:

— model procesa u pumpi 1 brizgaljki,

— model strujanja u cevovodu, i

— model fizickih osobina radne te¢nosti.

Matematicki model procesa u pumpi 1 brizgaljki je dalje podeljen na detaljnije
podmodele:

— procesa u cilindarskom prostoru elementa pumpe,

— procesa u komori rasteretnog ventila,

— procesa u komori prigusnice i

— procesa u komori brizgaljke.

\.
3

-

Slika 4.31 — Profili brega bregastog vratila pumpe visokog pritiska

I za postavljanje podmodela, odnosno modela u celini, neophodan uslov je poznavanje
pomeranja, brzine i ubrzanja klipa elementa pumpe u funkciji ugla obrtanja bregastog
vratila PVP ili kolenastog vratila motora.

Na slici 4.31 je prikazan teorijski profil brega bregastog vratila pumpe visokog pritiska
ugradene na motor koji se ovde razmatra, preuzet iz konstruktivne dokumentacije. Pri
odredivanju izdizanja bregova, za elemente profila brega koji predstavljaju kruzne
lukove moze se koristiti sistem jednacina (4.25), a za ravan horizontalni deo profila vazi
jednacina:

23

p=— (4.39)

sin 8
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

Na slici 4.32 je dat uporedni prikazan izmerenog 1 teorijskog izdizanja brega pumpe
visokog pritiska dobijenog na osnovu projektovanog profila brega (slika 4.31). Kriva
crvene boje proizilazi iz realno izvedenog stanja, a kriva crne boje iz teoretski
usvojenog profila brega bregastog vratila. UoCava se znatno odstupanje realnih,
izmerenih vrednosti u odnosu na teoretske, posebno na ravnom delu profila brega kada
se upravo odvija potiskivanje goriva iz PVP u cilindar motora, odnosno za vreme tzv.
aktivnog hoda klipa elementa. Hod klipa elementa pumpe se moze odrediti na osnovu
profila brega (slika 4.31) preko jednacina koje opisuju kinematske odnose na kontaktu
breg—rolnica [8], ili se moze izmeriti na samoj pumpi, $to je i uradeno u ovom radu.
Ako bi se hod klipa elementa izjednacio sa tokom promene profila brega koji diktira
izdizanje brega bregastog vratila PVP (kriva crne boje na slici 4.32), ne bi se napravila
velika greSka s obzirom da je zona kontakta brega PVP 1 cilindri¢ne rolnica dosta uska,
Sto nije slucaj kod bregova bregastog vratila razvoda i ravne povrSine podizaca ventila
(slika 4.20).

...... . /teoretskl

izdizanje brega bregastog vratila PVP (mm)
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Slika 4.32 — Izdizanje brega bregastog vratila pumpe visokog pritiska

Odredivanje toka pritiska u cilindru posmatranog elementa pumpe 1 implementacija
odgovaraju¢eg matematickog modela se nije mogla zasnivati na rezultatima ispitivanja
gde je sistem ubrizgavanja integrisan sa motorom, ve¢ na rezultatima ispitivanja sistema
za ubrizgavanje na probnom stolu BOSCH. Naime, ispitivanja sistema ubrizgavanja
kada je on integrisan sa motorom su radena izuzetno retko i na ograniCenom broju
radnih rezima. U ovakvoj situaciji se javlja ozbiljan problem, kako povezati relevantne
parametare modelirane na osnovu rezultata izmerenih na probnom stolu sa realnim
radnim procesom motora, odnosno, kako ove parametre uskladiti sa p — a dijagramima
izmerenih pritisaka, gde je SMT klipa motora relativno ta¢no procenjena. U tu svrhu je
iskori§¢eno jedno ranije uporedno merenje tokova indikatorskih dijagrama 1 hoda igle
brizgac¢a na punom opterecenju, kao sto je prikazano na slici 4.33. Ovi rezultati merenja
ukazuju na dve bitne stvari:

1) Pocetak ubrizgavanja, odnosno dinamicki ugao predubrizgavanja je znatno
manji od ugla predubrizgavanja podeSenog u statickim uslovima (25 stepeni kolenastog
vratila pre SMT). Posto je realan dinamicki ugao predubrizgavanja (tj. trenutak kada
prve Cestice mlaza goriva dospevaju u cilindar motora) tesko precizno odrediti, on je
ovde usvojen kao udaljenost prve tacke na % maksimalne uzlazne ivice hoda igle
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

brizga¢a (dobijene linearnom interpolacijom), od procenjene SMT. Poslo se od
pretpostavke da je za to vreme gorivo potpuno ispunilo komoricu u telu brizgaca ispod
zaptivnog konusa igle, i da su prve kapljice ve¢ dospele u cilindar. GreSaka u proceni
ovog parametra se kompenzuje ¢injenicom da je usvojen jedinstven kriterijum, tako da
je procenjeni dinamicki ugao predubrizgavanja u direktnoj koleraciji sa realnom
vredno$¢u ovog parametra, a vrednosti ugaonih intervala od trenutka podizanja igle
brizgac¢a do dostizanja Y4 uzlazne ivice njegovog maksimalnog hoda su male veli¢ine za
koje se na vrSnim optere¢enjima moze usvojiti da su priblizno konstante vrednosti na
svim brojevima obrtaja.
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Slika 4.33 — Tok pritiska u cilindru 1 hod igle brizga¢a pumpe visokog pritiska P507
u funkciji ugla kolenastog vratila (1800 min™', puno optereéenje)
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Slika 4.34 — Predpostavljena zavisnost dinami¢kog ugla predubrizgavanja od
nominalnog broja obrtaja pri punom opterecenju
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2) Dinamicki ugao predubrizgavanja je parametar koji zavisi 1 od polozaja
regulacionog organa—zupcaste letve, tj. od optere¢enja motora, i od brzinskog rezima,
kao rezultat sloZzenih hidro-dinami¢kih 1 mehanickih procesa koji se menjaju sa
promenom ova dva klju¢na parametra. Tako pri istom broju obrtaja motora, dinamicki
ugao predubrizgavanja (kao 1 vreme ubrizgavanja) raste sa povecanjem opterecenja.
Ovde je daleko vaznije proceniti ponasanje dinamickog ugla predubrizgavanja pri
razli¢itim brojevima obrtaja na vrSnim optere¢enjima, 1 rezultati merenja ocekivano
pokazuju da dinamicki ugao predubrizgavanja opada sa porastom broja obrtaja, kao §to
je to pokazano na slici 4.34. Na zalost, ova merenja pokrivaju samo dva brzinska rezima
(o&ekivanog maksimalnog momenta—1400 min™ i preporuenog broja obrtaja—1800
min™) §to na slici 4.34 odgovara naglasenim kruZi¢ima crne boje. Na osnovu ove dve
tacke je formirana interpolaciona prava, gde je usvojena pretpostavka da je ovako
procenjen dinamicki ugao predubrizgavanja na vrSnim rezimima optereCenja linearna

funkcija broja obrtaja.
0576

200 : (Tl - 400), a
na osnovu nje su procenjene vrednosti ap,qin koje bi trebalo da odgovaraju reZimima
ispitivanja PVP na probnom stolu, i one su date u tabeli 4.2
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Slika 4.35 — Izmereni parametri ubrizgavanja u funkciji ugla bregastog vratila PVP

S druge strane, na probnom stolu pored toga $to je izmeren hod klipa referentnog
elementa PVP, za odredene srednje brojeve obrtaja bregastog vratila pumpe su u
funkciji ugla obrtanja bregastog vratila PVP mereni 1 osnovni parametri ubrizgavanja:

— hod igle brizgaca (h;p).

— tok ubrizgavanja, tj. promena zapremine ubrizganog goriva (Q,,,).
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

pritisak na pocetku cevovoda koji povezuje pumpu 1 brizgac (p.,) 1
pritisak na kraju cevovoda koji povezuje pumpu i brizga¢ (p.,).
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Slika 4.36 — Hod 1 brzina klipa pumpe visokog pritiska P507
u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila
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dx

Slika 4.37 — Uprosc¢eni Sematski prikaz elementa PVP [8]

Primer izmerenih parametara ubrizgavanja PVP pri broju obrtaja bregastog vratila
1000 min™ i maksimalnom poloZaju zup&aste letve je prikazan na slici 4.35. Pri merenju
je koriS¢en inkrementalni enkoder sa rezolucijom od 1250 podeoka po krugu spojen sa
pogonskim vratilom elektromotora koji je pokretao pumpu visokog pritiska. Time je
dobijene rezultate bilo moguce predstaviti u funkciji ugla obrtanja bregastog vratila
pumpe, Ciji pocetak je u svim sluajevima bio sinhronizovan sa nailaskom fiksne
ugaone marke enkodera (trigera). PoSto je po istom principu, u okviru posebnog
merenja, pri minimalnom broju obrtaja bregastog vratila pumpe izmeren 1 hod elementa
pumpe, stvoreni su uslovi da se na osnovu prethodno procenjenog dinamickog ugla
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

predubrizgavanja, sve nabrojane merene veliCine predstave u funkciji ugla obrtanja
kolenastog vratila motora sa relativno tacno odredenom SMT. Na slici 4.36 je prikazan
hod elementa pumpe visokog pritiska 1 njegova brzina kao izvedena veli¢ina, u funkciji
ugla kolenastog vratila sa procenjenom SMT referentnog cilindra.

Sematski prikaz elementa pumpe visokog pritiska za koji se postavlja matematicki
model je prikazan na slici 4.37.

Diferencijalna jednacina koja definiSe tok pritiska u cilindarskom prostoru elementa
PVP (pr) ima oblik [8]:
D= T [Qy — Qu + Ak D — Ay - Uy — Qui] (4.40)

ag wpy Vi

Pritisak u cilindarskom prostoru elementa PVP je funkcija: modula elasti¢nosti radnog
fluida (Ey), ugaone brzine bregastog vratila PVP (wgy), promenljive zapremine u
komori elementa PVP (V}), zapreminskog protoka kroz napojne otvore elementa PVP
(Qy), zapreminskog protoka kroz rasteretni ventil elementa PVP (Q,), povrSine
poprec¢nog preseka klipa elementa (Aj), brzine klipa elementa PVP (v,), povrSine
poprecnog preseka rasteretnog ventila (A4,), brzine rasteretnog ventila elementa PVP
(v,) 1 zapreminskog protoka kroz zazore izmedu klipa 1 cilindra elementa PVP (Q,).
Primenom matematickog modela izlozenog u [8], koji zbog svoje sloZzenosti ovde nece
biti detaljnije opisivan, moze se dobiti tok pritiska u cilindru referentnog elementa PVP,
kao $to je to prikazano na slici 4.38.

Sada se moment potreban za rad jednog elementa PVP koji se oduzima od kolenastog
vratila motora moze dobiti iz relacije:

_ (Pk-Ax)-vi
M,, = P (4.41)
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Slika 4.38 — Modelirani tok pritiska u cilindru elementa PVP za vreme aktivnog hoda
klipa pri 2000 min™ i punom optereéenju
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Slika 4.39 — Tokovi momenata oduzetih sa kolenastog vratila za pokretanje jednog
elementa PVP (M) i svih dvanaest elemenata (Mpyp) pri 2000 min™ kolenastog
motora i punom opterecenju

Ukupan moment koji se od kolenastog vratila motora odvodi za pokretanje svih
dvanaest elemenata pumpe se moze dobiti sabiranjem momenata svih elemenata PVP,
koji su po obliku identiéni momentu M;,, ali su fazno pomereni prema redosledu
potiskivanja goriva za = 60 stepeni po uglu kolenastog vratila:

Mpyp = 21121 Mje (4.42)
Tabela 4.3 — Srednja vrednost momenta za pogon PVP pri razli¢itim brojevima obrtaja
n [min=1] 1200 1400 1600 1800 2000
Mpyp [Nm] 25,381 31,113 36,046 39,851 48,133
50
—@— modelirano
T 1 Ll apoksimirano
< 454
§D_
40
35
30
M, =0,41903xn - 2,56707x10"xn” +
257 +5,49583x10°xn’ - 202,84891

T T T T T T T T T T T T
1 2IOO 1 3IOO 14I00 1 5I00 1 6I00 1700 1800 1900 2000
broj obrtaja n (min™)
Slika 4.40 — Srednji moment angaZovan za pokretanje PVP
u zavisnosti od broja obrtaja
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Modelirani tokovi momenata oduzetih od kolenastog vratila za pokretanje jednog
elementa PVP (M,,) i svih dvanaest elemenata (Mpyp) pri 2000 min” kolenastog
motora 1 punom opterecenju, u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila, prikazan je na
slici 4.39. IzraCunate srednje vrednosti za rezime ispitivanja na probnom stolu su date u
tabeli 4.3, a graficki prikaz zavisnosti tih srednjih momenata od broja obrtaja je
prikazan je na slici 4.40. Ova zavisnost je aproksimirana kubnom parabolom, i na onovu
nje su procenjeni kako srednji tako 1 promenljivi momenti utroSeni za pogon PVP na
ostalim rezimima na kojima je motor ispitivan. Na primer, za brzinski rezim 1900 min™
izvrSeno je osrednjavanje krivih dobijenih iz matematickog modela za brojeve obrtaja
1800 min™ i 2000 min™, a onda je dobijena kriva pomerena po ordinati tako da njena
srednja vrednost odgovara vrednosti dobijenoj iz aproksimirajuc¢e kubne parabole.

Prikazani rezultati ukazuju da moment odveden sa kolenastog vratila za pogon PVP, ne
toliko po srednjoj vrednosti koliko po vrednostima pikova, moze ostaviti vidan trag na
ugaonu brzinu kraja kolenastog vratila prema koc¢nici, gde je smeSten pogon PVP. Opsti
oblik ove krive daleko odstupa od oblika koji bi se mogao povezati sa viskoznim
priguSenjem, kao 1 u sluc¢aju 1 krive momenta uloZzenog za pogon ventilskog razvoda.

4.6.3 Moment Kkoji se generiSe pri radu zup¢aste uljne pumpe

\ s 1
KRR

* Slika.4.41 — Probni sto za ispitivanje sistema za podmazivanje motora

Tabela 4.4 — Podaci uporedog ispitivanja sistema podmazivanja van motora i na motoru

mereno  Myzp (min™) (I;g) Qi (dm’/min) Q KV (dm’/min) t, (°C)  Myz, (Nm)
van motora 1950 8,5 43 34 100 82,65
na motoru 8,4 40 33 89,73 -
van motora 2100 8,55 43 34,2 98 86,1
na motoru 8,4 42 34 91,5 -
van motora 2750 8,55 42.8 34,1 92 89,9
na motoru 8,3 43 35 92,82 -

Zadatak zupcaste uljne pumpa na ispitivanom motoru je dvojak. Pored osnovne uloge
da pod dovoljno visokim pritiskom obezbedi podmazivanje svih kliznih povrSina
elemenata motora, pumpa ima i ulogu da obezbedi dovoljan protok ulja za dodatnu
funkciju—hladenja klipova. Ova dodatna funkcija je zahtevala rekonstrukciju ranijeg
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reSenja, tako da je realizovana nova konstrukcija pumpe koja je obezbedivala dvostruko
veci protok ulja. Medutim, ispostavilo se da je rad rekonstruisane zupcCaste pumpe
pracen Cestim otkazima, lomovima glavnog pogonskog vratila i razaranjem leZiSta
ozlebljenih vratila pogona. U cilju boljeg sagledavanja uzoraka 1 razmatranja
mogucnosti otklanjanja uo¢enih otkaza, ceo sistem podmazivanja je ispitivan posebno,
van motora. Oformljen je poseban probni sto (slika 4.41), koji je posluzio da se simulira
rad sistema za podmazivanja, tako da on S§to vernije odgovara realnim uslovima rada
sistema na motoru. Pumpa je pri tome pokretana elektro—hidrauliénim pogonom. Na
pogonskom vratilu pumpe su nalepljene merne trake sa kojih se preko Cetkica, tokom
obrtanja pogonskog vratila, mogla dobiti informacija o trenutnom momentu
angazovanom za pokretanje pumpe. Istovremeno je preko elektronskog sklopa meren
trenutni broj obrtaja pogonskog vratila pumpe. Sistemom slavina i ventila je bilo
moguce podeSavati priguSenja u sistemu tako da se dobiju priblizno iste vrednosti
pritisaka 1 protoka ulja za podmazivanje na istim mernim mestima probnog stola za
zasebno ispitivanje sistema za podmazivanje 1 probnog stola gde je ispitivan kompletan
motor. Medutim, ispostavilo se da primenjeni elektro—hidraulicni pogon nije bio u
stanju da obezbedi dovoljnu snagu kojom bi se na probnom stolu simuliralo celo radno
podru¢je sistema za podmazivanje implementiranog na motoru. Kako prenosni odnos
pogon zupcaste pumpe—kolenasto vratilo motora iznosi 1,5, ispitivanja su vrSena pri
brojevima obrtaja pogonskog vratila pumpe 1950, 2100 i 2250 min”', §to odgovara
brojevima obrtaja kolenastog vratila motora od 1300, 1400 i 1500 min™.

odgovarajuci broj obrtaja kolenastog vratila motora (min'1)

1275 1300 1325 1350 1375 1400 1425 1450 1475 1500 1525
[T A A R RN S S R R R
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Moment utrosen na pokretanje zupcaste pumpe (Nm)

oo
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1900 1950 2000 2050 2100 2150 2200 2250 2300
broj obrtaja pogonskog vratila zupcaste pumpe (min'1)

Slika 4.42 — Moment potreban za pokretanje uljne zupcaste pumpe

U tabeli 4.4 su dati podaci uporednog ispitivanja sistema podmazivanja van motora i na
motoru. Oc¢igledno je da se tezilo postizanju priblizno istih uslova rada, o ¢emu govore
uporedni podaci iz tabele 4.4 o pritisku ulja u kolenastom vratilu (pgy ), protoku ulja
namenjenog hladenju klipova (Qpx;), protoku ulja namenjenog podmazivanju kliznih
povrs§ina kolenastog vratila (Qgy) 1 srednjoj temperaturi ulja u sistemu (t,). U
poslednjoj koloni tabele je dat moment angazovan za pokretanje zupcCaste pumpe
izmeren na probnom stolu.
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Na osnovu tri izmerene tacke (slika 4.42), zavisnost momenta koji se oduzima od
kolenastog vratila motora za pokretanje uljne zupcaste pumpe od broja obrtaja bi se
mogla aproksimirati linearnom jednaCinom M,,,, =~ 0,03625-n + 35,525, gde je n
broj obrtaja motora. Linearni karakter ove zavisnosti je potvrden tokom kasnijih
merenja, kada je nizom intervencija na sistemu za podmazivanje angazovani moment za
pokretanje zupCaste pumpe smanjen za prosecnih 20%, pa su se sa ograni¢enjima koja
je diktirao elekto—hidraulicki pogon mogli simulirati 1 vi$i brzinski rezimi rada sistema.
Ovo smanjenje M,,, za proseCnih 20% nije uzeto u obzir pri prethodno izloZenoj
analizi, ve¢ predstavlja potencijalno buduce reSenje Cija eksperimentalna provera na
samom motoru tek treba da usledi.

4.6.4 Momenti koji se generiSu pri radu centrifugalne pumpe rashladne te¢nosti
motora i centrifugalne pumpe rashladne te¢nosti meduhladnjaka vazduha

Moment koji se angazuje ze pokretanje centrifugalne pumpe rashladne tecnosti motora
Jje odreden direktnim merenjem protoka (Qp,) 1 napora pumpe (Ap.,) na motoru, za
razliite brojeve obrtaja (n). Proizvod ovih parametara daje teoretsku potrebnu snagu
(Preor) za pokretanje pumpe, u koju nisu ukljueni mehanicki 1 zapreminski gubici,
odnosno ukupni gubici:

Pteor = Qcp : Apcp (4-43)

Napor pume je odreden na osnovu izmerenih pritisaka rashladne tecnosti na ulazu (py;)
11zlazu (p;,;) 1z centrifugalne pumpe:

Apcp = Pizt — Pw (4-44)
Uzimajuéi u obzir srednji stepen korisnosti pumpe (1,,) koji je propisao proizvodac,
realna snaga potrebna za pokretanje centrifugalne pumpe glavnog rashladnog sistema se
moze dobiti iz jednacine:

Prp = Ztoor (4.45)

Na osnovu medusobne zavisnosti snage, momenta 1 srednje ugaone brzine, moment koji
se od kolenastog vratila oduzima za pokretanje centrifugalne pumpe se moze odrediti po
jednacini:

_ Pep _ Pep30
M, = e (4.46)

Tabela 4.5 — Podaci ispitivanja koje se odnosi na rashladni sistem motora
R. n (min_]) Qcp Apcp (bar) Nu (_) Mcp (Nm) P, cp (W)
br. (dm’/min)
1. 1605 400 1,127 6,58 1104,85
2. 1700 421 1,280 7,42 1321,11
3. 1750 431 1,347 7,77 1422,94
4. 1800 443 1,420 0,68 8,19 1542,21
5. 1855 455 1,500 8,62 1673,22
6. 1900 465 1,580 9,06 1801,19
7. 2000 486 1,747 9,94 2081,12

Podaci sa izmerenim vrednostima protoka 1 napora pumpe pri razli¢itim brojevima
obrtaja, kao 1 podaci o procenjenom momentu i snazi koje se pri radu pumpe oduzimaju
od kolenastog vratila su prikazani u tabeli 4.5.
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Graficki prikaz dobijenih rezultata je prikazan na slici 4.43. Zavisnost angazovani
moment—broj obrtaja ima tipian linearan karakter, pa nije teSko odrediti jednacinu
aproksimirajuce prave.
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Slika 4.43 — Moment angazovan za pokretanje pumpe
glavnog rashladnog sistema motora

Na ispitivanom motoru, vazduh sabijen u turbokompresorima se hladi pomocu
meduhladnjaka u kome cirkuliSe rashladna teCnost zasebnog rashladnog sistema.
Cirkulaciju rashladne tecnosti je obezbedena preko centrifugalne pumpe koja je po
gabaritima 1 dimenzijama kola slicna pumpi osnovnog rashladnog sistema. Direktna
merenja napora pumpe sistema za hladenja sabijenog vazduha nisu vrSena, ali je na
osnovu odnosa protoka procenjeno da moment angazovan za pokretanje pumpe sistema
za hladenje sabijenog vazduha iznosi oko 16% momenta koji se utro$i za pokretanje
glavne centrifugalne pumpe rashladnog sistema.

4.7 Moment na ko¢nici

Zavisnost efektivne snage, sile izmerene na kraku ko¢nice SCHENK 1 broja obrtaja je
data relacijjom:

F[dN]-n[min™1]

P lkW] = 1000 (4.47)
Efektivni obrtni moment se izraCunava na slede¢i naéin:
F[dN]-n[min~1]
= Po[kW]1000 _ — 1590 1000 _ 30.F[dN]
Me[N . m] - MkOC - i)[rad_l] - iﬁ(r)l(;n_l]ﬂ - (448)

30

Podaci o srednjim vrednostima izmerene sile na kocnici, efektivne snage i efektivnog
obrtnog momenta tokom ispitivanja motora su dati u tabeli 4.6. Graficki prikaz
zavisnosti efektivne snage i1 efektivnog obrtnog momenta od broja obrtaja je dat na
slikama 4.44 i1 4.45. Moment na kocCnici je smatran konstantnim, $to nije sasvim
korektno. O potencijalnim posledicama ove grubo usvojene predpostavke na rezultate
matematickog modliranja viSe reci ¢e biti u tacki 8.2.
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Tabela 4.6 — Sila na koc¢nici, efektivna snaga 1 efektivni obrtni moment

n[min~1] F[dN] P.[kW] M,[N - m] = My,
1300 517 672,100 4936,986
1350 514 699,040 4908,338
1400 511 715,400 4879,691
1450 507 735,150 4841,493
1500 501,5 752,250 4788,972
1550 497 770,350 4746,000
1600 492 787,200 4698,254
1650 483,5 797,775 4617,085
1700 472 802,400 4507,268
1750 466 815,500 4449,972
1800 458 824,400 4373,578
1850 449 830,650 4287,634
1900 440,5 836,950 4206,465
1950 433 844,350 4134,845
2000 432 864,000 4125,296
900
s
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Slika 4.44 — Brzinska karakteristika efektivne snage motora
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Slika 4.45 — Brzinska karakteristika efektivnog obrtnog moment motora
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4. Momenti u dinamicko-oscilatornom sistemu

Da je postojalo manje ili vece odstupanje rezima na kom je motor ispitivan od spoljne
brzinske karakteristike najbolje svedoc¢i kriva ciklusne koli¢ine utroSenog goriva koja
nema gladak tok (slika 4.46).
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Slika 4.46 — Zavisnost ciklusne koli¢ine goriva od broja obrtaja tokom ispitivanja
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5.  PriguSenja torzionih oscilacija

Prigu$enja po svom delovanju dovode do toga da se kod slobodnih oscilacija amplituda
smanjuje sve do kona¢nog smirivanja, dok kod harmonijski pobudenih sistema,
oscilacije u rezonantnim podrucjima imaju kona¢nu amplitudu. Ako se posmatra
priguSenje pojedinih elemenata motornog mehanizma, jasno se mogu razluciti dve vrste
prigusenja, 1 to:

1) Unutrasnje (relativno) prigusenje:

e usled priguSenja u materijalu, tj. svi procesi koji se odvijaju u unutrasnjosti
materijala, a doprinose prigusenju kod masSinskih elemenata;

e prigusenje usled dodira tj. priguSenje na mestima spajanja, kao $to su
vijane veze, veze zakovicama, spojnice, itd.

2) Spoljasnje (apsolutno) priguSenje pod kojim se podrazumeva priguSenje putem
okolnog ili prisutnog medija; npr. voda kod propelera broda, trenje u lezistima
vratila, prigusenje u viskoelasticnom materijalu oslonca sistema i1 dr. Trenje u
leziStima vratila nije jedini, pa ¢ak ni najdominantniji izvor trenja u motoru, pa
¢e u okviru ove tacke biti analizirana svaka od vaznijih komponenti trenja
ponaosob.

Elasticni histerezis u materijalu (tj. unutraSnje prigusenje) se javlja kao znacajno
priguSenje amplituda torzionih oscilacija kod motora velikih dimenzija. Kod vozilskih
motora, zbog malih dimenzija njihovih kolenastih vratila, uticaj prigusenja usled
momenata elasti¢nog histerezisa, u odnosu na druge momente suprostavljanja, je mnogo
manji. Prema nekim podacima iz literature [6], za ovu kategoriju motora strukturna
prigusenja se krecu izmedu 5 1 15% u odnosu na ukupno priguSenje.

Sto se tie trenja (tj. spoljadnjeg prigusenja), pokazalo se da sile i momenti suvog trenja,
trenja kotrljanja 1 trenja klizanja, ne uti€u bitno na prigusivanje torzionih oscilacija. S
druge strane, momenti trenja koji spadaju u kategoriju viskoznog prigusenja, kao
funkcije viskoznosti ulja za podmazivanje 1 brzine obrtanja vratila, dominantno uticu na
priguSenje torzionih oscilacija.

Eksperimentalno utvrdivanje faktora koji utiCu na priguSivanje torzionih oscilacija
kolenastog vratila vozilskih motora, vr§i se metodom isklju¢ivanja. Ova metoda se
sastoji u merenju torzionih oscilacija kolenastog vratila prilikom isklju¢ivanja pojedinih
elemenata iz torzionog sistema. Metoda je prakticno primenjivana na vise razli¢itih
vozilskih motora, pri ¢emu su sukcesivno isklu¢ivani klipni prstenovi, celi klipovi i1
lezajevi lete¢ih 1 oslonackih rukavaca [6]. Postoje podaci koji pokazuju da je uticaj
trenja klipa na prigusenje torzionih oscilacija jako mali (ispod 1%), iako je ovo
najdominantniji izvor trenja u motoru (tacka 5.2.6). Uticaj trenja u lete¢im lezajevima
kolenastog vratila na prigusenje torzionih oscilaciaj je nesSto veci, ali ne preko 3% u
odnosu na ukupno priguSenje [6]. Ustanovljeno je da prigusenje u oslonackim leziStima
kolenastog vratila predstavlja dominantno priguSenje torzionih oscilacija kolenastog
vratila. Prigusenje u oslonackim lezistima kolenastog vratila prvenstveno nastaje usled
pumpanja, odnosno istiskivanja uljnog filma na leZiStima. Pokazalo se da ovo
prigusenje linearno zavisi od brzine obrtanja 1 optereCenja [23]. Time je
eksperimentalno potvrden opste prihvaceni pristup po kome se usvaja da momenti
prigusenja predpostavljeni u obliku viskoznog trenja (tj. proporcionalni prvom stepenu
brzine obrtanja), ulaze u matematicke modele dinamickog ponasanja kolenastog vratila,
odnosno celog oscilatornog sistema. Ne bi se moglo re¢i da je ovakav pristup sasvim
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korektan, posto bi mnogo tacnije bilo kada bi se uzela u obzir stvarna fizi¢ka priroda
prigusenja torzionog oscilovanja i uvela predpostavka da ona zavise od brzine torzionog
oscilovanja (tacka 5.3). Kako predpostavka o viskoznom karakteru prigusenja daje
zadovoljavajuée rezultate proracuna, iz prakti¢nih razloga se uglavnom, za spoljasnje
prigusenje usvaja da je viskoznog tipa, tj. da je proporcionalno ugaonoj brzini obrtanja
vratila.

Neravnomernost radnih ciklusa po cilindrima, kao i promenljiv tok momenta inercije,
takode spadaju u faktore koji utiCu na slabljenje torzionih oscilacija u sistemu. Ovim
faktorima se remeti uniformnost uzajamnog odnosa pobudnih momenata i torzionih
oscilacija izazvanim njima, §to u krajnujem rezultatu utiCe na smanjenje amplituda
prinudnog, torzionog, oscilovanja. S tog aspekta, izrazena neravnomernost radnih
procesa motora bi se mogla svrstati u red povoljnih faktora koji utiCu na smanjenje
opSteg nivoa torzionih oscilacija u sistemu.

5.1 Tradicionalni pristup odredivanja ukupnog prigusenja

Postoji vrlo mali broj pouzdanih informacija (radova) koji tretiraju prigusenja. Najcesce
se u literaturi susre¢e koeficijent prigusenja (v, ) koji predstavlja ukupno (unutrasnje i
spoljasnje) prigusenje [3, 6], ili se jednostavno pominje samo koeficijenat prigusenja (v)
koji podrazumjeva spoljasnje priguSenje, a unutrasnje prigusenje se i ne pominje.
Unutra$nje prigusenje (sa koeficijentom prigusenja €) se uglavnom zanemaruje, izuzev
slucajeva velikog unutraS$njeg priguSenja (prigusivac torzionih oscilacija). Kao primer
uobiCajenih nacina odredivanja koeficijenata prigusenja motora v, susrecu se u literaturi
dva osnovna pravca [5]:

1)  Prvi nacin je zastupljen u istocnoj Skoli (bivS§em Sovjetskom savezu) izuavanja
priguSenja i on predlaZe sledece tzv. redukovane koeficijente priguSenja:
— zaoto motore { = (2 +4) -10* Ns/(rad - m3)
—  za dizel-motore kod automobila &€ = (4 < 5) - 10* Ns/(rad - m3)
—  za dizel-motore teretnih vozila & = (5 + 7) - 10* Ns/(rad - m3)

odakle se moze odrediti ukupni koeficijent prigusenja:

v=~¢&

gde je Dy, precnik klipa, R polupre¢nik kolena kolenastog vratila.

Di-m

<% R? (5.1)

Ovako izracunat koeficijent prigusenja sadrzi u sebi 1 unutrasnje i spoljnje prigusenje.

2) Drugi nacin je zastupljen u zapadnoj Skoli izu€avanja prigusenja:
2-
VZi-q-sz-D’Z—n (5.2)

gde je D, precnik klipa, s hod klipa, a q konstanta. Za vrednost konstante g se
preporucuje:

q-— —Tad-m3 za motore sa prigusivacem torzionin oscilacija,

- qg=15-10°

— 3 Zamotore bez prigusivaca torzionih oscilacija,

Pored ovih, mogu se na¢i i sledece preporuke [4]:
— koeficijent spoljasnjeg prigusenja 0,7 = 1,3 Nms/rad za monocilindri¢ne dizel-
motore,
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— koeficijent spoljasnjeg prigusenja 600 Nms/rad za sporohode brodske dizel-
motore,

— redukovani koeficijent priguSenja & = (1,45+1,75) - 10° Ns/(rad - m3) za
srednje brzohode vozilske dizel motore, itd.

Napred preporuceni koeficijenti prigusenja (v), odnosno redukovani koeficijent
prigusenja (¢ 1 @) upucuju na dva zakljucka:

1) Postoji znaCajno rasipanje podataka za koeficijente prigusenja kod razlicitih
literaturnih izvora, $to ukazuje da bi bilo najpravilnije da se za konkretan motor
ovi koeficijenti odrede eksperimentalno. Razli¢ite vrednosti konstante q za jedan
te isti motor, sa 1 bez priguSivaca torzionih oscilacija, ukazuju da je daleko
pravilniji pristup odvojenog posmatranje prigusenja preko tzv. spoljaSnjeg i
unutrasnjeg.

2) Najtacniji put za eksperimentalno odredivanje koeficijenata priguSenja bi bio
posredni put preko merenja amplituda oscilovanja i raunskog podeSavanja [69].

5.2 Trenje u motoru

Mehanicki gubici u motoru SUS se racunaju kao razlika energije dobijene sagorevanjem
goriva u cilindru motora i raspolozive energije koja se predaje potroSacu. Ova razlika
energija se koristi da se savlada trenje izmedu pokretnih dijelova motora kao i1 za
pokretanje pomoc¢nih agregata neophodnih za normalan rad motora (sistem za napajanje
gorivom, za podmazivanje, hladenje, razvodni mehanizam itd.). Srednji mehanicki
gubici za jedan ciklus se mogu dobiti eksperimentalno kada se od konstantne vrijednosti
momenata gasnih sila oduzme moment opterecenja koje se predaje ko¢nici.

Trenje u motoru SUS je kompleksan problem i direktna je posljedica ostvarenog na¢ina
podmazivanja. Modeliranje trenja je vazan zadatak iz najmane dva razloga. Prvi razlog
je razvoj konstrukcije delova s ciljem minimiziranja gubitaka uzrokovanih trenjem.
Drugi razlog je razvoj prihvatljivog modela trenja koji se moZe koristiti za dalje
unapredenje matematickih modela koji ukljucuju trenje u mororu.

Drugaciji pristup problemu trenja je takozvani P — w metod koji se jo§ naziva Rezeka-
Heneinov (Rezeka-Henein) metod.

Posmatrano sa stanovisSta konstruisanja pokretnih dijelova motora, model trenja treba da
bude detaljan, da uklju¢i sve konstrukcione parametre 1 da razmotri sve fizicke
fenomene koji utiCu na trenje. Suprotno, za koriStenje modela trenja u svrhu simulacije
rada motora, model treba da bude $to jednostavniji uz obezbedenje odgovarajuce
tac¢nosti rezultata proracuna.

Razvijeno je nekoliko pojednostavljenih modela trenja koji se primjenjuju za simulaciju
rada motora [29]. U referenci [29] je posebna paznja posvecena inace Cesto koriS¢enoj
Rezeka-Heneinovoj metodi koju je dalje usavrSavao Tucilo (Tuccillo), s ciljem da se
dobije model na osnovu kojeg se moZe proceniti trenje pri nestacionarnim uslovima
rada motora.

Za prora¢un momenata trenja, u funkciji ugla kolenastog vratila, vrlo Cesto se koristi 1
model koji je predlozio Taraza (Taraza) sa grupom saradnika [32], a koji opisuje
promenljiv profil obrtnog momenta trenja tokom svakog ciklusa. U ovom modelu
ukupan iznos trenja je podeljen na Cetiri celine, odnosno na:

— klipnu grupu (ukljucujuéi 1 doprinos klipnih prstenova i doprinos plasta klipa),
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— lezajeve,
— sistem ventilskog razvoda, 1
— pomocne uredaje.
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Slika 5.1 — Stribekov dijagram [28]

Ovim celinama se mora pridodati i trenje koje se javlja u kontaktu prstenaste zaptivke 1
rukavaca kolenastog 1 bregastog vratila, pri ¢emu ovde dinamicki karakter ne postoji.

Svi ovi podmodeli, iako trenje analiziraju po komponentama gde se pojavljuje,
zahtevaju adekvatno podeSavanje parametara pre nego Sto se model upotrebi za
simulaciju gubitaka na trenje.

U sklopu ovog rada nije vrSeno modeliranje trenja, ali ¢e sustina modela datog u [32], a
zatim jo§ viSe pojednostavljenog u [19-21], biti izloZena u nastavku kako bi se stakla
realnija slika o kompleksnosti ovog problema.

Vazan aspekt teorije trenja je rezim podmazivanja, koji, kao §to je prikazano na slici
5.1, mogu biti hidrodinamicki, meSoviti ili grani¢ni. Dijagram prikazan na slici 5.1 se
naziva Stribekov dijagram 1 neizbeZan je pratilac svih ozbiljnijih proracuna trenja u
motoru [19-21, 28-31], 1 trenja uopSte. Kod hidrodinamickog trenja povrSine su
odvojene tecnim filmom, §to dovodi do minimalnog habanja. Tacka A na Stribekovoj
krivoj (slika 5.1) predstavlja mesto razdvajanja meSovitog 1 hidrodinami¢kog nacina
podmazivanja. Vrednost parametra s u tacki A predstavlja ,kriti¢nu vrednost parametra
s“ 1 oznaCava se sa sy,. Kako se povecava pritisak ili se smanjenjuje brzina, uljni film
se istanjuje do tacke gde se njegova debljina moze porediti sa povrSinskom hrapavoscu.
Ovo je meSoviti rezim podmazivanje. Sa daljim povecanjem opterecenja ili smanjenjem
brzine, postizu se uslovi podmazivanja koji se ¢esto nazivaju ,,reZimi grani¢nog sloja®.

Koji ¢e od nabrojanih reZima podmazivanja biti aktuelan za konkretan triboloski sistem
zavisi od geometrijskih parametara i vrste trenja (trenje klizanja, trenje kotrljanja, suvo
trenje). Pri tome, uticaj uslova okoline (temperature 1 pritiska) na dinamicku viskoznost
maziva, a samim tim i na triboloSke karakteristike tj. koeficijent trenja, ima znacajnu
ulogu.
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Slika 5.2 — Uticaj temperature na dinamicku viskoznost motornog ulja SW-30 [29]

Zavisnost dinamiCke viskoznost ulja za podmazivanje (i,;jq) 0d temperature se moze
aproksimirati Fogelovom (Vogel) jednac¢inom:

01

Uutja = Cutja * e<Tulja+62> (5-3)

gde su Cyyjq, 07 16, konstante koje se mogu odrediti za sve vrste ulja, a Ty, je srednja
temperatura ulja u stepenima Celzijusa, tokom jednog radnog ciklusa motora. Povecanje
temperature ulja je generalno pozeljno do granica koje propisuje proizvoda¢ motora, jer
se time smanjuje viskoznost uljnog filma, ¢ime se smanjuje trenje. Medutim, neki
istrazivaci su primetili da se time povecava habanje sklopa klipni prstenovi-cilindarska
koSuljica [29].

Na temperaturi ulja od 20° C, dinamicka viskoznost motornih ulja je za ~ 50% veca
nego u uslovima potpuno zagrejanog ulja (90° C). Sa hladnim uljem Stribekov
parametar s na Stribekovoj krivoj je dosta visok 1 postoji veca verovatnoca za
hidrodinami¢ko podmazivanje nego za grani¢no ili meSovito podmazivanje, ako se
posmatra samo trenje klipne grupe. Na slici 5.2 su prikazani eksperimentalni podaci
[29] koji za motorskog ulje oznake SW-30 potvrdiju eksponencijalni pad dinamicke
viskoznosti sa porastom temperature, kako je 1 definisano jednac¢inom (5.4). Treba
obratiti paznju da je temperatura ulja na dijagramu sa slike 5.2 izraZena u Kelvinima, a
ne u stepenima Celzijusa.

Uticaj pritiska na promenu dinamicke viskoznosti ulja za podmazivanje je sasvim
suprotan od uticaja temperature. On se moze uzeti u obzir jednostavnom Barusovom
(Barus) eksponencijalnom funkcijom:

Hylja = Mo * et? (5-4)

U jednadini (5.4) p, je vrednost dinamicke viskoznost pri atmosferskom pritisku.
Koeficijent a (piezoviskozni koeficijent) izra¢unava se pomoc¢u empirijskih jednacina.
Uticaj pritiska na dinamic¢ku viskoznost je mnogo manji nego Sto je uticaj temperature,
pa se pritisak vrlo retko uzima u obzir. Izuzetak predstavljaju kontakti koji podlezu
teoriji elastohidrodinamickog podmazivanja (npr. breg—podiza¢ ventila), gde povisen
pritisak ima klju¢nu ulogu u smanjenju koeficijenta trenja.
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5.2.1 Trenje u klipnoj grupi

Za ve¢i deo hoda klipa, pretpostavlja se hidrodinami¢ko podmazivanja. Postoje
predpostavke da se u uskoj zoni oko SMT tokom sagorevanja deSava i kratkotrajni
metalni kontakt izmedu klipnog sklopa i cilindra. Parametar s, tj. Stribekov broj, kod
tipi¢nog Stribekovog dijagrama (slika 5.1) je za triboloski sistem klipni prsten—cilindar
(cilindarska koSuljica), definisan kao:

—  HuljaVk

- Fprst/lprst (55)
Oznake parametara koji figuriSu u jednacini (5.5) i1 jednaCinama koje slede su
prilagodene usvojenom sistemu oznacavanja (Nomenklaturi) u ovom radu. Sa L. je
oznaCena aktivna duzinu profila prstena, vy je trenutna brzina klipa, a F,.s; je normalna
sila koja deluje na profil prstena, kao zbir diametralnog elastiénog napona prstena i
trenutne normalne sile od pritiska gasa unutar cilindra.

Za hidrodinamicko podmazivanje (s > si,-) 1 meSovito podmazivanje (s < Si;)
koeficijent trenja u kontaktu klipni prstenovi—cilindarska koSuljica, se moze
aproksimirati jednacinama [32]:

S > Sk 2 kppse =C - s™ (5.6)
S < Spr kprst:ko'(l_i)'kko'i (5.7)

Ako su 1 klipni prstenovi i cilindarska koSuljica izradeni od livenog gvozda, moze se
uzeti ko = 0,28, a sy, = 1075, pri ¢emu vazi da je ki, = C - s,™. Konstante C i m su
funkcije oblika klipnih prstenova.

Sto se ti¢e samog oblika klipnih prstenova, pokazalo se da oblik zavrSetka klipnih
prstenova znacajno uti¢e na trenje, dok je uticaj debljine klipnih prstenova zanemariv.
Oblik zavrsetka klipnih prstenova se uzima u obzir preko parametra oblika c/a, $to
predstavlja odnos dubine profila klipnog prstena prema visini (slika 5.3).
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Slika 5.3 — Razli¢iti profili zavrSetka klipnih prstenova [4]
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Reynolds (franzijentni model) ~ =---eeee-
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Meodif. Erlod (tranzijentni model)
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b - Film ulja u okolini SMT u radnom taktu ¢ - Film ulja u okolini UMT u taktu usisavanja

Slika 5.4 — Poredenje reSenja tri matematicka modela za odredivanje
minimalne debljina maziva prvog klipnog prstena [30]

Parametar oblika klipnih prstenova c¢/a moze da varira od 0,03 do 0,15, sa optimalnom
vrijedno$¢u od 0,06. Za prakti¢nu primjenu pri odnosu c/a = 0,03 + 0,2 u referenci [4]
su navedeni literaturni izvori prema kojima se mogu uzeti sledece vrednosti navedenih
koeficijenata:

C=19+25 (5.8)
m = 0,425+ 0,525 (59)
Za svaki klipni prsten odgovarajuca sila trenja se moZe proceniti na osnovu izraza:

Ftrprst = kprst ) Fprst (5.10)

Debljina uljnog filma izmedu klipnih prstenova i1 koSuljice cilindra se moZze dobiti iz
jednacine:

hulja =h-s (511)
sa Stribekovim parametrom s dobijenim iz jednacine (5.3) 1 poznatom visinom klipnih
prstenova h (slika 5.3).
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Znak ,priblizno* (=) u jednacini (5.11) se koristi zbog mrtvih tacaka, gde je brzina
klipa, a stoga bi trebalo i1 parametar s, jednak nuli. Medutim, postoje 1 razmatranja
prema kojima debljina uljnog filma h,;;; u ovom slu¢aju, ipak nije jednaka nuli zbog
efekta istiskivanja (,,squeeze®) ulja za podmazivanja [19,20, 30].

Ta teoretska razmatranja govore da se podmazivanje po rezimu grani¢nog sloja, kod
motora sa unutrasnjim sagorevanjem, deSava izmedu klipnih prstenova 1 cilindra
(cilindarske koSuljice), 1 to oko mrtvih tacaka, kao 1 pri rezimima startovanja i
iskljucivanja motora. Problemu ispitivanja oblasti gde je film maziva veoma tanak se
poslednjih godina posvecuje sve veca paznja [19, 20, 29-32]. Na clici 5.4 a te oblasti su
oznaCene kvadrati¢ima, dok su na slikama 5.4 b i c te oblasti prikazane uvecane.
Uvecane oblasti odgovaraju oblastima oko SMT u procesu sagorevanja 1 UMT u taktu
usisavanja. [ u jednom i u drugom slucaju brzina klipa je veoma mala, a prisustvo filma
maziva je jedini mehanizam zastite od habanja. Dok modifikovani Erlondov (Erlond)
model za stacionarna stanja decidno predvida kompletan kolaps filma maziva tokom
promene pravca kretanja klipa, Rejnoldsov (Reynolds) 1 modifikovani 1 Erlondov model
koji uzimaju u obzir prelazne (tranzijentne) pojave, predvidaju malo kasnjenje izmedu
trenutka kada klip menja pravac kretanja 1 trenutka kada se postize minimalna debljina
filma [30] (slika 5.4). Oba algoritma koja uzimaju u obzir prelazne pojave predvidaju
tanji sloj filma maziva u okolini SMT tokom sagorevanja, nego u okolini UMT tokom
takta usisavanja. Fizicko objaSnjenje ove pojave je da visi nivo opterecenja u oklini
SMT, tokom procesa sagorevanja, dovodi do vecih kontaktnih pritisaka, pa je stoga i
kavitacija u oblastima klipnih prstenova manja [30].

Kavitacija u uljnom filmu izmedu klipnih prstenova i cilindarske koSuljice (slika 5.5) je
fenomen koji je odavno uocen, a sazeti detalji kompleksnih proucavanja su izlozena u
referenci [30]. Kao §to se vidi sa slike 5.5, izmedu klipnih prstenova i cilindra postoje
zone u uljnom filmu u kojima se javlja kavitacija. Na slici 5.5 se prvi put pominju
pojmovi ,nedeformisan profil“ i ,,deformisan profil“, u ovom slucaju cilindarske
koSuljice (tj. cilindra), $to s jedne strane svedoc¢i o kompleksnosti problema koji se ovde
razmatra, a s druge strane treba da posluzi da se stekne jasnija slika o tome kakvim
detaljima se posvecuje pazZnja istrazivaca koji u se posledne vreme zanimaju ovim
problemom.

kretanje klipa
-~

pritisak

mazivo

i L
) . e I
’ | 'Caviteciia ) nedeformisan profil
i 1

£Le deformisan profil
o1

Slika 5.5 — Spoj klipnog prstena 1 cilindrarske koculjice [30]

Za vec¢inu maziva, viskoznost 1 ,pritisak kavitacije* zavise od temperature maziva.
Dakle, ovi parametri ¢e varirati kako se klip krece izmedu SMT 1 UMT. Detaljnija
ispitivanja ove zavisnosti bi zahtevala komplikovan matemati¢ki modeli koji bi uzimao
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u obzir prelaz toplote, a samim tim 1 promenu triboloSkih parametara maziva. Klasi¢ne
formulacije Rejnoldsovih jednacina nisu primenljive za opisivanje pritisaka u kontaktu
koji se javlja izmedu cilindra 1 klipnih prstenova. Ispostavilo se da je reSenje za ovaj
problem koriS¢enje Rejnoldsovih jednacina sa novim setom graninih, prelaznih
(tranzijentnih) uslova. Ovim je kontakt klipni prsten—cilindar podeljen u dve odvojene
oblasti: oblast ispunjenu mazivom i oblast sa kavitacijom. U oblasti ispunjenu mazivom
Rejnoldsove jednafina dobro opisuju problem. Medutim, to nije slucaj i za zonu
kavitacije, gde se film maziva razbija. Elrod je predloZio poboljSani algoritam kojim se
jednostavnije predvidaju granice izmedu zone ispunjene mazivom i zone kavitacija,
uvodenjem bezdimenzionog parametara 6, koji predstavlja odnos gustina maziva u zoni
ispunjenoj mazivom (6 > 1) i delimi¢nog prisustva maziva u zoni kavitacije (0 <
6 < 1) [29]. Pored toga Sto je modifikovao Rejnoldsov model, Elrod je na osnovu
njega razvio 1 sopstvene modele od kojih prvi ne uzima u obzir pojavu kavitacije u
filmu maziva (model ,,stacionarnog stanja*) i drugi model koji uzima u obzir tu pojavu
(,,tranzijentni model®). Rezultati prora¢una na osnovu tih modela su ve¢ prikazani na
slici 5.4.

Za plast klipa vrSena su slicna razmatranja, imaju¢i u vidu da je ovde uvek prisutno
hidrodinamic¢ko podmazivanje. Odgovarajuci koeficijent trenja je [19]:

Hulja'|vk|
k = —_— 5.12
plast plast- N/lplast ( )

Odgovarajuca sila trenja se moze proceniti na osnovu izraza:
Ftrplast = kplast N (5-13)
gde je Ly1q5 duZina plasta klipa, a N nornalna sila.

Ukupni moment gubitaka na trenje se racuna na isti nac¢in kao 1 moment gasnih sila:

Mtrklip = (Ftrprst + Ftrplast) : Z)_k (5-14)

5.2.2 Trenje u leziStima

Trenje u leziStima je uglavnom hidrodinamicko sa deformacijama kucista leZiSta, u
¢emu vaznu ulogu ima promenjljivo opterec¢enje. Sila trenja u leziStima se izracunava iz
sledece jednacine:

2'7'1"Auulja'Rlzez'(‘)'llez €lez'B H
F, = + -Sina 5.15
ez = T iar T 2R (.15

gde je Ry, radijus lezista, e, je ekscentricitet lezaja, c;,, je radijalni klirens, [, je
duzina lezista, a = ey, /c;., je faktor ekscentri¢nosti, B je opterecenje lezista, dok je a
tekuc¢i ugao obrtanja kolenastog vratila. Opterecenje leZiSta je neophodno izracunati za
svako leziSte u motoru (oslonackih rukavaca, lete¢ih rukavaca, malih pesnica klipnjaca,
velikih pesnica klipnjaca, bregastih vratila pumpe visokog pritiska, razvoda itd.), posle
analize 1 redukcije sila koje deluju na svako od tih leziSta, $to nije nimalo lak zadatak.

Za leziSta sa konstantnim opterecenjem, sila trenja se mozZe dobiti iz teorije kratkih
lezista, prema kojoj je:

B/, (Cﬁ)z . (Z-Rlez)z _ (1:'1‘12)2 ) \/m (5.16)

Riez® Uyija  \Riez liez




5. PriguSenja torzionih oscilacija

Kod oslonackih leziSta kolenastog vratila postupak odredivanja sile trenja se sprovodi iz
dve faze. Prvo za leziSta velikih pesnica klipnjaca, a zatim za leZiSta oslonackih
rukavaca kolenastog vratila. Mora se koristiti iterativni metod pri reSavanju jednacine
(5.15), koji ¢e obezbediti vrednost faktora ekscentricnosti a koji se zahteva u jednacini
(5.14).

Odgovarajuci obrtni moment trenja lezista je tada:
Miriez = Ftriez * Riez (5-17)
5.2.3 Trenje u ventilskom sklopu

Trenje ventilskog sklopa se najve¢im delom generiSe izmedu brega bregastog vratila 1
podiza€a, 1 uglavnom je elastohidrodinamickog tipa. U sistemima sa podizaem i
podizatkom Sipkom, trenje izmedu brega bregastog vratila 1 podizaca u ukupnim
otporima u razvodnom mehanizmu ucestvuje sa 85%, dok u sistemima sa direktnim
dejstvom breg—podizac—ventil sa preko 90%. Trenje u kontaktima podizac—vodica
podizaca 1 stablo ventila—vodica ventila se moze modelirati na isti na¢in kao 1 kontakt
izmedu plasta klipa 1 cilindra, poSto su to po geometrijskim 1 triboloSkim osobinama
sli¢ni sistemi. Medutim, ako se ne radi o previSe suptilnim ispitivanjima, ove dve
kategorije otpora se mogu 1 zanemariti jer se radi o kontaktima sa malim duzinskim
naleganjem, poS$to ti otpori u ukupnom trenju generisanom u ventilskom sistemu
ucestvuju do 2%. Problem odredivanja trenja u oslonackim leziStima bregastog vratila
obuhvacen je opStim modelom datim u tacki 5.2.3.

Slika 5.6 — Lokalne elasticne deformacije u uslovima elastohidrodinamickog
podmazivanja [24]

Teorija elastohidrodinamickog podmazivanja se koristi u sluCajevima kada se u
triboloSkom sistemu javljaju visoka lokalna opterec¢enja. Tipi¢ni primeri ovakvih
sistema su visoko-optereceni kotrljajni lezajevi, zupcanicki parovi 1 sistemi koji
ukljucuju bregove bregasta vratila. Slikovit prikaz elastinih deformacija koje se
javljaju na mestu takvih kontakta su prikazane na slici 5.6.

Ova teorija se javila kao prirodni nastavak teorije hidrodinamickog podmazivanja, kada
je uoceno da se upravo u gore navedenim, specificnim, visoko-optere¢enim kontaktima,
ne javlja pojacano trenje, iako proracuni bazirani na teoriji hidrodinamickog
podmazivanja ukazuju da je debljina uljnog filma na molekularnom nivou. Dublja
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istrazivanja su pokazala da elasticna deformacija elemenata triboloSkog sistema i
povecanje dinamiCke viskoznosti u uslovima visokih pritisaka (reda veli¢ine GPa),
klju¢no utiCu na smanjenje koeficijenta trenja. Debljina uljnog filma je procenjena na
red veli¢ine 1 um, Sto je sasvim dovoljno za razdvajanje elemenata u kontaktu.

Detaljne metode proracuna sa ciljem da usklade raspodelu pritiska sa profilom uljnog
filma 1 lokalnom elasticnom deformacijom tela u kontaktu, ukazuju na sledece [24]:

— uljni film je priblizno konstantne debljine u zoni kontakta,

— u izlaznom preseku protok maziva je priguSen, i dolazi do lokalne kontrakcije
gde debljina uljnog filma dostize svoju minimalnu vrednost;

— raspodela pritiska u najve¢em delu zone kontakta odgovara toku Hercovog
(Hertz) pritiska za elasticnu deformaciju, gde su 1 korekcije u raspodeli
Hercovog pritiska minimalne.

J Hertzov
pritisak
elastohidrodinamicki | J
pritisak ho ’
| . 'hmn
i i

Slika 5.7 — Raspodela pritiska u uslovima elastohidrodinami¢kog podmazivanja [24]

Tok pritiska u uslovima elastohidrodinami¢kog podmazivanja i poredenje sa tokom
Hercovog pritiska za elasticno deformisana tela u kontaktu prikazani su, nacelno, na
slici 5.7. Slike 5.6 1 5.7 su preuzete iz reference [24], gde je izloZen detaljniji model
elastohidrodinamickog podmazivanja, 1 kriticki pregleg dobrih 1 loSih strana do sada
razvijenih matematickih modela koji tretiraju trenje u motoru, uopste.

Resenje problema elastohidradinamickog ili u novije vreme razvijenih teorija o termo-
elastohidrodinamickom podmazivanju, moZe biti izuzetno sloZeno u matematickom
smislu, ukoliko se koristi osnovni teorijski pristup zasnovan na reSavanju Rejnoldsovih
jednacina. Za inzenjerske aplikacije mnogo su interesantnije aproksimativne metode
koje su razvijane i1 znatno usavrSene poslednjih godina. Pojednostavljeni izrazi za
izraCunavanje trenja u kontaktu breg—podiza¢, a za koje autori referenci [19, 20] tvrde
da daje dobre rezultate, su:

Forvent = 011 Fgy - (1 - 52) (5-18)
za ¢ <1 (granitno podmazivanje), dok je za & >1 (elastohidradinamicko
podmazivanje):

2:Z'fylja-l
Firvent = B (5.19)

hulja

gde je z polovina Sirine Hetrzove linije kontakta. Sila Fp, generisana izmedu bregastog
vratila i podizaca se dobije iz jednacCine:
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l
FBV = (FO + KS . veznt) * Ay + mey * apod (520)

gde je F, sila u prednapregnutim oprugama, K je krutost, L,.,:; je trenutno izdizanje
ventila, ay; odnos na klackalici, mgy, je masa bregastog vratila i a,,4 ubrzanje podizaca
na vrhu brega.

Odgovaraju¢i moment trenja je:

Mtrvent = Ftrvent : RBV (5-21)

Oznaka Rpy se odnosi na osnovni poluprecnik bregastog vratila.
5.2.4 Trenje u pomo¢nim uredajima

Kod motora se pri razmatranju trenja uglavnom uzimaju u obzir slede¢i pomocni
uredaji: pumpe za distribuciju goriva, pumpa za vodu i pumpa za ulje. Detaljnije analize
mogu da ukljuée ventilator sistema za hladenje, pumpu za klimatizaciju itd. Sto se tice
pumpi za distribuciju goriva, odgovarajuci obrtni moment trenja se sastoji od dva dela.
Jedan se odnosi na pumpu za gorivo niskog pritiska 1 drugi na pumpu za obezbedivanje
odgovarajuceg pritiska ubrizgavanja. Onda imamo:

Mtrpomur(a) = Mtrpgor (0() + Mtrpulje (0() + Mtrpvoda(a) (5-22)
5.2.5 Trenje u pumpi visokog pritiska

Pregledom dostupne literature bi se moglo re¢i da matematicki modeli trenja u
pumpama visokog pritiska, kod dizel motora, nisu dovoljno obradeni, Sto je s jedne
strane 1 razumljivo. Pumpe visokog pritiska nisu obavezan podsistem kod svih motora,
kao Sto je to ventilski razvod, na primer, a u pumpama visokog pritiska se ne deSava
,»hiSta novo‘ §to nije analizirano kod modela trenja ventilskog sklopa. Kontakt breg—
rolnica je klasi¢an primer elastohidrodinamickog podmazivanja, trenje u elementima
pumpe izmedu klipa 1 cilindra je potpuno analogno trenju izmedu plasta motorskog
klipa 1 cilindarske koSuljice (tacka 5.2.1), a trenje u leziStima bregastog vratila podleze
svim zakonima kojima podleZe 1 svako drugo leziSte (tacka 5.2.3).

5.2.6 Ukupni moment trenja

Ukupni moment trenja, u zavisnosti od ugla obrtanja kolenastog vratila, se dobija iz
jednacina (5.14), (5.17), (5.21) 1 (5.22):

Mtruk (0() = Mtrklip (0() + Mtrlez (0() + Mtrvent + Mtrpomur(a) (5-23)

Uprkos velikom broju jednacina potrebnih za primenu ovog detaljnog modela trenja,
odgovarajue povecanje vremena raCunarske simulacije je minimalno, jer osim
iterativne metode u jednacini (5.16), sve ostale jednacine spadaju u grupu jednostavnih
algebarskih jednacina. Jedina prepreka, je zapravo, potreba da se pronade mnosStvo
geometrijskih podataka za podsisteme motora i da se usvoje tane vrednosti
koeficijenata trenja (slika 5.1).

Literaturnim pregledom se moze naci veliki broj podataka, koji €¢esto mogu biti i
kontradiktorni, o procentualnom ucecfu pojedinih podsistema motora u ukupnim
gubicima na trenje. Na slici 5.8 su dati podaci izloZeni u referenci [28] koji bi trebalo da
se odnose za vec¢inu oto (slika 5.8 pod a) i1 dizel (slika 5.8 pod b) motora. Znacenje
pojedinih oznaka (tj. boja) kruznih isecaka na slici 5.8 je sledece:

1 — klipna grupa (klipni prstenovi 1 plast klipa),
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2 — mehanizam kolenastog vratila (klizna lezista i zaptivni pretenovi),
3 — ventilski sklop,

4 — pomo¢ni uredaji (uljna i vodena pumpa, alternator, itd.)

5 — pumpa visokog pritiska.

Treba primetiti da su kod dizel-motora gubici na trenje u pumpi visokog pritiska
procenjeni ¢ak na 17% u odnosu na ukupno trenje u motoru.

17%

23% .
) 31%
\ 43%
9% 245
— i 28%
a b

Slika 5.8 — Uc¢es¢e pojedinih podsistema u ukupnim gubicima na trenje
kod oto (a) i dizel (b) motora [28]

Lezista
25%

Klipna grupa
45%

Pumpni gubitci
20%

Ventili
10%

Slika 5.9 — Procentualno ucesée pojedinih izvora trenja u ukupnim gubicima trenja [29]

U referenci [29] je data procena dobijena osrednjavanjem vrednosti iz vise literaturnih
izvora, i ta procena je prikazana na slici 5.9. Ako zanemarimo razlike vrednosti
izrazenih u procenatima, veéina istrazivac¢a se slaze da je trenje koje izaziva klipna
grupa najdominantnije, zatim slede klizna leziSta, iza njih je pumpa visokog pritiska
(kod dizel-motora), pa ventilski sklop, i na kraju sve ostalo. Razlike u procentima su
sasvim razumljive, ako se uzme u obzir mnostvo konstruktivnih izvodenja motora, i
¢injenica da trenje u svakom motoru varira sa brojem obrtaja i optere¢enjem. S druge
strane nije jasno da li su u ove gubitke uklju¢eni i momenti koji se sa kolenastog vratila
motora odvode za pogon pojedinih podsistema. U svakom slucaju ovakve podatke treba
prihvatiti vise kao orijentacione.
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U referenci [29] su izloZeni interesantni podaci dobijeni eksperimentalnim putem za
linijski oto motor sa Sest cilindara. Pokazalo se da se trenje u leziStima kolenastog
vratila povecava sa pove¢anjem brzine motora. To znaci da je dominantan mehanizam
trenja u leziStima kolenastog vratila u hidrodinamickoj oblasti Stribekovog dijagrama. U
slucaju bregastog vrtatila ventilskog razvoda, gubici trenja se takode povecavaju kako
se povecava brzina motora, ali ne tako izrazito kao Sto je to bio slucaj sa kolenastim
vratilom. Ovo ukazuje da je glavna oblast na Stribekovom dijagramu za rezim
podmazivanja u leziStima bregastog vratila grani¢no ili meSovito podmazivanje. Gubici
trenja klipne grupe se u principu smanjuju sa pove¢anjem broja obrtaja. Medutim, to
smanjenje nije linearno, ve¢ je nize u oblastima nizih brojeva obrtaja, ali je nesto vece u
oblastima viSih brojeva obrtaja. To vodi ka ocekivanom zaklju¢ku da na niskim
brojevima obrtaja motora trenje klipne grupe pokazuje dominantne karakteristike
grani¢nog 1 meSovitog podmazivanja, a kako broj obrtaja motora raste, dominantan
mehanizam podmazivanje je hidrodinamicki.

5.3 Spoljasnje priguSenje u matematickim modelima dinami¢kog ponasanja
oscilatornih sistema sa kolenastim vratilom kao sastavnim delom

Bez obzira do kog nivoa slozenosti u matematicke modele dinamickog ponaSanja
oscilatornih sistema sa kolenastim vatilom kao sastavnim delom tretiramo trenja,
pokazalo se da vrlo dobre rezultate procene spoljasnjeg priguSenja torzionih oscilacija
daje najces¢e primenjivani izraz koji uzima u obzir odnos sile i pomeranja, odnosno
momenta 1 ugaonog pomeranja (u zavisnosti od nastanka priguSenja), pri cemu se
prigusenje posmatra kao viskozno priguSenje. U tom slucaju za moment spoljasnjeg
prigusenja se usvaja da je proporcionalan brzini oscilovanja (9), sa koeficijentom
proporcionalnosti k:

Moprig = k-0 (5.24)

Ako spoljasnje priguSenje poistovetimo sa trenjem u motoru, onda se realno prigusenju
torzionog oscilovanja najve¢im delom mozZe pripisati trenju izmedu klipne grupe i
cilindra. S druge strane Hafner (Hafner) 1 Mas (Maass) su dali pregled nekoliko
slucajeva priguSenja, 1 konstatovali su da je glavni uzrok prigusenja torzionih
deformacja kolenastog vratila istiskivanje ulja pod pritiskom u oslonackim lezajevima
[10]. Ta ¢injenica ide u prilog usvojenoj predpostavci, kojom se na najjednostavniji
nacin 1 sa zadovoljavaju¢om tacnoS¢u spoljasnje priguSenje tretira kao viskozno
prigusenje.

Kretanje masa torziono-oscilatornog sistema sa n-stepeni slobode moze se, u svakom
trenutku vremena t, jednoznano opisati putem n-koordinata, gde za i-ti disk
ekvivalentnog dinamicko-torzionog sistema vazi ranije data jednacina (3.10):

a; = w; t+ 191'

Clan w; -t uzima u obzir promenljiv tok ugaone brzine kolenastog vratila kao
neizbeZzne pratece pojave, bez obzira da li kolenasto vratilo posmatramo kao kruto ili
elasticno telo, dok se 9; odnosi na ugaona pomeranja izazvana torzionim oscilacijama,
gde se podrazumeva da kolenasto vratilo posmatramo kao elasticno telo. Na osnovu
prethodne jednacine sledi jednacina:

di=d)i-t+wi+19i

koja je takode data ranije pod oznakom (3.11)
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Za zbir w; - t + w; se moze usvojiti da je priblizno isti za sve mase sistema, pa izmedu
brzine oscilovanja 9J; i ugaone brzine odgovarajuée mase d; postoji direktna zavisnost.
Spoljasnje prigusenje karakteristicnog odseCka kolenastog vratila, analogno jednacini
(3.11), u matematickim modelima koji se baziraju na prac¢enju uglova obrtanja pojedinih
masa ETDS, predstavlja se putem jednacine:

Mprig = k - d (5.25)

5.4  Unutrasnje priguSenje u matematickim modelima dinami¢kog ponasanja
oscilatornih sistema sa kolenastim vatilom kao sastavnim delom

Unutra$nje prigusenje pri torzionom oscilovanju se javlja kao posljedica trenja izmedu
molekula prilikom deformisanja materijala, ili usled dodira elemenata koji ¢ine mesta
spajanja (npr. vij¢ane veze) [5]. Sva mesta gde se javljaju deformacije materijala,
odnosno relativna pomeranja molekula (ili spojenih elemenata), proizvodne otpore, koji
zavise od dinamickih uslova u kome se nalazi doti¢ni elemenat. Unutrasnje prigusenje
se manifestuje kroz disipaciju toplotne energije, 1 vrlo Cesto se naziva 1 histerezis u
materijalu. Sa stanovista oscilovanja motornog mehanizma, sa prikljunim agregatima,
moze se konstatovati prisustvo unutrasnjeg priguSenja na slede¢im mestima [5]:

— u materijalu kolenastog vratila motora,

— u prigu$ivac¢ima torzionih oscilacija,

— u kardanskim vratilima,

— kod spojnica, itd.

Za unutraSnje prigusenje, koje je rezultat otpora u materijalu kolenastog vratila, usvaja
se da je proporcionalno brzini oscilovanja 9, sa koeficijentom proporcionalnosti €. U
ovoj, na prvi pogled, jednostavnoj definiciji, krije se potreba poznavanja faktora
proporcionalnosti &, koji je najvea nepoznanica vezana za probleme torzionog
oscilovanja kolenastog vratila motora.

U nastavku ¢e biti prikazana jedna od pribliznih, poluempirijskih metoda za procenu
unutraS$njeg prigusenja u kolenastom vratilu, zasnovana na eksperimentalnom iskustvu.
Posto prigusenje u materijalu ne zavisi samo od svojstva materijala ve¢ 1 od oblika
vratila 1 intenziteta optereCenja kojem je vratilo izloZeno, izraz za koeficijent
unutrasnjeg prigusenja € se ¢esto posmatra kao funkcija tri parametra [5]:

C

£= (5.26)

My-wg

U okviru gornjeg izraza oznaka M, se odnosi na dinamicki faktor pojacanja koji
predstavlja odnos izmedu amplituda oscilovanja pri dinamickom 1 statiCkom
opterecenju. U zavisnosti od materijala od kojeg je napravljeno kolenasto vratilo 1
dinamicki faktor pojacanja mora biti razli¢it. U tabeli 5.1 su predstavljeni
poluempirijski izrazi za procenu dinamickih faktora pojacanja kolenastih vratila
napravljenih od razli¢itih vrsta celika. MoZe se primetiti da nam za izraCunavanje
dinamickog faktora pojacavanja na raspolaganju stoje po dve jednacine, za isti materijal
kolenastog vratila. Jedna se odnosi na stanje oscilovanja kada su amplitude
tangencijalnog napona ispod granice zamora materijala, a druga se odnosi na stanje
oscilovanja kada su amplitude tangencijalnog napona na granici zamora materijala. Ovo
je prvi nedostatak predlozene metode za procenu koeficijenta ¢, jer tek nakon slozenog
proracuna, gde koeficijent € ima znacajnu ulogu, moZe se proceniti kolike su vrednosti
amplituda tangencijalnog napona. Kriticki osvrt na nedostatke poluempirijskih metoda
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za procenu koeficijenta € usled toga Sto ne uzimaju u obzir sve ¢injenice koje uti¢u na
na intenzitet oscilovanja, dat je u poglavlju 8.

Veli¢ina 7, na osnovu koje se odreduje M,, a koja figuriSe u tabeli 5.1, predstavlja
tangencijalni ravnoteZni napon, i racuna se preko jednacine [5]:
_ M _ 16:DgM;
R N L (5:27)

U jednacinama (5.26) 1 (5.27) do sada neobjasnjene oznake imaju slede¢e znacenje:

— M; amplituda i-tog reda pobudnog momenta za koga se analiziraju oscilacije,

— Dy 1id, spoljni i unutrasnji pre¢nik oslonackih rukavaca kolenastog (i

ekvivalentnog) vratila,
— w, sopstvena frekvenca oscilovanja,
— ¢ redukovana torziona krutost po jedinici duzine vratila.

Tabela 5.1 — Empirijske jednacine za izraCunavanje dinamickog faktora pojacavanja [5]

Materijal M, * M, **
Ugljeni¢ni Celik za normalizaciju sa 0,21% ugljenika 10\?194 6?/2—00
Ugljeni¢ni celik lizacij 0,27% ugljenik 132T8056 60;80
gljeni¢ni celik za normalizaciju sa 0,27% ugljenika
Ugljeni¢ni celik lizacij 0,3% ugljenik 14@63 721/7?5)1
gljeni¢ni celik za normalizaciju sa 0,3% ugljenika
Legirani ¢elik sa 0,3% Ni 16@70 829,/3—%5
Ni_ Cr logitans Solik 26@12 19@80
i— Cr legirani Celi
CrV logirani &olik 33@40 13@56
r — V legirani ¢eli \/T—o \/T—o

* stanje oscilovanja je takvo da su amplitude napona ispod granice zamora materijala
** stanje oscilovanja je takvo da su amplitude napona na granici zamora materijala

S obzirom da je unutraSnje priguSenje torzionog oscilovanja u kolenastim vratilima
manjih motora dosta malo, u praksi se kod njih unutraS$nje priguSenje vrlo Cesto
zanemaruje. Dakle, naj¢eS€e primenjivani izraz za definisanje odnosa momenta
unutrasnjeg prigusenja 1 brzine oscilovanja glasi:

Myprig = € - A9 (5.28)
Ovde je ¢ koeficijent proporcionalnosti odreden po napred opisanom postupku, a Ad je
relativna brzina oscilovanja izmedu krajeva elementa za koji se racuna prigusenje.

Kao 1 u slucaju spoljaSnjeg priguSenja, u matematickim modelima koji se baziraju na
pracenju uglova obrtanja pojedinih masa ETDS, unutras$nje priguSenje karakteristi¢nog
odsecka kolenastog vratila se predpostavlja pojednostavljenom jednac¢inom:

Myprig = € - Ade (5.29)




6. Analiza medusobne zavisnosti pobudnih momenata i
ugaonih brzina KV i odredivanje sopstvenih frekvencija
oscilovanja dinamicko-oscilatornog sistema sa motorom
SUS kao njegovim sastavnim delom

6.1. Harmonijska analiza pobudnih momenata

Na slici 6.1 su prikazani tokovi ukupne tangencijalne sile za dva krajnja brzinska rezima
radnog podru¢ja motora (1300 min™ i 2000 min™") na spoljnoj brzinskoj karakteristici
(SBK ili puno opterecenje).
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60000

50000

ukupna tangencijalna sila (N)

40000

30000

——2000 min”| §
— 1300 min'——F—"——"T—"——T7T—"——T+—T1T 7T+ 71— 7171
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
ugao kolenastog vratila (step.)
Slika 6.1 — Ukupna tangencijalna sila za dva krajnja brzinska rezima

(1300 min™' i 2000 min™") na SBK motora

)

N
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7 22500 1 I 1300 min”

amplitude harmonika ukupne tangencijalne sile (N

12 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20
redni broj motorskog harmonika (-)

Slika 6.2 — Furijeova harmonijska analiza ukupne tangencijalne sile za dva krajnja
brzinska rezima (1300 min™ i 2000 min™ — slika 6.1) na SBK motora

Doprinos gasnih sila je racunat na osnovu snimljenih 1 obradenih tokova pritisaka u po
jednom cilindru leve (prvi levi cilindar—1L) 1 desne (tre¢i desni cilindar-3D) strane
motora, umanjenih za vrednosti izmerenih pritisaka karterskih gasova, uz pretpostavku
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S

da su radni procesi u ostalim cilindrima 1 jedne 1 druge strane motora identi¢ni
snimljenim, samo fazno pomereni prema redosledu paljenja motora.

Udeo inercijalnih sila je racunat na osnovu pribliznih jednacina kretanja pravolinijsko-
translatornih masa klipnog mehanizma (tacka 4.1). Nakon $to je proracunat tok promene
inercijalne sile od klipnih grupa povezanih za prvo koleno kolenastog vratila, dobijeni
su priblizni tokovi inercijalnih sila koje opterecuju ostala kolena, u funkciji ugla
obrtanja kolenastog vratila, prema zvezdi prvog reda motora. Promenljiv tok ugaone
brzine pojedinih kolena kolenastog vratila nije uzet u obzir, ve¢ je proracun izveden pod
pretpostavkom da je ugaona brzina duz celog kolenastog vratila konstantna veli¢ina
proporcionalna srednjem broju obrtaja: w = (n - w)/30.

Tokovi ukupnih momenata motora za ova dva krajnja brzinska reZima su srazmerni
prikazanim tangencijalnim silama, 1 mogu se dobiti kada se vrednosti tangencijalnih sila
prikazanih na slici 6. 1 pomnoze sa duzinom osnog rastojanja od oslonackog do leteceg
rukavca kolenastog vratila (kod ovog motora to rastojanje je 0,09 m).

Ovakav tok ukupnog momenta bi kod nekog manjeg torziono krutog ili manje
opterecenog motora primarno uticao na dinamicko ponasenje njegovog kolenastog
vratila. Na slici 6.2 su prikazane amplitude prvih dvadeset harmonika ukupne
tangencijalne sile za dva krajnja brzinska rezima (1300 min" i 2000 min™") koje su
prethodno prikazane na slici 6.1. Oc¢igledno je da dominira amplituda 6. motorskog
harmonika, dok je amplituda sledeCeg izraZenog - 12. harmonika, desetak puta manja.
Treéi motorski harmonik je daleko izraZeniji pri vr$nim brojevima obrtaja (2000 min™),
nego na nizima (1300 min™), zbog porasta inercijalnih sila sa brojem obrtaja. Znacajnije
vrednosti amplituda imaju 1 18., 15. 19. motorski harmonik.. U ovom radu predpostavka
o kolenastom vratilu kao krutom telu nije detaljnije razmatrana, posto se pokazalo da
cak 1na rezimima praznog hoda kolenasto vratilo zna€ajno torziono osciluje.

90000 - O OO O O OO O O OO0
70000y N
eoooo NN
500004 |\
40000 f -
30000 -
20000 o f
100004
0
100004 —
20000 Nl N

IV [—2000min W
YNV l—1z00min’l ]
S00 T T T T T T T
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720

ugao kolenastog vratila (step.)
Slika 6.3 — Zbirna tangencijalna sila dva naspramna cilindra (1L 1 1D) za dva krajnja
brzinska rezima (1300 min™ i 2000 min™") na SBK motora

zbirna tangencijalna sila 1L i 1D cilindra (N)
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Ako kolenasto vratilo posmatramo kao sistem sastavljen od odsecaka (kolena), na
svakom od lete¢ih rukavaca tih odsecaka ¢e delovati zbirna tangencijalna sila
generisana u naspramnim cilindrima koji su svojim klipnjaama povezani za to koleno.
Na slici 6.3 je upravo prikazan tok tangencijalne sile prva dva naspramna cilindra (1L 1
1D) koja deluje na leteCem rukavacu prvog kolena kolenastog vratila, za dva krajnja
brzinska rezima iz radnog podrugja (1300 min™' i 2000 min™"), na SBK motora. Sasvim
je jasno da ¢e se 1 na ostalim kolenima kolenastog vratila generisati ista sila, samo fazno
pomerena prema redosledu paljenja motora, pod pretpostavkom istovetnosti radnih
procesa u svima cilindrima motora.

Furijeova harmonijska analiza obrtnih momenata koji nastaju usled tangencijalnih sila
sa slike 6.3 je prikazana na slici 6.4. Ovaj dijagram je ve¢ prikazan na slici 4.16, ali je
pogodno da se u ovom trenutku jo§ jednom prikaze. Istovetan dijagram harmonijske
analize bi se dobio 1 za momente koji deluju na lete¢im rukavcima ostalih kolena
kolenastog vratila. Upravo ovi fazno pomereni momenti su glavni uzrocnici relativnog
uvijanja odsecaka kolenastog vratila, odnosno njegovih torzionih oscilacija.

2750 ;
1 I n = 2000 min’
2500 I n=1300 min”
2250
—~2000
g |

amplitude harmonika pobudnih momenta

2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24
redni broj harmonika (-)

Slika 6.4 — Furijeova harmonijska analiza zbirne tangencijalne sila dva naspramna
cilindra (1L i 1D) za dva krajnja brzinska rezima (1300 min™ i 2000 min™") na SBK
motora

Generalno se moze zakljuciti sledece:
— amplitude viSih harmonika su minorne u odnosu na amplitude nizih,
dominantnih harmonika,
— amplitude ve¢ine dominantnih harmonika rastu sa povecanjem broja obrtaja kao
posledica porasta inercijalnih sila, osim nekoliko izuzetaka kao S$to je 2.
motorski harmonik pobudnih momenata.

Kakav ¢e biti udeo pojedinih harmonika na torzione oscilacije kolenastog vratila zavisi
od vise faktora:




6. Analiza medusobne zavisnosti pobodnih momenata i ugaonih brzina KV

— brzinskog radnog podru¢ja motora, odnosno mogucnosti da se neki od
harmonika nade u rezonantnom podrucju rada motora,

— veli¢ine amplitude datog harmonika,

— rednog broja harmonika, odnosno ¢injenice kojoj grupi harmonika pripada dati
harmonik.

Trenutna vrednost ugaone brzine kolenastog vratila, odnosno njen promenljiv tok u toku
jednog radnog ciklusa, treba u sebi da nosi dve vrste informacija:
— informacije o radnim procesima koji se odvijaju u cilindrima motora, odnosno o
pobudnim momentima kao posledici odvijanja tih radnih procesa,
— informacije o torzionim oscilacijama ispitivanog dinamickog sistema.

Realno je ocekivati da ¢e na trenutnu ugaonu brzinu kolenastog vratila svoj trag, u
manjoj ili ve¢oj meri, ostaviti svaki pojedina¢ni harmonik pobudnih momenata sa slike
6.4. Cak i u slu¢ajevima kada taj trag nije jasno vidljiv ili vi§e zbunjuje nego $to pruza
jasne informacije, postoji logi¢no objasnjenje zasto je to tako, o ¢emu ¢e viSe reci biti u
tacki 9.

Pokazace se da se iz izmerenih ugaonih brzina kolenastog vratila motora mogu izvuci
mnoge vazne informacije o torzionim oscilacijama ispitivanog sistema, koje se obic¢no
priblizno procenjuju na osnovu prethodno usvojenog EDTS. Pre svega se misli na
informacije o sopstvenim kruznim frekvencijama torzionog oscilovanja datog sistema.
Sa poznatim sopstvenim kruznim frekvencijama torzionog oscilovanja ve¢ se mogu
locirati kriti€ni brojevi obrtaja, a zatim se moZe izvrSiti pocetna korekcija nekih
usvojenih parametara ekvivalentnog torzionog sistema kako bi se on §to viSe priblizio
realnosti [2]. Time se stvaraju preduslovi za efikasniju primenu proverenih metoda
identifikacije parametara ekvivalentnog sistema, kao Sto je metoda Markvarta da bi se
zatim izvrSio korektniji proracun amplituda oscilovanja 1 naprezanja pri kriticnim
brojevima obrtaja kolenastog vratila motora. Vrlo je vazno merenja ugaonih brzina
izvrSiti u uslovima maksimalnih pobudnih momenata, tj. na SBK motora, kada 1
torzione oscilacije dostizu svoje maksimumalne vrednosti.

Da bi se realizovala ova ideja, prethodno se mora izvrSiti harmonijska analiza izmerenih
ugaonih brzina, 1 detaljno analizirati promena svih uticajnijih motorskih harmonika
varijacija ugaonih brzina u radnom podrucju motora.

6.2. Harmonijska analiza izmerenih ugaonih brzina na krajevima kolenastog
vratila motora

Na slikama 6.5 a do 6.21 a su prikazani izmereni tokovi ugaonih brzina suprotnih
krajeva kolenastog vratila (slobodan kraj 1 kraj prema kocnici), pri snimanju silazne
SBK motora (od 2000 min" do 1300 min™), pri éemu se nastojalo da se broj obrtaja
spusta sa korakom od 50 min™'. Izuzetak je napravljen na najnizim brzinskim rezimima
gde je napravljena serija merenja sa sitnijim korakom (1350 min™', 1320 min™ i 1300
min~—slike 6.18 a, 6.19 a i 6.20 a). Jedno merenje je obavljeno i na brzinskom rezimu
van propisanog radnog podruéja motora, i to pri 1260 min™'—slika 6.21 a. Treba podsetiti
da su svi dijagrami predstavljeni u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila, pri ¢emu
pocetna nulta vrednost odgovara trenutku kada je prvi levi cilindar (1L) na pocetku
takta usisavanja.

Na slikama 6.5 b do 6.21 b su prikazani rezultati Furijeove analize fluktuacija za sve
prethodno opisane slucajeve izmerenih ugaonih brzina kolenastog vratila.
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Slika 6.5 — Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila 1 na
kraju prema kocnici na rezimu punog optereéenja i broju obrtaja 2000 min™' — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.6 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila i na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1950 min™' — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.7 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila 1 na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1900 min™ — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.8 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila i na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1850 min™' — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.9 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila i na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1800 min™ — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.10 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila i na
kraju prema kocnici na rezimu punog optereéenja i broju obrtaja 1750 min™' — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.11 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila 1 na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1700 min™' — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.12 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila i na
kraju prema kocnici na rezimu punog optere¢enja i minutnog broja obrtaja 1650 min™ —
a, 1 rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b

1600 min”
puno opterecenje

prednji kraj KV
kraj KV prema kocnici

155,0 ;

a

T T T T T T T T T T
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720

ugao kolenastog vratila (step.)

«
o

2,5

2,0

0,51

amplituda harmonika ugaone brzine KV (s“)
o
L

o
o
L

Il slobodni kraj KV
I kraj KV prema kocnici

1600 min”'
puno opterecenje

12 3 4 5 6 7 8 9 1011 12 13 14 15 16 17 18 19 20
redni broj motorskog harmonika (-)

b

Slika 6.13 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila i na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1600 min™' — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.14 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila i na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1550 min™ — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.15 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila 1 na
. v s V- ;e . . . -1 .
kraju prema koc¢nici na reZimu punog opterecenja i broju obrtaja 1500 min™ — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.16 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila i na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1450 min™' — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.17 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila i na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1400 min™' — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.18 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila 1 na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1350 min™' — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.19 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila i na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1320 min™' — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.20 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila i na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1300 min™' — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.21 - Izmereni tokovi ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila i na
kraju prema kocnici na rezimu punog opterecenja i broju obrtaja 1260 min™' — a, i
rezultati Furijeove harmonijske analize fluktuacija izmerenih ugaonih brzina — b
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Slika 6.26 - Relativno uvijanje krajeva KV
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Slika 6.28 - Relativno uvijanje krajeva KV
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pri 1600 min™ i punom opterecenju pri 1550 min™ i punom opterecenju

0,75

0,75

)

0,50
0,25
0,00
0,25 [,

-0,75

1500 min™'

puno opterecenje 1450 min™'
-1,00 T T T T T T T T T T T puno opterecenje
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720 -1,00 . )

. T T T T T T T T T T
ugao kolenastog vratila (step.) 0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
ugao kolenastog vratila (step.)

relativno uvijanje krajeva KV (step

relativno uvi

Slika 6.32 - Relativno uvijanje krajeva KV  Slika 6.33 - Relativno uvijanje krajeva KV

. coo] . y . . S ’ .
pri 1500 min™ 1 punom opterecenju pri 1450 min~ 1 punom opterecenju
0,75 0,75
’%'\0,50- g.o,so-
2 L
i 0,25
202 z
% 000 % 0.00- ,\ N
20,00+ T vV
; x
2.0,254 9:0,25
3-0,50 3-0,50
o o
c c
2 2
£-0.75+ §0.75+
[ [
-1,00 — ; ; : ; : ; . -1,00 ;
1400 min 1350 min’
puno opterecenje uno opterecenje
-1.25 T T T T T T T T T T T -1,25 P T 4 T j| T T T T T T T T
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720 0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
ugao kolenastog vratila (step.) ugao kolenastog vratila (step.)

Slika 6.34 - Relativno uvijanje krajeva KV  Slika 6.35 - Relativno uvijanje krajeva KV
pri 1400 min™ i punom opterecenju pri 1350 min™ i punom opterecenju

144



6. Analiza medusobne zavisnosti pobodnih momenata i ugaonih brzina KV
S

o
~
o

0,75

3 S 0,50+
& 0,50 8050
k) K22

> 0,25 AR
< 0,25+ X
: g "\
® 20,00 \, "/
g S \
T o004 g \
o .“C_-‘.-O,Zs-
f=)
S.0,25 S \ I

0,50

ivno uvi

-0,75 . ! : ! \
-1,00 =
1300 min

1320 min” : )
i uno opterecenje
1,00 pl'mo o;')terec'enje .25 p! P! )}

T T T T T T T T T T T T T T
0 6‘0 1;0 1éo 24‘10 3[‘)0 3(‘30 4&0 4é0 54‘10 5(‘)0 6(‘30 720 0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
ugao kolenastog vratila (step.) ugao kolenastog vratila (step.)

relativno uv
S
[
o
1

relat

Slika 6.36 - Relativno uvijanje krajeva KV Slika 6.37 - Relativno uvijanje krajeva KV
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Slika 6.39 — Maksimalne amplitude
relativnog uvijanje krajeva KV u funkciji
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Slika 6.38 - Relativno uvijanje krajeva KV
pri 1260 min™ i punom opterecenju

Postavljanjem dva davaca polozaja na suprotnim krajevima kolenastog vratila motora
ostvarena je moguénost realne procene relativnog pomeranja (uvijanja) krajeva
kolenastog vratila tokom njegovog obrtanja Na slikama 6.22 do 6.38 su prikazani
dijagrami relativnog uvijanja kraja kolenastog vratila prema kocnici u odnosu na
suprotni, slobodni kraj, u funkciji ugla obrtanja prvog kolena kolenastog vratila motora.

Moze se primetiti sli€nost u tokovima prikazanih dijagrama izmerenih razlika uglova
uvijanja krajeva kolenastog vratila. U ovom trenutku vazno je zapaziti da izuzetak
predstavlja dijagram na slici 6.23, pri brzinskom rezimu 1950 min™, &ija opsta forma
znacajno odstupa od opste forme zabeleZene na ostalim brzinskim rezimima.

Na slici 6.39 je prikazan tok maksimalnih amplituda relativnog uvijanja krajeva
kolenastog vratila u funkciji broja obrtaja dobijenih iz dijagrama na slikama od 6.22 do
6.38, tako Sto su na tim dijagramima pronadene maksimalne (pozitivne) 1 minimalne
(negativne) vrednosti, pa su njihove apsolutne vrednosti sabrane. Ovaj dijagram ukazuje
na tendenciju porasta relativnih amplituda torzionog oscilovanja jednog kraja
kolenastog vratila u odnosu na drugi sa pove¢anjem broja obrtaja, ali se od tog pravila 1
ovde odstupa na brzinskom rezimu 1950 min”, gde je zabelezen znalajan pad.
Zaklju¢ak da brzinski rezim 1950 min™' predstavlja rezim relaksiranijeg rada motora u
pogledu naprezanja izazvanih torzionim oscilacijama bio bi skroz pogresan. Rezultati
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S

podrobnije analize, koji slede, pokazace da je situacija upravo suprotna, i da se u bliskoj
okolini brzinskog rezima 1950 min" nalazi kriti¢no radno podrugje motora koje bi pri
ispitivanjima na probnom stolu, a mozda i1 u eksploataciji motora nakon njegove
ugradnje u vozilo, trebalo izbegavati.

Sa leve strane slika 6.40 do 6.42 1 6.45 do 6.74, koje slede, prikazane su brojne
vrednosti, zavisnosti velicina amplituda uticajnijth motorskih harmonika varijacija
ugaonih brzina kolenastog vratila u funkciji od broja obrtaja iz skupa prva 24. motorska
harmonika. Oznaka A, se odnosi na amplitude ugaone brzine slobodnog kraja
kolenastog vratila, a A, na amplitude ugaone brzine kraja kolenastog vratila prema
kocnici. Ispita¢e se mogucnost da se analizom ovih harmonika odrede sopstvene kruzne
frekvencije torzionog oscilovanja ispitivanog dinami¢kog sistema 1 kriti¢ni rezonantni
brojevi obrtaja motora vezani za odredene oblike oscilovanja.
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Slika 6.40 — Zavisnost veli¢ina amplituda 1%2. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n(min') Ay (rad/s) A,y (radls)

2,75

1260 0,1377 0,1736 ] —m— slobodan kraj KV
1300 0,0949 0,1423 % 2,50 —o— kraj KV prema kocnici
1320 0,0850 0,1023 g 2 h K]
1350 0,1026 0,1370 g 2% Allits
1400 0,1126 0,1328 T 200
1450 0,2158 0,2111 <

Q1,75
1500 0,5217 0,4388 sh
1550 0,8415 0,6792 S 1,50
1600 2,2869 2,2372 -
1650 1,6955 1,4348 g
1700 0,7148 0,6420 3 1,00
1750 0,3952 0,4147 £ ]
1800 0,3667 0,4102 075 2
1850 0,2823 0,3314 050 ] N\
1900 0,2479 0,3272 a / H'\\L‘
1950 0,0860 0,1309 025 = . 4
2000 0,1849 0,2842 0.00.] L= P =

1300 ' 1400 ' 1500 ' 1600 ' 1700 ' 1800 ' 1900 ' 2000
broj obrtaja (min™)
Slika 6.41 — Zavisnost veli¢ina amplituda 2. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

Krenuce se od motorskih harmonika reda 1%2. (slika 6.40), 2. (slika 6.41) 1 2%. (slika
6.42), posto analize na osnovu polazne varijante EDTS upucuju na moguénost da su u
njima sadrZane informacije o prvom obliku oscilovanja.
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n (min’l) Ap (rad/s) Ay (rad/s)
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Slika 6.42 — Zavisnost veli¢ina amplituda 2%2. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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Slika 6.43 — Procena sopstvene kruzne frekvencije prvog oblika oscilovanja
datog dinamicko-torzionog sistema

Na dijagramu prikazanom na slici 6.40 se uocava izrazit pik fluktuacija ugaonih brzina
1%. motorskog harmonika pri 1950 min™ (nesto vise od 14 rad/s na slobodnom kraju i
skoro 13 rad/s na suprotnom kraju kolenastog vratila). Sa dijagrama na slikama 6.41 1
6.42 se, takode, uoCava izrazit porast amplituda varijacija ugaonih brzina pri
procenjenih 1625 min™ do 1650 min" (2. motorski harmonik) i 1300 min™ (2%.
motorski harmonik), iz ¢ega se moZe zakljuciti da su na tim brzinskim rezimima 2. 1 2.
harmonik pobudnih momenata u rezonanci. Sada je na osnovu poznatog obrasca koji ¢e
se primenjivati u svim sli¢énim slucajevima na dalje:

Nkr-kjm
w; = ket (6.1)

moguce proceniti sopstvenu kruznu frekvenciju prvog oblika oscilovanja datog
dinamickog sistema (wj,), kao $to je to prikazano na slici 6.43.
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6. Analiza medusobne zavisnosti pobodnih momenata i ugaonih brzina KV

Na rezonantnom broju obrtaja 1950 min™' se primeéuje izrazit pad sopstvene kruzne
frekvencije prvog oblika oscilovanja (slika 6.43). Prate¢i horizontalni deo izlomljene
linije na slici 6.43 koji diktiraju 2. 1 2%5. motorski harmonik, bilo bi ocekivano da 1.
motorski harmonik pobudnih momenta svoje maksimalno rezonantno delovanje ostvari
pri 2166 min™, §to je izvan radnog i ispitivanog brzinskog podrugja motora. Moglo bi se
re¢i da su varijacije sopstvenih frekvencija oscilovanja pojava koja ne iznenaduje
mnogo, ali ovako nagli pad od priblizno 15% nije uobicajena pojava. Pretpostavka da se
u ovom slucaju pod uticajem snaznog motorskog harmonika pobudnih momenta reda
1. javljaju enormno velike amplitude torzionih oscilacija ¢e se u nastavku pokazati
tacnom. Sa stanoviStva torzionih oscilacija, motorski harmonici redova 2. 1 2%2. spadaju
u grupu manje opasnih harmonika u odnosu na 1%. motorski harmonik pobudnih
momenata, Cije podpadanje pod red potencionalno opasnih minornih harmonika
ocigledno dolazi do punog izrazaja. Rezonantno delovanje 1'%2. motorskog harmonika
zbog fazne razlike izmedu pobudnih momenata, o¢igledno ostavlja mnogo dublji trag u
odnosu na susedene rezonante motorske harmonike, pa ¢e se uocenoj pojavi posvetiti
posebna paznja u tackama 8. 1 9. koje slede.

Rezultati prethodno objasnjene procene sopstvene kruzne frekvence prvog oblika
oscilovanja su dati 1 na Kembelovom (Campbell) dijagramu prikazanom na slici 6.44.

800

Y. harmonik
—— 1. harmonik
... | e— 11/, harmonik
a2 harmonik
e 2/, harmonik
--{——— 3. harmonik
3%. harmonik
—— 4. harmonik
4%, harmonik
—— 5. harmonik
5%. harmonik
6. harmonik

1 prvi oblik oscilovanja

700 4=

0 Ll

| |
1900 2000
n (min™)

T T T T T T
1300 1400 1500 1600 1700 1800

Slika 6.44 — Kembelov dijagram za prvi oblik oscilovanja

Na slikama od 6.44 do 6.74 su, redom, na levoj strani tabelarno prikazane brojne
vrednosti, a na desnoj strani odgovarajuci dijagrami zavisnosti veli¢ina amplituda 7%.,
8., 8., 9., 9%, 10, 10%., 11., 11%., 12., 12'%., 13., 13'%., 14., 144., 15., 15'%., 16.,
16%., 17., 17%., 18., 18%., 19., 19%., 20. 1 20%, 21., 21, i 22. motorskog harmonika
fluktuacija izmerenih ugaonih brzina kolenastog vratila u funkciji od broja obrtaja, za
koje se moze predpostaviti da u sebi nose informacije o viSim oblicima oscilovanja.
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6. Analiza medusobne zavisnosti pobodnih momenata i ugaonih brzina KV

n(min') A, (rads) A, (rad/s) 55
1260 0,6757 04721 & _ {|® slobodan kraj KV
1300 0,7122 0,5396 5 50| kraj KV prema kocnici
1320 0,7920 0,5886 £ 45 7% harmonik |
1350 0,8224 0,5992 2 ] }/ \
1400 0,8953 0,6089 N 40 \ .
1450 1,0159 0,6854 ® 5] /
1500 1,2207 1,3364 s ] / \
1550 1,4812 1,453 S 30 , W
1600 1,6594 1,1095 S s / ,/'
1650 1,9174 1,2005 3 /../ \ .
1700 2,2753 1,2614 3 20 v
1750 2,6487 1,4834 & . _/u./'
1800 3,3984 2,0034 ] P
1850 4,2646 2,6154 10 /_/“'f\"/" ns
1900 4,9532 2,9000 { war i
1950 2,8699 1,8285 051 e—
2000 3,7612 2,3179 00l , , , , , , ,

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.45 — Zavisnost veli¢ina amplituda 7'2. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n(min?) A (rad/s) A, (rad/s) 1,00 _
1260 0,0853 0,0718 —=—slobodan kraj KV
’ ’ w —e— kraj KV prema kocnici
1300 0,0305 0,0678 I | 12
1320 0,0556 0,0774 g \ 8. harmonik
1350 0,0716 0,0445 @075
1400 0,0519 0,0428 ]
1450 0,0452 0,1335 o
1500 0,0863 0,1308 5
1550 0,0793 0,0623 S 050 ’
1600 0,1202 0,0692 e
1650 0,1288 0,0530 3 P
1700 0,0577 0,0887 £ /\
1750 0,3101 0,2375 £
1800 0,5500 0,3101 025 !/“\'/ N
1850 0,5493 0,2430 / \u
1900 0,7446 0,3982 1 — o
1950 0,4642 0,1300 K;%,Z:/“ 4'»/;\:
2000 0,2260 0,1050 0,00-1— . : . : . . .

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.46 — Zavisnost veli¢ina amplituda 8. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min'l) An (rad/s) A, (rad/s) 225
1260 0,3126 0,2572 | —=— slobodan kraj KV
1300 0,3340 0,2241 gz,oo | kraj KV prema kocnici -
1320 0,2824 0,2352 ®  187%. harmonik /
1350 0,3398 0,3407 Q175
1400 0,4577 0,1393 5 /
1450 0,5265 0,3603 5150 / \ /.
1500 0,6990 0,5016 2
1550 0,8231 0.4042 g 1.25 7-/' A
1600 1,0499 0,5703 S ./ \ /
® 1,00 /
1650 2,0557 1,2353 ° / k
1700 2,1358 1,3285 =
1750 1,4619 1,0434 £ /r / \ /
1800 0,8441 0,7204 050 . N ’\
1850 0,3041 0,2893 o 'm%\/“/ e’ v ,
1900 0,5762 0,2330 025 &9
1950 1,1157 0,6561 ] N
2000 1,4633 0,4679 000, : , , , , , ,

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.47 — Zavisnost veli¢ina amplituda 8'2. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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6. Analiza medusobne zavisnosti pobodnih momenata i ugaonih brzina KV
S

in"! 1,0
e s g | o sovedna R
1300 0:0808 0:2986 '@ {[—®— kraj KV prema kocnici /
1320 0,1336 02189 '® 0,8 413 harmonik
1350 0,1069 0,1141 £
1400 0.0630 0.1209 s
1450 0,0669 0,1786 2
1500 0,0738 0,2333 @ 06
1550 0,1086 0,2040 g
1600 0,4195 0,2926 I ] /K\
1650 0,447 0,1794 204 N \
1700 0,4348 0,1010 2" \.\m/
1750 0,3509 0,0864 CHEN ° \
1800 03118 0,0698 JaN . \ \
1850 0,4927 0,0964 0.2 /48 :
1900 0,9291 0,5033 / 7,,,/( ./,/ \ /
1950 0,9611 0,3341 1 8 . = M
2000 0,1975 0,1815 00

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.48 — Zavisnost veli¢ina amplituda 9. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min'l) An (rad/s) A, (rad/s) 1,50
1260 0,1506 0,1773 - —m=— slobodan kraj KV
1300 0:3261 0:2515 %’ ) —e— kraj KV prema kocnici
1320 0,3621 0,2762 £125 |9 %. harmonik |
1350 0,3562 0,2240 2
1400 0,4226 0,2791 B 100
1450 0,4644 0,2743 o
1500 1,3815 0,9537 o
1550 1,0263 0,6370 So7s V\Y/“!
1600 0,1985 0,0492 3
1650 0,2864 0,2457 2 //\ /'\ /
1700 0,1329 0,2589 3050 V \\ v
1750 0,2710 0,2844 © \ >
1800 0,8210 0,6430 025 P \./
1850 0,7204 0,4457 ’ /
1900 0,8032 0,6059 1 \
1950 0,4025 0,2922 000 L, , , _ ¢ , , ,
2000 0,7125 0,3859 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000

broj obrtaja (min”)

Slika 6.49 — Zavisnost veli¢ina amplituda 9%2. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n(min') A, (rads) A, (rad/s) 05
1260 0,1159 0,1047 _
1300 0,0396 0,0046 2 7\
1320 0,1014 0,0248 g o I
1350 0,0908 0,1318 o
1400 0,1305 0,0754 T ;
1450 0,4644 0,2743 2 ¢
1500 0,2170 0,1599 g 03 | ,
1550 0,1956 0,1994 g s :
1600 0,1179 0,0777 p
1650 0,0574 0,0898 S o2
1700 0,4204 0,2709 s /
1750 0,3614 0,2944 E o 4/ /
1800 0,3102 0,3428 ol 1. N
1850 0,2639 0,1479 ' \ /"i ¥ 4,/\ﬂ 10. harmonik "
B0 0a 0 R 5 gobedenka |V
2000 0:0863 0:31 " 00 ' ' ' ' ' +' kraj K\{ prema'kocnlm

T T T
1800 1900 2000
broj obrtaja (min™)

T
1300 1400 1500 1600 1700

Slika 6.50 — Zavisnost veli¢ina amplituda 10. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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6. Analiza medusobne zavisnosti pobodnih momenata i ugaonih brzina KV

n (min'l) A (rad/s) A, (rad/s)
1260 0,7073 0,4965
1300 0,9854 0,6594
1320 1,3821 0,9121
1350 1,9208 1,2494
1400 1,9702 1,1964
1450 0,9086 0,5930
1500 0,3059 0,2997
1550 0,1974 0,0473
1600 1,4247 0,5593
1650 1,2503 0,4926
1700 0,9995 0,4592
1750 0,8411 0,4462
1800 0,0144 0,4819
1850 0,5590 0,4195
1900 0,2257 0,5010
1950 0,1015 0,1269
2000 0,4397 0,5418

n (min™) Ap (rad/s) A (rad/s)
1260 0,2527 0,1528
1300 0,4207 0,3225
1320 0,4331 0,3531
1350 0,2598 0,2257
1400 0,2043 0,2008
1450 0,1489 0,1754
1500 0,0965 0,0883
1550 0,3666 0,0789
1600 0,3711 0,4248
1650 0,3234 0,0454
1700 0,2088 0,1022
1750 0,1284 0,0160
1800 0,1065 0,2988
1850 0,1612 0,2364
1900 0,2873 0,3541
1950 0,1293 0,0897
2000 0,3702 0,3261

2,2
T —#— slobodni kraj kolenastog vratila
2 2,0 —e—kraj kolenastog vratila prema kocnici
© 1 .
18 \ | 10 %. harmonik |
o
c
g 16 \
S
o 1.4
5. el ™
.

e
=] 1 / \
®© 1,0 /
31 Jr |
=08 / \
Q> / \
£l ¥4 \ |

o8 g / ‘\ / ’L\fr n\& r /‘.

04 \ / e o »

<4 / //
4 /
0,0 L— : : : : : : :
1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000

broj obrtaja (min™)
Slika 6.51 — Zavisnost veli¢ina amplituda 10%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

0,5
= —m— slobodan kraj KV
3 —e— kraj KV prema kocnici
©
o 04 J 1. harm%
C
N
5 b
8 / “\ J'
S 03 \ /
® / m |
()] / |
> /
@©
g
£ 02 "
Q
€
© i
0.1 /
\ [
\ |
\ |
\
\/
]
0,0 v v v v v T v v
1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000

broj obrtaja (min™)

Slika 6.52 — Zavisnost veli¢ina amplituda 11. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min'l) A (rad/s) A, (rad/s)
1260 0,6343 0,4172
1300 0,2088 0,2380
1320 0,1195 0,2327
1350 0,1077 0,3061
1400 0,0344 0,2566
1450 0,2044 0,0779
1500 0,3687 0,1965
1550 0,1627 0,2643
1600 0,1370 0,5002
1650 0,0327 0,4481
1700 0,0735 0,4122
1750 0,0247 0,3457
1800 0,0607 0,1667
1850 0,0281 0,1979
1900 0,0906 0,2150
1950 0,0418 0,3977
2000 0,1405 0,2545

0,6875

—
2

0,6250

ad/

—=— slobodni kraj kolenastog vratila
—e—kraj kolenastog vratila prema kocnici

£ 0,5625

ne

| 11 %. harmonik |

0,5000

e o
w A
N 0w
a N
S o

0,3125

= 0,2500

amplituda ugaone brz

0,1875

0,1250

0,0625

/J/ T e
= -

LN

A

0,0000

M

v

't

1200

1300

1400

1500

1600

1700

1800 1900 2000 2100
broj obrtaja (min™)

Slika 6.53 — Zavisnost veli¢ina amplituda 11%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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6. Analiza medusobne zavisnosti pobodnih momenata i ugaonih brzina KV

n (min” A (rad/s A, (rad/s 0,7500
(1260 ) m&’img ) mg’2(488 ) —~ 06675 1 ] +slqbodni kraj kolengstog vratila N
1300 0,4256 0,2146 S i \ —ekraj kole?astog vratila prema kocnici
1320 0,4680 0,2146 £ 06250 L 12 harmonik | A\ o»
1350 0,6095 0,2194 2 05625 LA
1400 0,7252 0,0402 T 50001 | LA
1450 0,2854 0,2407 o ] i | - .
1500 0,3208 0,2726 Godrs 4 \ \ \
1550 0,4608 0,3256 20,3750
1600 0,4640 0,2621 s ] | /W \
1650 02697 02258 2 0%1%7 SN
1700 0,2092 0,4486 Bozs0o] e s k\“\
1750 0,1653 0,2653 S 016751 so— .
1800 0,2936 0,4213 T \ -/
1850 0,4049 0,1121 0,1250 AW
1900 0,4832 0,6323 00625 1 \/
1950 0,6103 0,4760 00000 ] .
2000 0,3355 0,2120 : ' ' ' ' ' ' ' '

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.54 — Zavisnost veli¢ina amplituda 12. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min'l) A (rad/s) A, (rad/s) 0,7500

—m— slobodni kraj kolenastog vratila
ggg 8:822; 8:3;32 %05875 ' ;;l;raj kolgr;a‘st{)g vratila p?ema kocnicil q\p .
1320 0,1739 0,1650 Eoe2s0 = Ao L
1350 0,6599 0,3150 205625 /)
1400 0,2960 0,2009 = 0,5000 / \
1450 0,0619 0,0907 o |
1500 0,1038 0,1340 © 04375 / \
1550 0,0830 0,0727 20,3750
1600 0,1793 0,2654 3 0.3125 / .
1650 0,1061 0,1884 2" //' \
1700 0,1020 0,2945 £ 0.2500 ° /BN
1750 0,0058 0,4343 Coers] | // e |
1800 0,0380 0,4801 01250 \ f / o
1850 0,0810 0,3720 ’ /
1900 0,1310 0,6745 0,0625 “/ﬁ VN/ .
1950 0,1558 0,3024 0,0000 1— i i i i \./" i i
2000 0,2238 0,6554 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000

broj obrtaja (min")

Slika 6.55 — Zavisnost veli¢ina amplituda 12%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

.|

n (min”) Am (radis)  Aw(rads) — o7 ——oeor kraj KV 1
1260 0,0418 0,0332 g 1—*— kraj KV prema kocnici /®
1300 0,1117 0,0413 B 054 — ]
1320 0,1746 0,1291 = 7 |[13. harmonik | ! [
1350 0,1247 0,1381 § o5 il |
1400 0,0657 0,0865 5~ / [
1450 0,2854 0,2407 = [
1500 0,0344 0,0662 g 04 [
1550 0,0310 0,0865 ; T
1600 0,0585 0,0447 S 03 frotdo] ]
1650 0,0615 0,1764 = [y
1700 0,0294 0,2240 £ . . | A
1750 0,0520 0,1930 : o "
1800 0,0832 0,5915 1 I3 / o
1850 0,1476 0,1248 0.1 TN e
1900 0,0956 0,1882 1 x.;’ 3 N _/_/"
1950 0,2095 0,6737 001 : : : : : : :
2000 0,1934 0,1399 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000

broj obrtaja (min™)

Slika 6.56 — Zavisnost veli¢ina amplituda 13. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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6. Analiza medusobne zavisnosti pobodnih momenata i ugaonih brzina KV

. -1
n (min”) Am (rad/s) Am (rad’s) e —=— slobodni kraj kolenastog vratila
1260 0,7177 0,3678 w ] —ekraj kolenastog vratila prema kocnici [
1300 0,5343 0,1161 8 1,24 13 1. harmonik i i
1320 0,4135 0,1410 > ]
1350 0,3482 0,3188 ,% 10
1400 0,3249 0,3596 S
1450 0,1259 0,1368 2
1500 0,2088 0,2378 §0v8
1550 0,2205 0,3164 3 1 “\
1600 0,1577 0,4134 § 0,6 }
1650 0,2258 0,4929 % \_
1700 0,2290 0,3836 g 04
1750 0,1499 0,2658 ' ’\ \’\;\
1800 0,2112 0,6383 1 / \
1850 0,2650 0,8007 0.2 \ NS
1900 0,2035 1,2697 ] ®
1950 0,3950 0,1973 0,0 : : ; . . r r : .
2000 0,2459 0,8933 1200 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000 2100

broj obrtaja (min™)

Slika 6.57 — Zavisnost veli¢ina amplituda 13%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min™) Ap (rad/s) A (rad/s) 11
1260 0.1906 0.0996 D | —=— slobodni kraj kolenastog vratila ‘
4 4 S 1,0 4| —@—kraj kolenastog vratila prema kocnici|
1300 0,0873 0,0992 & 1 harmonik |
1320 0,0667 0,0553 o 0,94
1350 0,0418 0,0465 Nos
1400 0,0833 0,0511 g [
1450 0,0089 0,0699 S 071 [
1500 0,0578 0,1557 So6 o —"
1550 0,0741 0,2046 ; 05 ] / L
1600 0,0730 0,1145 3 e
1650 0,0250 0,1631 304 / ]/
1700 0,0733 0,1500 § 03] b
1750 0,0616 0,3544 E / \..
1800 0,0700 0,9920 0.2 5 4
1850 0,0470 0,4998 0,1 ° '(/'
1900 0,1984 0,4508 1 S e o N o 1
1950 04112 0,4199 R , : , ; ; ; ;
2000 0,2328 0,5105 1300 1400 1500 1600 1700 ~ 1800 1900 _ 2000

broj obrtaja (min™)

Slika 6.58 — Zavisnost veli¢ina amplituda 14. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

-

n (min A, (rad/s A, (rad/s 0,6
(1260 ) m& 1(958 ) mg (5336 ) > —=&— slobodni kraj kolenastog vratila

> > 3 1 —®—kraj kolenastog vratila prema kocnici
1300 0,1438 0,1314 ® 74 7% harmonik |
1320 0,1430 0,1796 o 997 = w
1350 0,1099 02175 q A
1400 0,0976 0,1655 s,
1450 0,0983 0,1136 g o
1500 0,1092 0,1325 S -
1550 0,0851 0,0260 03
1600 0,1301 0,1318 =
1650 0,0250 0,1631 £
1700 0,0804 0,1625 £ ~
502

1750 0,1041 0,1713 '\ [ I .o A
1800 0,1696 0,0306 1 : \ e ( _/I
1850 0,3058 0,0424 0.1 r\k //ﬂ'\\(//' =
1900 0,5820 0,3353 / \"/ \ ¢
1950 0,1589 0,0640 1 ¢ 4 o« °
2000 0,3991 0,2588 00

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 _ 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.59 — Zavisnost veli¢ina amplituda 14%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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6. Analiza medusobne zavisnosti pobodnih momenata i ugaonih brzina KV

n (min'l) A (rad/s) A, (rad/s)
1260 0,0536 0,0326
1300 0,1066 0,0573
1320 0,0595 0,0391
1350 0,0276 0,0280
1400 0,0490 0,0192
1450 0,0792 0,0872
1500 0,1481 0,2143
1550 0,1054 0,3351
1600 0,1121 0,1461
1650 0,1003 0,1749
1700 0,1670 0,1736
1750 0,2727 0,3743
1800 0,2962 0,3796
1850 0,4265 0,4450
1900 0,3994 0,0680
1950 0,6906 0,6717
2000 0,5382 0,3302

0,75

@ 0,70
hel 4

—=— slobodni kraj kolenastog vratila
—e—kraj kolenastog vratila prema kocnici|

£ 0,65

15 harmonik i

2 0,60

Foss]

© 0,50 4
C

S 045

o 1
S 0,40

ég 1
g 035 ]

3030

g ]
& 0.254

0,20

0,15

0,10

0,054

x ok
o ey

0,00

1300 1400 1500

1600

1700

broj obrtaja (min™)

1800 1900 , 2000

Slika 6.60 — Zavisnost veli¢ina amplituda 15. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min™) An (rad/s) Ay, (rad/s)
1260 0,0809 0,1082
1300 0,1109 0,2153
1320 0,1420 0,2580
1350 0,0778 0,2618
1400 0,0128 0,0428
1450 0,0661 0,0515
1500 0,0792 0,1715
1550 0,0650 0,0894
1600 0,1086 0,1839
1650 0,2100 0,2393
1700 0,2100 0,3266
1750 0,2047 0,1579
1800 0,4516 0,3322
1850 0,4563 0,2763
1900 0,3334 0,0300
1950 0,1281 0,0482
2000 0,1353 0,1372
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Slika 6.61 — Zavisnost veli¢ina amplituda 15%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min™) Ap (rad/s) A (rad/s)
1260 0,0949 0,1682
1300 0,0477 0,0871
1320 0,0128 0,0580
1350 0,0319 0,1507
1400 0,0805 0,1450
1450 0,0718 0,1274
1500 0,0138 0,0345
1550 0,0820 0,1899
1600 0,0935 0,2082
1650 0,0689 0,2598
1700 0,1616 0,0876
1750 0,1437 0,1446
1800 0,2264 0,1291
1850 0,2583 0,4204
1900 0,2603 0,6551
1950 0,2632 0,4391
2000 0,0497 0,0861

Slika 6.62 — Zavisnost veli¢ina amplituda 16
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S

n (min™) Ap (rad/s) A (rad/s) 07
1260 0.0233 0.0591 D —&— slobodni kraj kolenastog vratila
1300 0,0742 0,0315 g 06 +1 1 kraj kolen.asﬁog vratila prema kocnici i
1320 0,0871 0,0691 5 7|16 ¥ hamonik | \ 4
1350 0,1197 0,1073 S
1400 0,0482 0,1734 505 \
1450 0,1248 0,1884 g / l\“k ‘
1500 0,1709 0,2022 S 04
1550 0.0762 0.1318 5 1 : \
1600 0,1298 0,2740 S 05 "
1650 0,1618 0,2913 £ o
1700 0,3672 0,3780 E / \
1750 0,6027 0,5685 0.2 — *
1800 0,5301 0,5449 ] d / '/'[
1850 0,5842 0,4765 01 Ve
1900 0,4604 0,4057 | %W \ w
1950 0,4251 0,2098
2000 0,3375 0,5859 0.0

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 _ 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.63 — Zavisnost veli¢ina amplituda 16%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min'l) A (rad/s) A, (rad/s) 05
1260 0,0515 0,0867 @
1300 0,0855 0,0357 B
1320 0,0587 0,0199 S 04
1350 0,0220 0,0189 £
1400 0,0605 0,0722 g .o
1450 0,0689 0,0935 S
1500 0,1551 0,1869 g 03
1550 0,1510 0,3103 > .
1600 0,1272 0,0806 g /
1650 0,1553 0,1001 =02
1700 0,4709 0,3975 E —,
1750 0,3722 0,2833
1800 0,3142 0,4521 0.1 / |
1850 0,2968 0,3384 X | 17 harmonik |
1900 0,1838 0,3475 ) \/ —=— slobodni kraj kolenastog vratila
1950 0,1862 0,1850 Mo —e—kraj kolenastog vratila prema kocnici
2000 0,2608 0,1700 0.0 ; ; ' '

T T T T T T T T T
1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 _ 2000
broj obrtaja (min")

Slika 6.64 — Zavisnost veli¢ina amplituda 17. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min™) A (rad/s) A, (rad/s) 0.4
1260 00734 0.0492 = +s|qbodni kraj kolengstog vratila .
> > 3 —ekraj kolenastog vratila prema kocnici
1300 0,0331 0,0190 @ 117 %, harmonik ‘
1320 0,0313 0,0501 ° .
1350 0,0516 0,0375 ,% 03
1400 0,0364 0,0244 5
1450 0,0286 0,0309 2
1500 0,1061 0,1720 cg)
1550 0,0833 0,1713 =)
1600 0,0650 0,1480 g0
1650 0,2601 0,1456 2
1700 0,3569 0,3015 E
1750 0,2124 0,2232 ©
1800 0,2098 0,1758 0.1
1850 0,1394 0,1095
1900 0,0641 0,1691 E \
1950 0,2219 0,1761 .\
2000 0,1541 0,2535 0,0

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 _ 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.65 — Zavisnost veli¢ina amplituda 17%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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n (min'l) A (rad/s) A, (rad/s) 0,40
1260 0,0734 0,0492 __ ] = slobodan kraj KV
1300 0,0340 0,0216 £ 4,351 —2_kraj KV prema kocnici
1320 0,0769 0,0466 € " ] 18- harmonik |
1350 0,0962 0,0618 20,30
1400 0,0491 0,1156 § //\«
1450 0,0527 0,0929 © 025 1
1500 0,0816 0,0865 5 |
1550 0,1124 0,0889 20,20 ’;7
1600 02217 0,2616 S /
1650 0,2931 0,3102 2015
1700 0,2814 0,3495 g | }/
1750 0,3035 02754 %010 2 ,
1800 0,2098 0,1758 ] /\7!/*‘
1850 0,3469 0,3101 005 AN
1900 0,1570 0,0851 [N
1950 0,1280 0,1555 0,001 , , , , ; ; ;
2000 0,1899 0,3012 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000

broj obrtaja (min™)

Slika 6.66 — Zavisnost veli¢ina amplituda 18. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min™) A (rad/s) A, (rad/s) 045
1260 0,0298 0,0610 __ | slobodan kraj KV
1300 0,0358 0,1166 % 0,40 4 —®— kraj KV prema kocnici
1320 0,0205 0,1444 & 18% harmonik | I\
1350 0,0548 0,2442 0035
1400 0,1053 0,1808 N
1450 0,1477 0,1571 5030
1500 0,1871 0,1648 S 025
1550 0,1071 0,0920 g s
1600 0,1376 0,1630 3020 / \a
1650 0,1149 0,0416 3
1700 0,0611 0,0954 So15 '\,ﬁ(\ .
1750 00718 0,1689 £ S \‘/“\_k
1800 0,1149 0,2849 010 ! -
1850 0,1105 0,0860 4 /
1900 0,1078 03939 005 \
1950 0,0719 0,2204 | =
2000 0,1437 0,0495 0,00

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 = 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.67 — Zavisnost veli¢ina amplituda 18%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min™) A (rad/s) A, (rad/s) 045 '
1260 0,1201 0,1314 A —=—slobodan kraj KV~
1300 0,0128 0,0851 % 0,40 —e— kraj KV prema kocnici
1320 0,0747 0,0904 g | 19. harmonik
1350 0,0533 0,1327 203
1400 0,1332 0,0916 T A\ f\
1450 0,1819 0,2254 S %07 \ X /
1500 0,3053 0,3240 S 025 A [
1550 0,4134 0,3912 S ] J \/ \ [
1600 0,2852 0,2591 S 0.20 / e
1650 0,1846 0,2041 El Lﬂ.\: [
1700 0,1808 0,2780 é—ojs . oo
1750 0,1591 0,1958 & A “'!\ N \. N
1800 0,1113 0,2055 0,10 NG| .-
1850 0,0954 0,1457 . 7-\/ \ \
1900 0,0328 0,3397 0.05 \
1950 0,1280 0,1555 1 X
2000 0,0677 0,1598 0.00

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
. . . -1
broj obrtaja (min™')

Slika 6.68 — Zavisnost veli¢ina amplituda 19. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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n (min™) A (rad/s) A, (rad/s) 10 :
1260 0,0171 0,1584 N {—=— slopodan kraj KV o
1300 0,0725 0,2107 % 0,9 1—@— kraj KV prema kocnici
1320 0,0537 0,1684 g 08 1 19 %. harmonik
1350 0,0784 0,1339 2 o |
1400 0,1037 0,1644 N 07 f
1450 0,0940 0,1170 ﬁ 1
1500 0,1439 0,1572 S 06
1550 0,1456 0,2071 > 05 i
1600 0,2135 0,1624 = ]
1650 0,0427 0,0902 B 04
1700 0,1363 0,2461 a E
1750 0,2337 0,3545 % 03
1800 0,2809 0,4823 02 A » i ),
1850 0,1620 0,0538 ] y ) ‘,\
1900 0,1845 0,5879 0.1 \V '\\.!/iliu)( v //'
1950 0,0743 0,1839 ] _/' V
2000 0,1513 0,8879 0,0

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 = 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.69 — Zavisnost veli¢ina amplituda 19%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min™) Ap (rad/s) A (rad/s) 035

1260 0,0387 0,0928 | slobodan kraj KV

’ ’ Q) —e— kraj KV prema kocnici
1320 01229 0ocol 8% 20 armonic]
1350 0,1913 0,1583 o
1400 0,1011 0,0698 §025
1450 0,0270 0,0290 o]
1500 0,0592 0,1328 S 020 °
1550 0,0265 0,0409 ) /\ | \ 2
1600 0,1539 0,2065 o - | \ | /
1650 0,1518 0,1746 501 N . N 7
1700 0,0906 0,1968 S 7/ / e ‘“ .
1750 0,0547 0,1070 Eo,10 JER N Y- /
1800 0,197 0,3282 | \L, AEAR\ / \/ \/
1850 0,0429 0,0513 005 RN\ T Y
1900 0,1115 0,2096 ‘ " AV {
1950 0,0634 0,1218 1
2000 0,1129 0,1882 0,004— . . . : : : :

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.70— Zavisnost veli¢ina amplituda 20. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min'l) A, (rad/s) A, (rad/s) 0,35 :
1260 00318 0,0200 _ | = slobodankrajKV
1300 0,1595 0,1587 2 4 f——Kraj KV prema kocnici
1320 0,0597 0,0301 &7 20 %. harmonik |
1350 0,1148 0,1117 e ]
1400 0,0564 0,0699 §oz
1450 0,0329 0,0046 ®
1500 0,0739 0,1157 5020
1550 0,1418 0,1760 > P
1600 0,1028 0,1768 Sois /
1650 0,0474 0,3206 2 /
1700 0,2360 0,1562 g / \ ¢
1750 0,1270 0,3011 s 0.10 1 /
1800 0,1156 02957 1 / v/ \; //
1850 0,0720 0,2913 005 | Mo.om
1900 0,0916 0,2297 f ¢ \\1.//
1950 0,0817 0,2573 000l ' M ' ' ' ' '
2000 0,0464 0,2698 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000

broj obrtaja (min™)

Slika 6.71 — Zavisnost veli¢ina amplituda 20%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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n(min?) A, (rad/s) A, (rad/s) 035
1260 0,1348 0,0887 || —=— slobodan kraj KV
1300 0,0241 0,0758 w —e— kraj KV prema kocnici ﬂ\
1320 0,1935 0,1550 £%% 21. harmonik | I\
1350 0,2625 0,2352 PO a.
1400 0,1046 0,1332 fozs i /
1450 0,1498 0,0810 s /’
1500 0,1347 0,1142 2 / 7\
1550 0,0958 0,1042 g% /o J
1600 0,0971 0,1118 = I \ /‘*” /
1650 0,0805 0,1097 So1s | A
1700 0,1669 0,1316 2 “ » / x
1750 0,0946 0,0943 g _\ | (oA, e / .
1800 0,0823 0,1802 © 010 | 4 LN
1850 0,1139 0,1775 %
1900 0,0983 0,2445 0,05
1950 0,2342 0,3262 \
2000 0,1187 0,2679 000 L i i i ' ' ' '

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.72 — Zavisnost veli¢ina amplituda 21. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n(min') A, (radls) A, (rad/s) 045 _
1260 0,0412 0,0394 % 1 —=— slobodan krajKV
1300 0,2573 0,2959 E 0,40 Q —e— kraj KV prema kocnici
1320 0,3866 0,4071 >Y 21 % harmonik |
1350 0,2109 0,1849 g 0% / \ > o
1400 0,1564 0,0692 S 00 | I
1450 0,1028 0,03 2 \
gl o fos] 1|
=} [ \ | \‘
1600 0,0740 0,1097 S 020 / Sl / PR
1650 0,0691 0,3404 = “e o\ / !
1700 0,0835 0,3386 E 015 | / s
| \ [ | \
1750 0,0690 0,077 1o \/'\ 4 \ / y
1800 0,0504 0,1365 : oM Ne \
1850 0,0768 0,1918 1 / . / —
1900 0,1162 0,2067 0057 4 WY
1950 0,2383 0,1995 000l ' ' ' ' ' ' '
2000 0,1767 02156 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 4 2000

broj obrtaja (min™)

Slika 6.73 — Zavisnost veli¢ina amplituda 21%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n(min') A, (rad/s) A, (rad/s 0,45
(1260 ) 0 2m616g : 053 1( ) @ = slobodankrajKV
1300 0:1879 0:1661 E 0,40 —e— kraj KV prema kocnici
1320 0,1436 0,184 Y | 22. harmonik |
1350 0,1972 0,1785 £%%7 . ‘
1400 0,0491 0,0668 E 0s0d | \
1450 0,1018 0,0872 e | e
1500 0,1212 0,1403 80254 N\ / \
1550 0,0731 0,1117 > \ 5 /
1600 0,0737 0,0372 S 02 \ J \
1650 0,1956 0,1769 £ ‘k'/ﬂ\ /‘L,L\\\ fooAN
1700 02271 0,168 E0.15 R A VARARN
1750 0,1740 0,1529 1 \ /'\\, / /o
1800 0,0682 0,0969 0.10 \ﬁ | \
1850 0,0332 0,1857 005 ./ s/ N
1900 0,1234 03392 ] ¢ . N
1950 0,1664 0,287 000 L, ' ' ' ' ' ' '
2000 0,1234 0,1505 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 _ 2000

broj obrtaja (min™)

Slika 6.74 — Zavisnost veli¢ina amplituda 22. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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S

Na sli¢an nacin kao $to je procenjena kruzna frekvencija prvog oblika slobodnog

oscilovanja, pokuSace se proceniti kruzne frekvencije drugog i tre€eg oblika slobodnog

oscilovanja. Harmonijska analiza izmerenih ugaonih brzina ukazuju da su:

— informacije o kruznoj frekvenciji drugog oblika slobodnog oscilovanja sadrzane u
nekim od uticajnijih motorskih harmonika od 7%. do 11.,

— informacije o kruznoj frekvenciji tre¢eg oblika slobodnog oscilovanja sadrzane u
nekim od uticajnijih motorskih harmonika od 15. do 21%.

. . w, 1500,0 14
- (min™) harmonik &, o @ 0
(rad/s) (\.% }-—a-_‘—_—o == e
1350 10% 149540 ~ S™4875 "
| = ]
1500 9% 149226 8 .. ”
1675 8% 1490,95 S ] =
1900 7Y 1492,26 S 1462,5 18
=
£ 14500 105
>. ] e
X D
E [e]
£ 1437,5 9 %
= 4 [e]
N °
£ 14250 8 &
g g
o
L4125 47
§ === procenjena kruzna frekvenca drugog oblika oscilovanja E
& 1400,0 et -Isredpja vrlednos't (14?2,71 'rad/s)l 6

T T T T
1300 1400 1500 1600 1700 1800 , 1900
broj obrtaja (min™)

Slika 6.75— Procena sopstvene kruzne frekvencije drugog oblika oscilovanja ispitivanog
dinamicko-oscilatornog sistema

1800

w, oko 1492,71s" |

1700 4

1600
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% 1500 i

1400 +

— T7-ired
| |m—T7,5-i red
— 8-ired
Vv ‘ P ‘ ‘ —8,5-i red
T ST T Gl red
] e 9 5-i red
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1 i i i . : e 10,5-i red
. ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ——— 11-ired
T T T T T T T T T T T T T T T
1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 12000

n (min’)

Slika 6.76 — Kembelov dijagram za drugi oblik oscilovanja

Traganja za kruznim frekvencijama cetvrtog 1 viSth oblika slobodnog oscilovanja
ispitivanog sistema se teSko mogu ostvariti, a osim toga 1 nemaju neki prakti¢ni smisao.
Takve informacije mogu biti sadrzane samo u vi§im harmonicima izmerenih ugaonih
brzina, ¢ije su amplitude jako male. Ovi oblici oscilovanja su proizvodi visih
rezonantnih harmonika pobudnih momenata, koji takode imaju male amplitude. Realno
je ocekivati da ovi oblici oscilovanja nemaju veliki uticaj na nivo torzionih oscilacija u
sistemu, a samim tim i na fluktuacije ugaonih brzina, ili da su van radnog podrucja
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motora. S druge strane, zbog neizbeznih greSaka u primenjenom konceptu merenja
tokova ugaonih brzina kolenastog vratila, sasvim je moguce da se vrednosti viSih
harmonika varijacija ugaonih brzina nalaze u domenu greske merenja.

Rezultati procene sopstvene kruzne frekvencije drugog oblika oscilovanja prikazani su
na slici 6.75, a potvrda da je ovakav slucaj mogu¢ se jasno moze videti i na
odgovaraju¢em Kembelovom dijagramu prikazanom na slici 6.76.

Pri traganju za informacijama o sopstvenoj kruznoj frekvenciji drugog oblika
oscilovanja (wyy) krenulo se od 7%. harmonika varijacija ugaonih brzina (slika 6.45).
Taj minorski motorski harmonik ima neuobiCajeno visoke amplitude fluktuacija
ugaonih brzina sa izrazitim pikovima pri broju obrtaja 1900 min™' i na slobodnom kraju
kolenastog vratila (4,9532 rad/s) i na suprotnom kraju prema koc¢nici (2,9 rad/s). Ni
amplitude harmonika pobudnih momenata reda 7%. nemaju zanemarljive vrednosti
(slika 6.1.4). Dakle, realno se moze predpostaviti da je na 1900 min™, 7%. motorski
harmonik pobudnih momenata u rezonanci. Ovaj podatak je ve¢ dovoljan da se proceni
kruzna frekvencija drugog oblika oscilovanja prema jednacini (6.1). Bliske vrednost
sopstvene kruzne frekvence drugog oblika oscilovanja prema jednacini (6.1) se mogu
dobiti ako se uzmu u obzir slede¢i dominantni harmonici:
— 8%. motorski harmonik za koga se osnovano moze predpostaviti da je u
rezonanci pri broju obrtaja oko 1675 min™ (slika 6.47),
— 9%. motorski harmonik za koga se osnovano moze predpostaviti da je u
rezonanci pri broju obrtaja oko 1500 min™ (slika 6.49),
— 10%. motorski harmonik za koga se osnovano moze predpostaviti da je u
rezonanci pri broju obrtaja oko 1350 min™ (slika 6.51).

Na ostalim harmonocima iz domena od 7. do 11. se mogu nazreti, ali ne 1 jasno
razluCiti informacije o sopstvenoj kruznoj frekvenciji drugog oblika oscilovanja, $to je
posledica 1ili niskih vrednosti odgovaraju¢ih amplituda pobudnih momenata tih
harmonika ili grupa kojim ti harmonici pripadaju.

U ovom trenutku je vazno zapaziti da, iako u ovom podrucju mora biti u rezonanci 1 9.
motorski harmonik pobudnih momenata, koji zbog €injenice da kolenasto vratilo ima
Sest kolena spada u grupu glavnih, majorskih harmonika, njegov uticaj na fluktuacije
ugaonih brzina je dosta nejasan (slika 6.48), prvenstveno zato Sto je nivo torzionih
oscilacija pri rezonantnom dejstvu 9. motorskog harmonika pobudnih momenata po
drugom obliku oscilovanja dosta nizak.

Dijagram na slici 6.75 pokazuje da se ovakvim postupkom ne moze dobiti egzaktna
vrednost sopstvene kruzne frekvencije drugog oblika oscilovanja, ve¢ podrucje u kome
bi ona trebalo da se nalazi, odnosno neka orijentaciona srednja vrednost. Tacnija
procena brojeva obrtaja pri kojima su u punoj rezonanci pojedini harmonici pobudnih
momenata se mogla dobiti da su merene ugaone brzine kolenastog vratila na SBK sa
manjim korakom promene brojeva obrtaja od 50 min™, koliko je taj korak iznosio u
eksperimentalnom delu ovog rada. To bi u najracionalnijem slucaju znacilo da se
eksperimenti izvedu u dve faze, tako da se u prvoj fazi lociraju orijentaciona podrucja
rezonantnih brojeva obrtaja pojedinih harmonika za odredene oblike oscilovanja (kako
je 1 ovde prikazano), a da se u drugoj fazi sa sitnijim korakom promene broja obrtaja
(npr. 10 min™), izvr$i nova serija merenja u okolinama prethodno lociranih brojeva
obrtaja kolenastog vratila. No, 1 u tom slucaju ne treba ocekivati konstantnu vrednost
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sopstvene frekvencije oscilovanja po nekom obliku oscilovanja za sve locirane kriti¢ne
brojeve obrtaja, zbog niza faktora, a pre svega zbog razli¢itih nivoa prigusenja.

Kod traganja za informacijama o sopstvenoj kruznoj frekvenciji treeg oblika
oscilovanja (wgy) izgleda najlogicnije da treba poc¢i od 15. 1 19. motorskog harmonika
koji imaju najjasnije rastu¢e—opadajuc¢e forme. Na osnovu povisenih nivoa amplituda
izmerenih ugaonih brzina moZe se osnovano pretpostaviti da su 15. harmonik na
1950 min™ (slika 6.60), i 19. harmonik na 1550 min™ (slika 6.68) u rezonanci.

Pri proceni koji bi jo§ motorski harmonici varijacija ugaonih brzina iz dijapazona od 15.
do 21%. mogli u sebi nositi prepoznatljive informacije o vrednosti sopstvene kruzne
frekvencije tre¢eg oblika oscilovanja, logi¢no je uzeti u obzir prethodna dva harmonika
(15. 1 19.) kao repere. Na osnovu jednacine (6.1), moglo bi se zakljuciti da slicne
informacije pruzaju i:

— 16%2. motorski harmonik koji ima seriju poviSenih amplituda sa pikovima levo 1
desno oko 1800 min™' (slika 6.63),

— 17. motorski harmonik koji ima seriju poviSenih amplituda sa pikovima levo 1
desno oko 1750 min™' (slika 6.64),

— 17%. motorski harmonik za koga se osnovano moZe predpostaviti da je u
rezonanci pri broju obrtaja oko 1700 min™ (slika 6.65), pri emu treba naglasiti da i 18.
motorski harmonik ima pik na istom broju obrtaja (slika 6.66), Sto je, mora se priznati,
malo zbunjuju¢e. Ako bi pratili tendenciju prethodno analiziranog 17%. harmonika,
realno je ocekivati da bi 18. motorski harmonik svoje maksimalno rezonantno dejstvo
trebalo da ostvari pri priblizno 1650 min™'. Ova pojava postaje jo§ zagonetnija s obzirom
da su amplitude 18. motorskog harmonika pobudnih momenata u proseku oko tri puta
vece od amplituda 17%. motorskog harmonika. Kada bi ovaj majorski harmonik
pobudnih momenata podpadao pod prvi oblik oscilovanja, neizbezno bi ostavio vidan
uticaj na varijacije izmerenih ugaonih brzina kolenastog vratila motora. Medutim, po
trecem obliku oscilovanja njegov uticaj na torzione oscilacije kolenastog vratila je
ocigledno vrlo mali, Sto se moZe dokazati tek nakon kona¢ne procene odnosa relativnih
amplituda ovog oblika oscilovanja metodama zasnovanim na Holcerovom principu.

— 21. motorski harmonik ugaonih brzina ima poviSene amplitude na broju obrtaja
1350 min™ (slika 6.72), mada bi se bolje uklapanje sa prethodno analiziranim 15. i 19.
motorskim harmonicima moglo dobiti ako bi se taj pik nalazio na 1370 min™, §to bi se
mozda 1 potvrdilo, da je izvrSeno merenje na tom broju obrtaja.

— 21%. motorski harmonik ima poviSene amplitude na broju obrtaja 1310 min’
(slika 6.73), mada bi se bolje poklapanje sa ve¢ orijentaciono procenjenom vrednoscu
trazene sopstvene kruzne frekvence, moglo dobiti kada bi se taj pik nalazio na
1340 min™', 3to bi se, takode, mozda i potvrdilo da je izvr§eno merenje na tom
minutnom broju obrtaja.

Rezultati procene sopstvene kruzne frekvencije tre¢eg oblika oscilovanja datog
dinamickog sistema prikazani su na slici 6.77, a mogu se jasno videti 1 na
odgovaraju¢em Kembelovom dijagramu prikazanom na slici 6.78.

Na Kembelovom dijagramu (slika 6.78) dve horizontalne crne linije predstavljaju
podrucje za koje se predpostavlja da se u njemu nalazi vrednost kruzne frekvence trec¢eg
oblika oscilovanja. Dosta Sirok prostor izmedu ove dve linije ukazuju da je procena
sopstvene kruzne frekvencije treeg oblika torzionog oscilovanja na osnovu fluktacija
ugaonih brzina kolenastog vratila dosta otezana, kao Sto je predhodno i navedeno. Jedan
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S

od bitnih faktora ove pojave svakako je greska merenja sadrZzana u procenjenim
ugaonim brzinama.

.1 . g1 3200 25
ng- (min™) harmonik k. (rad/s) 2 3100 SN __@__‘__:o:o__.o_\_‘__o 124
1340 21% 301698 < 3000 So—"" 123
1370 21 3012,79 g 29007 122
1550 19 3084,00 g 201 1=
1700 17% 3115,41 i 2600 ] 1192
1750 17 311541 g 2500.] Wsé
1800 16% 3110,18 = 54001 117 8
1950 15 3063,05  § 2300 116 8
© 2200 ] 115 2
g 2100 {148
s 2000 1128
£ 1900 122
8 1800 [=O=procenjena kruzna frekvenca treceg oblika oscilovanja|: .- J 11 3
g 1700 1, = -;redlnja \'/redrlmost'(307l3,97' radI/s) i 110 -

T T T T
1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.77 — Procena sopstvene kruzne frekvencije tre¢eg oblika oscilovanja datog
dinamicko-oscilatornog sistema

3800 v
y —— 14%. harmonik
E’: @, oko 3073,97 s ekl
D 3600 b — 15%. harmonik
g 1 — 16. harmonik
= ; : : p e 6. harmonik
» 34004 o S A ===17. harmonik
3 | e 17",. harmonik
‘ ‘ — 18. harmonik
3200 A ——— 18%. harmonik
J —— 19. harmonik
. —— 19%. harmonik
3000 —fr— 20. harmonik
—— 20%. harmonik
e 21. harmonik
2800 + 21%. harmonik
2600
2400 4
2200 T T T T T T T

T T T
1800 1900 2000

broj obrtaja (min™)

T f T T T
1300 1400 1500 1600 1700

Slika 6.78 — Kembelov dijagram za treci oblik oscilovanja

Na kraju, paznja bi se morala posvetiti 1 niskim, nerezonantnim ali "snaznim"
motorskim harmonicima izmerenih ugaonih brzina, odnosno odgovaraju¢ih pobudnih
momenata. To se odnosi na:

- 2. motorski harmonik za koga su na slici 6.79 prikazane zavisnosti veli¢ina
amplituda varijacija izmerenih ugaonih brzina od broja obrtaja motora,

- 1. motorski harmonik za koga su na slici 6.80 prikazane zavisnosti veliCina
amplituda varijacija izmerenih ugaonih brzina od broja obrtaja motora,

- 3. motorski harmonik za koga su na slici 6.81 prikazane zavisnosti veli¢ina
amplituda varijacija izmerenih ugaonih brzina od broja obrtaja motora,

- 3. motorski harmonik za koga su na slici 6.82 prikazane zavisnosti veli¢ina
amplituda varijacija izmerenih ugaonih brzina od broja obrtaja motora,
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- 4. motorski harmonik za koga su na slici 6.83 prikazane zavisnosti
amplituda varijacija izmerenih ugaonih brzina od broja obrtaja motora,

- 4'%. motorski harmonik za koga su na slici 6.84 prikazane zavisnosti
amplituda varijacija izmerenih ugaonih brzina od broja obrtaja motora,

- 5. motorski harmonik za koga su na slici 6.85 prikazane zavisnosti
amplituda varijacija izmerenih ugaonih brzina od broja obrtaja motora,

- 5%. motorski harmonik za koga su na slici 6.86 prikazane zavisnosti
amplituda varijacija izmerenih ugaonih brzina od broja obrtaja motora

- 6. motorski harmonik za koga su na slici 6.87 prikazane zavisnosti
amplituda varijacija izmerenih ugaonih brzina od broja obrtaja motora,

- 62. motorski harmonik za koga su na slici 6.88 prikazane zavisnosti
amplituda varijacija izmerenih ugaonih brzina od broja obrtaja motora, i

- 7. motorski harmonik za koga su na slici 6.89 prikazane zavisnosti
amplituda varijacija izmerenih ugaonih brzina od broja obrtaja motora.

n(min') Ay (rad/s) Ay, (rad/s)

veli¢ina

veliéina

veli¢ina

veliéina

veli¢ina

veliéina

veli¢ina

1260 0,1851 0,2042 025
1300 0,0541 0,0955 —
1320 0,1574 0,1238 = /-
1350 0,1416 0,1373 So2d ©
1400 0,1632 0,1306 ) )
1450 0,1698 0,1499 §
1500 0,1524 0,1186 o ot [
1550 0,1956 0,1235 50 2 [ o
1600 0,1691 0,0600 § . / \ . ‘\ / ./
1650 0,2306 0,2237 = Al \/
1700 0,1479 0,1361 So10 \4 /
1750 0,1250 0,0972 5 \ \..74,,../
1800 0,1308 0,0863 E \/
1850 0,1005 0,0849 005 ¢
1900 0,1301 0,0835 ' —=— slobodan kraj KV
1950 0,1642 0,1289 ] —e— kraj KV prema kocnici
2000 0,2221 0,1434 05 harmo,ﬂk ‘

0,00 T

T T T — 1 T 1 T
1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900

T
2000

broj obrtaja (min™)

Slika 6.79 — Zavisnost veli¢ina amplituda’z. motorskog harmonika varijacija izmerenih

ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min'l) An (rad/s)  Ayp (rad/s) 0.35
1260 0,2379 0,2340 | = slobodan kraj KV
1300 0,1457 0,1733 w —e— kraj KV prema kocnici
1320 0,1513 0,1543 £%%°7 1. harmonik
1350 0,2327 0,1842 FO ,/'\u\
1400 0,1734 0,1044 §o025 / . 7
1450 0,2438 0,1570 8 —al
1500 0,2347 0,1368 gozo \ 7\ /\“ [\
1550 0,2354 0,1241 8" y \/
1600 0,2663 0,1456 5 A\ / ®
1650 0,2872 0,1066 §0,15 /k\'
1700 0,2722 0,0962 =4 \ /N e
1750 0,2433 0,0870 €010 % . i
1800 0,2334 0,1046 © > o
1850 02712 0,1121 1
1900 0,2995 0,1258 0,05
1950 0,2187 0,2613
2000 0,2854 0,1676 0,00

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900

2000

broj obrtaja (min™)

Slika 6.80 — Zavisnost veli¢ina amplituda 1. motorskog harmonika varijacija izmerenih

ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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n(min') Ay (rad/s) Ay, (rad/s) 25 .
1260 1,1016 0,0482 _ +i'°?‘:(‘\‘/a“ kraj KkV .
1300 1,1096 0,9309 . — ¢ kraj RV prema kocnic
1320 0,9987 0,8520 £ 3. harmonik 7:
1350 0,9648 0,8141 2 20
1400 0,8904 0,7454 IS
1450 0,8556 0,7257 o
1500 0,8277 0,6956 S
1550 0,8223 0,7165 915
1600 0,8218 0,7353 8 .
1650 0,8531 0,7644 2
1700 0,8830 0,8016 g = / o\
1750 0,8910 0,8379 P
1800 0,8837 0,8488 - P
1850 0,9139 0,9079 ] e | u e
1900 0,9455 0,9663 B
1950 2,1593 1,4106 051 , , , , , , , ;
2000 0,8792 0,9661 1200 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000 2100

broj obrtaja (min™)

Slika 6.81 — Zavisnost veli¢ina amplituda 3. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n(min") Ay (rad/s) Ay, (rad/s)

1,0
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1320 0,2307 0,5746 € 1 3% harmonik |
1350 0,2873 0,5607 2 %8 d
1400 0,3355 0,5593 g 07 A
1450 0,4106 0,5512 5 ]
1500 04518 0,5453 2 o6 - =
1550 05236 0,5937 8 Pee o o See
1600 0,5961 0,5636 2 05 : %
1650 0,6232 0,5693 S oul / =
1700 0,6248 0,6014 2 %1 e
1750 0,6531 0,6455 g 03 A
1800 0,7083 0,6983 ®
1850 0,7670 0,7130 02
1900 0,7806 0,7339 1
1950 0,9538 0,7041 0.1
2000 0,8175 0,8061 00

1300 1400 1500 1600 1700 ~ 1800 1900 = 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.82 — Zavisnost veli¢ina amplituda 3%2. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n(min') Ay (rad/s) Ay, (rad/s) 0,30
1260 0,0457 0,0602 __ | slobodankrajKV
1300 0,0981 0,0922 g —e— kraj KV prema kocnici
1320 0,0889 0,0958 8025+ 4. harmonik
1350 0,0920 0,1143 o
1400 0,0947 0,1059 i
1450 0,1260 0,1332 5020 P .
1500 0,0989 0,1190 5 N / .
1550 0,1034 0,1047 S0 15 / \ /!
1600 0,0803 0,0998 s / ~d "
1650 0,1160 0,1752 E /
1700 0,0996 0,1873 S010 e S J\m/__/l
1750 0,1015 0,1432 g N\
1800 0,0954 0,1357
1850 0,0996 0,1912 0,054 o
1900 0,1222 0,1320
1950 0,1229 0,1453
2000 0,0997 0,1684 0,00 —— - - - - - - -

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.83 — Zavisnost veli¢ina amplituda 4. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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- -
n(min') Ay (rad/s) A,y (rad/s) 20 T T
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Slika 6.84 — Zavisnost veli¢ina amplituda 4%2. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n(min") Ay (rad/s) Ay, (rad/s)

0,30
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1400 0,1651 0,1109 £ ] /[ Ne—o% a
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1800 0,1736 0,2379 s | \V; /
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Slika 6.85 — Zavisnost veli¢ina amplituda 5. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n (min'l) A (rad/s)  Ayp (rad/s) 0,50 _
1260 0,0322 0,0972 __ = slobodankrajkv
1300 0:0232 0:0982 _cg 0,45 -4 —®— kraj KV prema kochnici < g
1320 0,0336 0,0860 & 40 ] 5% harmonik / \ /
1350 0,0335 0,0804 2 - ‘K \ o/
1400 0,0300 0,0900 §o3s \/
1450 0,0521 0,1272 2040 / 1
1500 0,0712 0,1315 s \
1550 0,0877 0,0761 20,25 o
1600 0,1336 0,0969 = / \
1650 0,1548 0,0778 2 0,20 y /J.\"
1700 0,1293 0,1914 So1s . / / \
1750 0,0979 0,2487 R o /--/ ,\u\/ L
1800 0,1695 0,3832 0,10 L S ¢ 4 o
1850 0,2096 0,4471 005.] e o
1900 0,2001 0,4307 ’
1950 0,3067 0,3130 000] T '/_ ; ; ; : : ;
2000 0,1344 0,4489 1200 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000 2100

broj obrtaja (min™)

Slika 6.86 — Zavisnost veli¢ina amplituda 5%. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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n (min”! A (rad/s) A (rad/s 3,0
(1260 ) mz1 5(410 ) m§ 6(704 ) — —® slobodan kraj KV
1300 2:5589 2:6928 % . —e— kraj KV prema kocnici
1320 2,6172 2,7413 g o '\'\ \ 6. harmonik
1350 2,5420 2,7152 Q 55 L.
1400 2,5252 2,6536 T \"\\ll\.\]
1450 2,4624 2,5599 P =g .
1500 2,4038 2,4315 5 = >
1550 2,3637 2,3580 S 50 oa/
1600 2,2869 2,3271 o - \ /
1650 2,2476 2,2781 3
1700 2,1536 2,228 £ 4 /
1750 2,0523 2,1288 £
1800 2,0489 2,0039 1,5
1850 1,9912 1,9746 v
1900 2,0634 1,7427 ]
1950 1,2686 2,1987
2000 1,7544 2,438 1ol ; ; ; ; ; ; ;

1300 1400 1500 1600 1700 1800 ~ 1900 ~ 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.87 — Zavisnost veli¢ina amplituda 6. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n(min') Ay (rad/s) Ay, (rad/s) 20 ,
1260 0.1367 0.0817 @ ™ slobodankrgiKV
1300 0.1443 0.1203 g 1,8 {|—@— kraj KV prema kocnici .
1320 0.1886 0.0941 @ 16 872 harmonik
1350 0.2026 0.1506 £
1400 0.1957 0.1116 S14
1450 0.2187 0.1110 g 1
1500 0.2606 0.1365 g 127
1550 0.3134 0.1991 310
1600 0.3448 0.2499 =
1650 0.4605 0.2365 Z0s / \
1700 0.5111 0.3782 £ » LN
1750 0.5044 0.7077 © 06 / : N
1800 0.5078 1.7537 04 ] P .
1850 0.5106 0.5747 ] ey
1900 0.5754 0.4001 02 N g
1950 0.6891 0.2991 ] =He %o oo .
2000 0.4946 0.1401 0.0

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 6.88 — Zavisnost veli¢ina amplituda 6%2. motorskog harmonika varijacija
izmerenih ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja

n(min?) A (rad/s) A, (rad/s) 09 .
1260 0,0708 0,0792 _ { ™ slobodankrajkV .
1300 0,0872 0,0906 % 08— kraj K.V prema kocnici
1320 0,0761 0,0740 £ 47 harmonik f
1350 0,1016 0,0911 e %7
1400 0,0946 0,0705 B oe
1450 0,0689 0,0598 o | X
1500 0,0688 0,0751 S 05
1550 0,0482 0,0374 > | /
1600 0,0780 0,0702 8 04 2
1650 0,1349 0,0746 2 ,V
1700 0,1883 0,2350 S 03 g
1750 0,1902 0,2692 LI I /%f
1800 0,1885 0,3063 0.2 / /
1850 0,125 0,2139 o1 _
1900 0,2794 0,1609 "] A g &
1950 0,2161 0,3196 0oL , , . , , , ,
2000 0,8391 0,4241 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000

broj obrtaja (min™)

Slika 6.89 — Zavisnost veli¢ina amplituda 7. motorskog harmonika varijacija izmerenih
ugaonih brzina kolenastog od broja obrtaja
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Amplitude varijacija ugaonih brzina pod uticajem snaznog 2. motorskog harmonika
pobudnih momenata (slika 6.4) ne prelaze 0,25 rad/s (slika 6.79), a ubedljivo
najdominantnijeg 1. motorskog harmonika 0,3 rad/s (slika 6.80). To je posledica
¢injenice da je dati dinamic¢ko — torzioni sistem tako projektovan, da ova dva motorska
harmonika pobudnih momenata 1 pored velikih amplituda, praktiéno nemaju znacajniji
uticaj na torzione oscilacije u sistemu, odnosno na varijacije izmerenih ugaonih brzina.
Na Kembelovom dijagramu za prvi oblik oscilovanja (slika 6.44) se jasno vidi da su ova
dva harmonika daleko ispod kruzne frekvence prvog oblika oscilovanja za sve minutne
brojeve motora iz njegovog radnog podrucja.

Sli¢an zakljuc¢ak se moze izvesti i za 3%. (slika 6.82), 4. (slika 6.83), 1 6. (slika 6.85)
motorski harmonik varijacija ugaonih ugaonih brzina. Amplitude varijacija ugaonih
brzina 4. 1 5. motorskog harmonika su sasvim umerene (ispod 0,2 rad/s na slobodnom
kraju vratila, odnosno 0,25 rad/s na suprotnom kraju), i pored toga $to 4. i 5. motorski
harmonik pobudnih momenata spadaju u grupu prvih osam dominantnih harmonika po
veli¢inama svojih amplituda. NeSto ve¢i uticaj na varijacije ugaonih brzina ima 3%.
motorski harmonik pobudnih momenata (ispod 0,95 rad/s), ¢ija amplituda je na
cetvrtom mestu dominantnosti, odmah iza 1., 1%., 1 2. harmonika (slika 6.4).

Kod varijacija ugaonih brzina 4'%2. motorskog harmonika (slika 6.84) se primecuje rast
sa povecanjem broja obrtaja verovatno zato Sto 1 odgovaraju¢i harmonici pobudnih
momenata pokazuje isti trend (slika 6.4). Zapazaju se nesto vece amplitude varijacuja
ugaonih brzina na suprotnim krajevima (oko 1,2 i 1,8 rad/s na 2000 min™") u odnosu na
susedne 4. 1 5. motorske harmonike koji imaju sliéne vrednosti amplituda pobudnih
momenata kao 1 4. harmonik. Stice se utisak da zbirnim delovanjem u rezonantnom
podru&ju oko 1950 min™, 1%. i 7%. motorski harmonik prigusuju udeo 4%. motorskog
harmonika u varijacijama ugaonih brzina slobodnog kraja kolenastog vratila.

Kod 5%. motorskog harmonika, amplitude varijacija ugaonih brzina su u pocetku dosta
umerene 1 niske (oko 0,2 rad/s) srazmerno niskim vrednostima odgovaraju¢ih
harmonika pobudnih momenata (slika 6.4), da bi sa povecanjem broja obrtaja pocele da
rastu, pogotovo na kraju kolenastog vratila prema koc¢nici (pik od priblizno 0,45 rad/s je
na 1850 min™).

Jo§ drasti¢nija situacija je sa 6. motorskim harmonikom amplituda varijacija ugaonih
brzina kraja kolenastog vratila prema koc¢nici, s tim $to se u ovom slucaju izraziti pik
primecuje pri 1800 min™ (oko 1,8 rad/s).

Varijacije ugaone brzine 7. motorskog harmonika su pri manjim brojevima dosta niske 1
uravnate (oko 0,1 rad/s), da bi od 1600 min™ krenuo njihov rast koji svoju kulminaciju
dostize pri vrénih 2000 min™, gde na slobodnom kraju kolenastog vratila amplituda
varijacija ugaone brzine dostize skoro 0,85 rad/s. Na ovaj nacin, 7. motorski harmonik
najavljuje "dolazak" daleko uticajnijeg 7'.. motorskog harmonika koji svoje rezonantno
delovanje ostvaruje u okviru drugog oblika oscilovanja, o ¢emu je ve¢ bilo reci.

Posebnu paznju zasluzuju prva dva glavna, ili majorska motorska harmonika koja su, na
srecu, izmedu rezonantnih podrucja u okviru prvog i drugog oblika oscilovanja, a to su
3. 1 6. motorski harmonik. Sa slike 6.4 se uocava da amplituda pobudnih momenata 3.
motorskog harmonika ima dosta niske vrednosti pa mozda ovaj harmonik 1 ne bi imao
tako destruktivno dejstvo, ¢ak da se nekim slucajem i1 naSao u rezonanci. Ali se to
nikako ne bi moglo re¢i za 6. motorski harmonik ¢ije amplitude pobudnih momenata su
znacajne 1 medu prvih deset su u poretku dominatnih harmonika.
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6. Analiza medusobne zavisnosti pobodnih momenata i ugaonih brzina KV

Dijagram na slici 6.81 pokazuje da 3. motorski harmonik 1 pored niskih vrednosti
amplituda pobudnih momenata (slika 6.4), ima primetan uticaj na tokove ugaonih brzina
kolenastog vratila uzrokujué¢i varijacije Cije amplitude se krecu oko prosecnih 0,75
rad/s, da bi na broju obrtaja od 1950 min™ te amplitude naglo sko&ile i na slobodnom
kraju (preko 2,2 rad/s) i na kraju kolenastog vratila prema kocnici (preko 1,8 rad/s),
ostavljaju¢i utisak kao da je 3. motorski harmonik na datom broju obrtaju u rezonanci.
Ovakav zakljucak bi bio skroz pogreSan, §to ukazuje da informacije koje u sebi nose
ugaone brzine kolenastog vratila treba pazljivo izanalizirati, pre donoSenja konacnog
zakljucka.

Dijagram na slici 6.87 pokazuje da 6. motorski harmonik pobudnih momenata ostavlja
vidan trag na varijacije ugaonih brzina, iako taj harmonik nije rezonantan nigde u
radnom podruc¢ju motora. UoCava se monotono opadajuc¢a zavisnost amplituda varijacija
ugaonih brzina od broja obrtaja motora, pri ¢emu te amplitude na nizim brojevima
obrtaja premaSuju 2,5 rad/s. To u stvari potvrduje jasno uocljivu tendenciju, da se sa
padom brojeva obrtaja, a samim tim 1 inercijalnih sila, dati sistem sve vise priblizava
dinami¢kom ponasanju svojstvenom za motore kod kojih se kolenasto vratilo ponaSa
skoro kao kruto telo. Interesantno je kolebanje amplituda varijacija ugaonih brzina na
brojevima obrtaja izmedu 1900 min™ i 2000 min™', sa jasno izrazenim, naglim padom
amplitude varijacija ugaone brzine slobodnog kraja i1 naglim skokom amplitude
varijacija ugaone brzine suprotnog kraja kolenastog vratila na broju obrtaja oko 1950
min”. Ovim se jo§ jednom potvrduje vrlo sloZeno dinamitko ponaSanje sistema na
kritiénih 1950 min™, gde neki registrovani rezultati merenja ugaonih brzina ne pruzaju
jasne informacije o realnom stanju u kome se sistem nalazi.
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Slika 6.90 — Amplitude fluktuacija izmerenih ugaonih brzina
kolenastog vratila motora

Na slici 6.90 je prikazan dijagram zavisnosti maksimalnih amplituda varijacija
izmerenih ugaonih brzina na prednjem i zadnjem kraju kolenastog vratila u funkciji od
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6. Analiza medusobne zavisnosti pobodnih momenata i ugaonih brzina KV
S

broja obrtaja motora. Jasno se uo&avaju pikovi na brojevima obrtaja 1300 min™, 1600
min” i 1950 min™'. Ako predpostavimo da je drugi pik realno pomeren malo u desno, na
1625 min™', dobija se situacija da se ovi pikovi pojavljuju na istim brojevima obrtaja
kada, u sklopu prvog oblika oscilovanja, svoje rezonantno delovanje ostvaruju "snazni"
2%., 2., 1 1. motorski harmonici pobudnih momenata. Izrazeni pik na 1950 min”' kada
amplitude fluktuacija ugaonih brzina 1 na prednjem i na zadnjem kraju kolenastog
vratila premaSuju 33 rad/s, zajedno sa dijagramom na slici 6.39, ukazuju da i jedan i
drugi kraj kolenastog vratila snazno 1 skoro sinhrono torziono osciluju oko ¢vora koji se
nalazi u podru¢ju izmedu kolenastog vratila 1 motorske kocnice. Zato postoje
neuobicajeno male razlike u relativnom uvijanju zadnjeg kraja kolenastog vratila u
odnosu na prednji, Sto se moZe videti 1 sa dijagrama prikazanog na slici 6.23. Dijagram
na slici 6.23 nam govori da bi relativna uvijanja zadnjeg kraja kolenastog vratila u
odnosu na prednji, Sto se tice rezonantnog 172. motorskog harmonka, bila bliska nuli, a
zabelezene fluktuacije su posledica zbirnog delovanja ostalih harmonika pobudnih
momenata, pre svega 15. motorskog harmonika koji je rezonantan u sklopu treceg
oblika oscilovanja 1 7. motorskog harmonika koji je rezonantan u sklopu drugog
oblika oscilovanja na "susednih" 1900 min™".
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Slika 6.91 — Fluktuacije ugaonih brzina kolenastog vratila motora
na rezimu praznog hoda

Prikazani rezultati upucuju na zaklju¢ak da torzione oscilacije datog dinamickog
sistema 1maju vidan uticaj na fluktuacije ugaonih brzina krajeva kolenastog vratila. Kod
uobiCajenih konstrukcija manjih, po snazi ne preterano forsiranih motora namenjenih
komercijalnoj upotrebi, nivo torzionih oscilacija je znatno manji posto kolenasta vratila
tih motora imaju vecu torzionu krutost. Vredi se podsetiti da je torziona krutost obrnuto
proporcionalna duZini kolenastog vratila, odnosno duzini odgovaraju¢eg odsecka
kolenastog vratila. Uticaj ukupnog momenta na varijacije ugaonih brzina je u tom
slucaju primaran, a kolenasta vratila takvih motora se u dinami¢kom smilu ponaSaju
dosta blisko krutim telima.
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6. Analiza medusobne zavisnosti pobodnih momenata i ugaonih brzina KV

Na slict 6.91 je pokazan primer izmerenih ugaonih brzina na krajevima kolenastog
vratila datog motora na rezimu praznog hoda. U ovom slucaju 1 inercijalne 1 gasne sile
su niskog intenziteta (samim tim 1 ukupni pobudni moment, ¢ime su stvoreni uslovi da
se kolenasto vratilo ispitivanog motora, u dinami¢kom smislu, priblizi krutom telu. O
tome svedocCi 1 dijagram relativnog uvijanja kraja kolenastog vratila prema koc¢nici u
odnosu na slobodni kraj koji je prikazan na slici 6.92. Pri ovakvim uslovima rada
motora maksimalna amplituda relativnog uvijanja krajeva KV iznosila je svega 0,506
stepeni KV, §to je npr. za oko pet puta manje nego u sluaju nominalnog rezima
(slika 6.24). Dijagram amplituda harmonika izmerenih ugaonih brzina kolenastog
vratila (slika 6.93) pokazuje dominantnost 6. 1 12. motorskog harmonika nad svim
ostalim, Sto nije zabeleZeno ni u jednom slucaju ispitivanja na SBK kada kolenasto
vratilo mnogo snaznije torziono osciluje.
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Slika 6.92 — Relativno uvijanje kraja kolenastog vratila prema koc¢nici u odnosu na
slobodni kraj na reZimu praznog hoda motora
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Slika 6.93 — Amplitude harmonika ugaonih brzina kolenastog vratila motora na reZimu
praznog hoda
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7. Definisanje ekvivalentnog dinamicko-torzionog sistema

7.1 Osnovni principi

Da bi se izbegla nedozvoljena naprezanja elemenata nekog mehani¢kog sistema koji
torziono osciluje, neophodno je, u fazi projektovanja takvog sistema, proracunom
odrediti, pre svega, sopstvene frekvencije 1 frekvencije pobude, odnosno kriticne
brojeve obrtaja obrtnih vratila u tom sistemu. Tipi¢ni primeri torziono-oscilatornih
sistema su sistemi u kojima je motor pogonski agregat (motor u sprezi sa motorskom
ko¢nicom na probnom stolu, motor kao pogonski agregat u vozilu, brodu, avionu, itd).

Motor sam po sebi predstavlja slozen oscilatorni sistem, €iji ekvivalentni torzioni
sistem, u svojoj najsloZenijoj varijanti, neizbezno mora predstavljati razgranat sistem.
Primeri slozZenih, razgranatih EDTS za tipi¢ne konstrukcije oto motora sa Sest cilindara i
dizel-motora sa Cetiri cilindra su date na slikama 7.117.2.

Ventilator Hidraulina spojnica Elasticna spojnica
(R o |
1 il Pumpa za n 1 l
ubrizgavanje
Bregasto vratilo za izmenu radne materije FupEasi par
Prigudivat torzionih /
oscilacija ]‘ ] .l T I ] 9
A I R T
Motor SUS s
Pogon generatora Kompresor

Slika 7.1 —=EDTS oto Sestocilindarskog motora sa pomo¢nim agregatima [5]

Ventilator Hidraulitna spojnica Elastitna spojnica
31 ] T
.l il Pumpa za
ubrizgavanje I

Bregasto vratilo za izmenu radne materije

" i 4 - upt‘:asti par
Prigusivat torzionih /
oscilacija
J R A S D O
-1 1 [} L 4
5 B g B g g
Motor SUS s
Pogon generatora Kompresor

Slika 7.2 —EDTS cetvorocilindarskog dizel-motora sa pomo¢nim agregatima [5]
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7. Definisanje ekvivalentnog dinamicko-torzionog sistema

Medutim, kada se motor posmatra kao oscilatorni sistem, ili deo sloZenijeg oscilatornog
sistema, iz prakti¢nih razloga se fokus postavlja na njegovo kolenasto vratilo koje je
zbog svoje specificne geometrije, 1 u toku rada stalno prisutne pobude, glavi izvor
torzionih oscilovanja. Ostali podsistemi motora se pri tome redukuju u odnosu na
kolenasto vratilo, poStuju¢i opsSte usvojena pravila da se pri tome ne poremeti bilans
energija u realnom i ekvivalentnom sistemu, a sve to u skladu sa usvojenim
principijelnim konceptom matematickog modela koji se namerava postaviti. U
inZenjerskoj praksi se obi¢no primenjuju dva principa za formiranje 1 reSavanje
jednacina oscilovanja kolenastog vratila motora, odnosno celog dinami¢kog sistema u
koji je uklju¢eno kolenasto vratilo motora.

Prvi podrazumeva uproScavanje 1 idealizaciju posmatranog mehanickog sistema za
prenos snage sa motora na potrosac. Upros¢avanje se svodi na to da se realan torziono-
oscilatorni sistem zameni jednostavnijim sistemom, istih dinamickih karakteristika, koji
se naziva ekvivalentni dinamicko-torzioni sistem (EDTS). U tom slu¢aju deo EDTS koji
se odnosi na kolenasto vratilo motora se sastoji od odseCaka vratila konstantnog
precnika 1 zanemarljive mase, ali iste torzione krutosti kao kod realnih delova vratila 1
koncentrisanih masa (ili diskova) ¢iji momenti inercije moraju biti jednaki momentima
inercije realnih delova kolenastog vratila koji su zamenjeni tim koncentrisanim masama.
Rezultat takve idealizacije je model sa kona¢nim brojem stepeni slobode ¢ije kretanje se
moze opisati matematickim modelom zasnovanom na sistemu linearnih diferencijalnih
jednacina. Upravo takav model je koriS¢en u ovom radu.

Drugi princip se zasniva na posmatranju realnog oscilatornog sistema kao slozenog
elasticnog tela sa beskonatno mnogo stepeni slobodi, ¢ije je torziono oscilovanje
opisano sistemom parcijalnih diferencijalnih jednacina. Specijalizovani racunarski
programi razvijeni tokom poslednjih nekoliko decenija pruzaju mogucénosti za uspesno
reSavanje 1 najslozenijih sistema diferencijalnih jedna¢ina matriénim metodama, kao 1
analizu oblika oscilovanja sistema.

Za pravilno definisanje ekvivalentnog dinamicko-torzionog sistema vazno je pravilno
definisati sve njegove karakteristicne veli¢ine kao $to su: duZine, momenti inercije,
krutosti 1 prigusenja.

7.2 Ekvivalentne duzine i krutosti

Ekvivalentni dinamiCko-torzioni sistem se sastoji od virtuelnog vratila (ili sistema
virtuelnih vratila) sa koncentrisanim masama (ili diskovima) pri¢vr§¢enim na
odredenom rastojanju. Rastojanje izmedu koncentrisanih masa ili diskova se naziva
ekvivalentnim duzinama. Koncentrisane mase ili diskovi moraju imati jednake
momenate inercije kao i1 odgovarajuce realne mase. Ekvivalentne duzine se odreduju iz
uslova jednakosti potencijalnih energija realnog i ekvivalentnog dela vratila prema
izrazu [5]:

M- 9] == [M, - 9] (7.1)

N |-
N |-

gde je: M;—moment torzije [Nm], a 9—ugao uvijanja tj. torzije [rad]. Indeksi E 1 R se
odnose na ekvivalentan, odnosno realan elementarni deo vratila dinamicko-torzionog
sistema.




7. Definisanje ekvivalentnog dinamicko-torzionog sistema

Za ugao uvijanja tj. torzije, elementarnog dela vratila dinamicko-torzionog sistema se
koristi formula koja se odnosi na cilindri¢na vratila konstantnog poprecnog preseka
[5, 22]:

Ml _ Mg

=G-_IO_c=Mt.e (72)
gde je: G—modul klizanja [N/m?], I,—polarni moment inercije popreénog preseka vratila

[m*], c—torziona krutost vratila (c = G - I,/] [Nm/rad]), e—torziona elasti¢nost vratila
(e = % [rad/Nm]) i [-duzina vratila [m].

Iz jednacina (7.1) 1 (7.2) sledi da se jednakost potencijalnih energija ekvivalentnog i
realnog dinamicko-torzionog sistema svodi na jednakost torzionih krutosti ekvivalentnih
1 stvarnih delova njihovih vratila:

(), = (), ™

Ako se za ekvivalentno vratilo usvoji isti materijal kao 1 kod realnog, sledi da su moduli
klizanja identi¢ni (G = Gg), pa se iz jednacine (7.3) moze dobiti ekvivalentna duzina
dela vratila EDTS koji se razmatra:
lp =g - 2E (7.4)
Ior

gde je: lp—duzina dela vratila ekvivalentnog dinamicko-torzionog sistema [m], [z—
duzina dela vratila realnog sistema [m], I,g—polarni momenti inercije realnog vratila
[m*] i Ioz—polarni momenti inercije dela vratila ekvivalentnog torziono-dinami¢kog
sistema [m’].

Pri aproksimaciji kolenastog vratila motora njegovim ekvivalentom, za spoljni i
unutrasnji precnik virtuelnog vratila se usvajaju odgovaraju¢e vrednosti spoljnjeg i
unutrasnjeg preCnika oslonackog rukavca realnog kolenastog vratila. Polarni moment
inercije poprecnog preseka karakteristicnog odsecka kolenastog vratila se, dakle, racuna
primenom formula [22]:

fop = 2L¥)T (7.5)

p=7 (7.6)

D

gde je Dy—spoljasnji precnik oslonackog rukavca kolenastog vratila [m], a d,—unutrasnji
precnik oslonackog rukavca kolenastog vratila [m] za Suplja kolenasta vratila.

Ukoliko na realnom vratilu postoje Zlebovi ili stepenasti prelazi sa veceg na manji
precnik, njegova se krutost umanjuje zbog koncentracije napona. U tom sluc¢aju, moraju
se uvoditi popravni koeficijenti koji zavise od odnosa veceg 1 manjeg precnika, kao i od
veli¢ine prelaznog radijusa.

SloZeni oblici vratila razlazu se na elementarne delove za koje se mogu sracunati
ekvivalentne duzine. U tom slucaju je ugao uvijanja sloZzenog dela jednak zbiru uglova
uvijanja n elementarnih delova:

9 =29 (7.7)
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Torziona elasticnost, kao veli¢ina obrnuto proporcionalna torzionoj krutosti, nekog
geometrijski slozenog dela, jednaka je zbiru torzionih elasti¢nosti n elementarnih
delova 1 predstavlja se izrazom:

1 1
E: Z?zlc—i: e (78)
Ekvivalentna duzina vratila, ugradenog iza reduktora (uporno, meduvratilo, propelersko
vratilo, itd.), takode se proracunava na osnovu jednakosti potencijalnih energija, po
formuli:

log = lp 1% 7 (7.9

IoR . 57
gde je: i—prenosni odnos reduktora, é—popravni koeficijent s obzirom na elasti¢nost
zuba, oboda i diskova zupc¢anika (¢ =0,9 - 1,0) [5].

Ekvivalentne duzine i krutosti slozenih oblika vratila 1 drugih delova realnog sistema
mogu se odredivati na tri nacina: eksperimento, numerickim metodama (npr. metoda
konac¢nih elemenata) 1 empirijskim formulama [4, 5].

Eksperimentalne metode se zasnivaju na tome da se jedan kraj vratila fiksira, a na
drugom kraju se deluje poznatim momentima uvijanja. Za razli¢ite vrednosti momenta
uvijanja dobijaju se odgovarajuc¢i uglovi uvijanja, a potom iz jednacine (7.2) izraCunava
krutost vratila c. Zbog male vrednosti ugla uvijanja ¢esto se prave greske u ocitavanju,
pa je potrebno napraviti viSe merenja 1 kao konanu vrednost uzeti srednju vrednost
torzione krutosti. Posto se usvaja da je poprecni presek ekvivalentnog vratila identi¢an
popre¢nom preseku oslonackog rukavca realnog kolenastog vratila, ekvivalentna duzina
se racuna po formuli [6]:
1, = St (7.10)

Cc

Slika 7.3 — Skica realnog kolena kolenastog vratila
1 njemu ekvivalentnog cilindri¢nog vratila

Na slici 7.3 su prikazane skice jednog realnog kolena kolenastog vratila i njemu
ekvivalentnog cilindri¢énog vratila. Poluempirijskim jednafinama se odreduju duzine
cilindricnog vratila (ekvivalentne duZine), tako da to cilindriéno vratilo ima istu
torzionu krutost kao realan odsecak kolenastog vratila. One su dobijene kombinacijom
eksperimentalnih 1 racunskih metoda, i1 treba ih koristiti prema preporukama autora
[5, 6]. Pri upotrebi ovih jednacCina potrebno je poznavati dimenzije kolenastog vratila.
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7. Definisanje ekvivalentnog dinamicko-torzionog sistema

Sto se tie osobina materijala kolenastog vratila, u poluempirijske jednadine su
ugradene za &elik uobiGajene vrednosti modula klizanja (G = 810000 daN/cm®) i modula
elasti¢nosti (E = 2100000 daN/cm’).

Slika 7.4 — Pojednostavljen model odsecka (kolena) kolenastog vratila sa uglovima
uvijanja [5]

Sve te poluemptrijske jednacine se zasnivaju na upros¢enim modelima karakteristi¢nih
odsecaka (kolena) kolenastog vratila za koje je ekvivalentnu duzinu i torzionu krutost
moguce dobiti racunskim putem. Zatim se uvodenjem razli¢itih korekcija 1 popravnih
faktora te jednacine koriguju kako bi se rezultati proracuna Sto vise priblizili rezultatima
neposrednog merenja. Na slici 7.4 je prikazan pojednostavljen model karakteristi¢nog
odsecka (kolena) kolenastog vratila sa uglovima uvijanja oslonackih rukavca (9,,),
ramena (9,) 1 leteeg rukavca (9-), gde ramena imaju oblik pravilnog paralelopipeda.
Ovim se karakteristicni odsecak kolenastog vratila aproksimira sa skupom jednostavnih
elemenata (cilindara 1 paralelopipeda) za koje je moguce relativno jednostavo izvrSiti
proracun ekvivalentnih duZina i torzionih krutosti [22]. Na bazi jednacina (7.7) 1 (7.10),
nakon uzimanja uobic¢ajenih vrednosti za modul klizanja G 1 modul elasti¢nosti E koje
se odnose na celik, moZe se dobiti jednacina za odredivanje ekvivalentne duZine
pojednostavljenog modela odsecka kolenastog vratila prikazanog na slici 7.4, sa
oznakama dimenzija predstavljenim na slici 7.3 [5, 6]:
lp = D¢ - (i + 1+ 222 (7.11)

D§—d¢ D-dt¥  hb3

Za jednacinu (7.11) se moZe re¢i da je bazna jednacina na osnovu koje su postavljene
sve, najcesce koriS¢ene, poluempirijske jednacine. Popravkama jednacine (7.11) kroz
poluempirijske jednaCine, uzimaju se u obzir detalji koji su zanemareni u jednacini
(7.11), a bitno utiCu na torzionu krutost karakteristicnih odsecaka kolenastog vratila:
realan oblik 1 geometrija ramena, preklop leteceg 1 oslonackog rukavca, radijusi
zaobljena, itd.

Posto se usvaja da je poprecni presek ekvivalentnog, cilindricnog vratila identiCan
poprecnom preseku oslonackog rukavca realnog kolenastog vratila, sa poznatom
ekvivalentnom duZinom nije teSko odrediti torzionu krutost ekvivalentnog vratila,
odnosno realnog karakteristicnog odsecka kolenastog vratila:

CE =Cg = GlI_an (7.12)
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Tabela 7.1 — Poluempirijske jednaline za izraCunavanje ekvivalentnih duzina
piry J y
karakteristicnih odseCaka KV [10]

autor jednacina

Vilson lp+04-D, L, +04-D; R-02-(D,—Dy)
. I =D¢ - + .
(Wilson) r=Do ( Di—a D - o (7.13)
- / L +015-Dy 1,+015-D; \I
E— Yo" IR 2 IR 2
o -0 -
. 0 1
Tuplin 2. h—015-(D,+dy) R 065-D\  (7-14)
e 0%
0,016
+ —
h?-b
.. . lo+o'6'D()z(;h 0,8-ll+0,2-ka° R R
Zimjanenko lp=Dg- i —da + DT M D, (7.15)
l,+09-h [,+09-h 093-R
Timosenko l :D4-(° e e S ) 7.16
E- 70\ D¢ - di D} —d} h- b3 (7.16)
L = ps. (0t 027Dy 1+027-D, 007 (1, +0,27-D,)?
Jakobson B0 DE — d? D¥—a? D¥ —a? .17
07-R .
Jakobson ’
( ) )
l l 093-R
— D4 0 + 1 '
Sautvel 's = Do D¢—di  Df—df NWE
R-L (7.18)
hwell +
(Southwell) (DF — aty. 0,588 + I, - (DF — d¥)
17 % h-b-(h? +D)

Helt = pt. (lo +04-h 1096-1;, 128- R) (7.19)
(Heldt) E-70 D¢ —dt  Df—dt h-b3 '
Karter R (lo +08-h 075-L 15 R) (7.20)
(Carter) Eo70\ D§—-ds  Df—df  h-b3 :

l l 0,07 -3 R
— 4, 0 1 ’ 1 .
b = Do (Dg — @ DF—ar TrE(r—an T h-b3)
B.I.C.E.R.A B (7.21)
k= 115.8-Dg R + 0,439

Postoji veliki broj poluempirijskih jednacina za odredivanje ekvivalentne duZine
karakteristicnog odseCka kolenastog vratila koje su predlozili razli¢iti autori. Ovo
govori da ne postoji univerzalna jedna¢ina kojom bi se sa dovoljnom ta¢no$¢u pokrila
sva konstruktivna izvodenja kolenastih vratila motora. Tacnije receno, autori ovih
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poluempirijskih jednadina su svoje jednacine prilagodavali konkretnim kolenastim
vratilima koja su bili predmet njihovog interesovanja, 1 pri tome su specificirali osnovne
konstruktivne karakteristike tih vratila 1 namenu motora u koje su ona ugradena. Na
potencijalnim korisnicima tih jednacina je da prouce sve raspoloZive jednacine, i da od

.....

karakteristikama konkretnom kolenastom vratilu.

U tabeli 7.1 su data imena autora 1 poluempirijske jednaCine za izracunavanje
ekvivalentnih duzina karakteristiénih odsecaka koje su ti autori predloZili.

Ekvivalentne krutosti sloZenih geometrijskih oblika, kakvo je kolenasto vratilo motora,
mogu se odredivati 1 metodom konacnih elemenata (MKE). U tu svrhu se projektuje
solid model jednog kolena, ukoliko je kolenasto vratilo izvedeno sa jednakim kolenima.
U zavisnosti od programskog paketa koji se koristi za prora¢un MKE, od korisnika se
mogu zahtevati odredena pojednostavljenja koja nece bitno uticati na rezultat, a odnose
se na pojedine radijuse zaobljenja 1 otvore. MKE je analogna eksperimentalnom
odredivanju torzione krutosti, gde se prednji kraj karakteristicnog odsecka kolenastog
vratila fiksira, a zadnji kraj se opterecuje odredenim momentom uvijanja. Na osnovu
dobijenog ugla uvijanja i poznatog momenta, odreduje se torziona krutost odsecka KV:

— Mt
c= (7.22)

Medutim, iskustva autora ovog rada su takva da MKE pokazuje veliku osetljivost na
grani¢ne uslove, $to je u potpunosti saglasno sa zapazanjima opisanim u referenci [2].
Pod grani¢nim uslovima se podrazumeva stepen slobode kretanja zadnjeg kraja
karakteristicnog odsecka KV. U realnim uslovima to u stvari predstavlja zazor izmedu
oslonackog rukavca i njegovog lezista. Za dva ekstremna slucaja:

— potpuno slobodan zadnji kraj karakteristicnog odsecka KV 1
— potpuno fiksiran zadnji kraj karakteristicnog odsecka KV bas kao 1 prednji,

razlike u proracunatoj torzionoj krutosti su takve da se u drugom slucaju dobija za
92,61% veca vrednost nego u prvom slucaju (tabela 7.3). Realne vrednosti zazora, o
kome je rec, je kod razradenog motora nemoguce proceniti, bez njegovog rasklapanja.

Generalno se moZe zakljuciti da problem odredivanja torzione krutosti karakteristicnog
odsecka KV nije ni malo jednostavan, i da se mora koristiti viSe raspolozivih metoda.
Oslanjanje samo na vrednosti torzionih krutosti dobijene MKE, ako nisu uzete u obzir
srvarne vrednosti zazora izmedu oslonackog rukavca 1 njegovog leZiSta, ne garantuje da
je torziona krutost procenjena sa dovoljnom tac¢no$¢u. Najtacniju vrednost je realno
oCekivati iz matematickog modela kretanja oscilatornog sistema u kome je motor
sastavni deo, nakon identifikacije nepoznatih parametara ekvivalentnog dinamicko-
torzionog sistema.

I na kraju, treba ista¢i da karakteristicni odsecak kolenastog vratila, koga Cine dve
polovine oslonatkog rukavaca, dva ramena 1 lete¢i rukavac (slika 7.3 levo), po
karakteristikama krutosti potpuno odgovara odseCku koji sainjavaju dve polovine
lete¢ih rukavaca, dva ramena 1 jedan kompletan oslonacki rukavac [5]. Ovakav
zakljucak proizilazi iz jednacine (7.11), 1 moZe biti od koristi pri formiranju EDTS.
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7.3.  Ekvivalentni moment inercije razgranatih torzionih sistema

i
L, o Igi, oy | Ik, g2 5 I, ot

ERlE
C’Lm CLCEI_CEZJ

Slika 7.5 - Sematski prikaz realnog (a) i ekvivalentnog (b) sistema prenosa snage sa
jednostepenim reduktorom

Sistemi kod kojih se obrtni moment prenosi sa jednog na drugo vratilo pomocu sistema
zupCanika nazivaju se razgranati sistemi. Ve¢ je re€eno da motor sa stanoviStva
torzionih oscilacija predstavlja jedan vrlo slozen razgranat sistem. Pri analizi torzionih
oscilacija ovakvih sistema potrebno je podsisteme u kojima imamo spregnuta vratila
zameniti jednim ekvivalentnim vratilom, tj. linijskim sistemom. U aplikacijama motora
kao pogonskog agregata, najceSce se obrtni momenti sa jednog vratila prenose na drugo
pomoc¢u jednostepenog zupdastog prenosnika. Sematski prikaz realnog i ekvivalentnog
sistema prenosa snage sa jednostepenim reduktorom prikazan je na slici 7.5. Realan
sistem se sastoji od dva vratila, pogonskog i gonjenog, koji se obréu ugaonim brzinama
w, 1 w,. Na ovim vratilima se nalaze pogonski 1 gonjeni zupcanici (diskovi), dok dva
spregnuta diska predstavljaju zupcanike reduktora. Deformacije zupcastog para realnog
sistema sa slici 7.5 se zanemaruju.

Da bi se ovakav realan sistem zamenio ekvivalentnim, mora se ispuniti uslov jednakosti
kinetiCkih 1 potencijalnih energija realnog 1 ekvivalentnog sistema. Prema oznakama na
slici 7.5, kineticka 1 potencijalna energija realnog sistema su [5]:

Ey =3 [oy - (e — )2 + ¢ - (a4 — 3)7] (7.23)
Ek:%'[l'dlz + ]y by dyt ]y dy (7.24)
gde su:

Jj—momenti inercije diskova realnog sistema (j = 1, 2, 3, 4) [kg'm’],

a;—uglovi obrtanja diskova realnog sistema (j = 1, 2, 3, 4) [rad],

@,—ugaone brzine diskova realnog sistema (j = 1, 2, 3, 4) [rad/s],

c1, C;—torzione krutosti pogonskog 1 gonjenog vratila realnog sistema [Nm/rad].

Prenosni odnos zupcCastog para i moze se izraziti i preko odgovarajucih uglova obrtanja
ili ugaonih brzina:
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=2=% (7.25)

az  d3

UvrStavanjem jednacine (7.25) u jednacine (7.23) 1 (7.24) dobijaju se jednacine:

E, = 1, [C1 (ay —ay)? +c, - (a4 — —)2] (7.26)

2 i
E, = % []1 cdy (]2 + {_3) cdy ]y 0542] (7.27)

Da bi se zadovoljio uslov jednakosti kineti€¢kih 1 potencijalnih energija realnog 1
ekvivalentnog sistema (slika 7.5), moraju se ispuniti slede¢i uslovi:

g1 — Ay, Ay — U2, Opz — 0y ° 1
_ _ J _J
Jer = )1, Je2 =]+ i_z’ Jez = 74 (7.28)
Cg1 — C1, Cg2 — C2
gde su:

Jegj—momenti inercije diskova ekvivalentnog sistema (j = 1, 2, 3) [kg'm’],
ag;j—uglovi obrtanja diskova ekvivalentnog sistema (j = 1, 2, 3) [rad],

Cg1 1 cgp—torzione krutosti odsecaka vratila ekvivalentnog sistema [Nm/rad].

Ako se izrazi (7.28) uvrste u jednacine (7.26) 1 (7.27) dobija se potencijalna i kineticka
energija ekvivalentnog sistema sa jednim vratilom:

1

Ep = E : [CEl : (aEZ - aEl)z + Cgp * ((XE3 - 0(52)2] (729)

E, = % []1 cdy (]2 + {_3) cdy ]y 0542] (7.30)

U literatuti se mogu naci primeri svodenja komplikovanijih varijanti prenosnika od
jednostavne jednostepene varijante date na slici 7.5 [5], ali se 1 u tim sluajevima
svodenje razgranatog sistema na linijski sistem moze izvrSiti na opisani nacin, pri cemu
se prikazani postupak ponavlja onoliko puta koliko razgranati sistem ima grana, sve dok
se on ne svede na prosti linijski sistem.

7.4  Umanjenje broja masa EDTS

Vrlo Cesto se javlja potreba da se neki linijski EDTS sistem dobijen redukcijom
pocetnog, slozenog, razgranatog sistema svede na jednostavniju varijantu sa manje
masa. Ekstremni slucaj je da se ceo motor zameni jednom inercijalnom masom, i takve
varijante EDTS su na sasvim zadovoljavaju¢i nacin posluzile svojoj nameni u
referencama [24] 1 [25]. I u samom postupku svodenja slozenog, razgranatog EDTS na
prostiju linijsku varijantu, proces pojednostavljivanja je pracen stalnim saZimanjem
masa odredenog broja masa u jednu masu. Za definisanje matemati¢kog modela
torzionog sistema opisanog u ovom radu linijski EDTS od devet inercijalnih masa (slika
7.13) nije povoljan, iako se toj varijanti EDTS ne moZze naci principijelna zamerka.
Najbolji pokazatelj da je EDTS sa devet inercijalnih masa regularno usvojen je da su se
dobijene frekvencije slobodnog oscilovanja proratunate metodom Holcera skoro
savrSeno poklopile sa eksperimentalno odredenim vrednostima. Tek kada je izvrSena
redukcija tog EDTS na jednostavniju varijantu od sedam inercijalnih masa (slika 7.41),
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uspeSno je definisan matemati¢ki model dinami¢kog ponaSanja torzionog sistema u
kome je motor njegov sastavni deo.

S ™~ J7
//J1 J2 Js \ /i Js %6
‘ Ci I C2 I \Csf I Ca I Cs ) Cs
J '
\ ' /N /
~ \J . e S \L - -~ J
Job' Job'" !
CTI:.' Cop"
|
Joo Jr
Cob

Slika 7.6 — Metod umanjenja broja masa EDTS sa sedam masa

I metod umanjenja masa se zasniva na uslovu obezbedenja jednakosti kinetickih 1
potencijalnih energija pocetne, slozenije varijante EDTS 1 njegove jednostavnije
varijante. Moment inercije mase nastale objedinjavanjem je jednak zbiru momenata
inercije masa koje se objedinjuju:

Job = 2 (7.31)

Krutost vratila koje spaja objedinjene masa racuna se kao:
1 1

— =)= 7.32

Cob Z Ci ( )
Na slici 7.6 slikovito je prikazan primer svodenja jednog EDTS sa sedam inercijalnih
masa na EDTS sa dve inercijalne mase. Ovaj primer bi se mogao direktno vezati za
torzioni sistem koji je razmatran u ovom radu, ako bismo iz nekog razloga imali potrebu
da identifikovani EDTS sa sedam inercijalnih masa svedemo na jednostavniju varijantu
od dve inercijalne mase. U tom sluc¢aju prva inercijalna masa bi predstavljala ceo motor,
a druga inercijalna masa bi se odnosila na ko¢nicu.

Za EDTS sa dve mase prikazan na slici 7.6 moze se primeniti relativno jednostavna
jednacina kojom se priblizno procenjuje kruzna frekvencija slobodnog oscilovanja [6]:

(1)51 — COb'(]0b+]7) (733)
\j Job"J7

Tacnija vrednost kruzne frekvencije slobodnog oscilovanja ¢e se dobiti ako se desna
strana jednacine (7.33) pomnoZi korekcionim faktorom z, kojim se uzima u obzir broj
objedinjenih masa. Preporucene vrednosti korekcionog faktora z su date u tabeli 7.2.

Tabela 7.2 — PreporuCene vrednosti faktora z pri umanjenju broja masa EDTS [10]

broj objedinjenih masa 2 3 4 6 8
korekcioni faktor z 1,07 1,08 1,10 1,10 1,11
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Faktor korekcije z nije koriS¢en u ovom radu, ali se ovde Zelela skrenuti paznja da svaki
postupak umanjenja masa (redukcije) povlaéi za sobom razlike u osobinama slozenije i
jednostavnije varijante EDTS, i te razlike su izrazenije $to je veci broj inercijalnih masa
koje se objedinjuju u jednu masu.

7.5. Definisanje EDTS za realan dinami¢ko-torzioni sistem ispitivan u ovom radu

7.5.1 Opis realnog dinami¢ko-torzionog sistema

vratio2_

=
W
= = ] g 225,
W ﬂﬂﬂluﬁ*ﬁ@} %
=

koni¢ni |——
zupecanik

Lo odsedak KV ‘|'
| odseéak KV_|_odse¢ak KV_| odsetak KV_| odseiak KV_| odsecak KV_| odsecak KV_|
kolenasto vratilo ratilo 1 kardansko vratilo koénica
o

Slika 7.7 — Sematski prikaz realnog sistema na kojem je vrieno ispitivanje

Slika 7.8 — Virtualni model sistema vitkih vratila i koni¢nih zup¢anika preko kojih se
pokrecu svi vitalni motorski podsistemi osim pumpe visokog pritiska

Sematski prikaz realnog dinamic¢ko-torzionog sistema na kome su vrSena ispitivanja, je
dat na slici 7.7. Gledano sa leve strane, njega Cine:
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— Koni¢ni zupcanik fiksno vezan za umetak na slobodnom kraju kolenastog
vratila. Preko njega se sistemom vitkih vratila 1 koni€nih zupcanika pokrecu svi vitalni
motorski podsistemi osim pumpe visokog pritiska (razvodni mehanizam, pumpa za ulje,
pumpa za rashladnu te¢nost motora, pumpa za rashladnu te¢nost meduhladnjaka usisnog
vazduha, razvodnik vazduha za startovanje motora i1 pumpa za odzraivanje kartera
motora). Virtuelni model (modeli solida) naznaCenih elemenata je prikazan na slici 7.8.
- Kolenasto vratilo sa odgovaraju¢im zajednickim krivajnim mehanizmima za
naspramne cilindre leve 1 desne strane motora (slika 3.3). Na kolenastom vratilu se
moze izdvojiti pet identi¢nih, karakteristicnih odsecaka, koje ¢ine dve polovine
oslonackog rukavaca, dva ramena 1 lete¢i rukavac (slika 7.9 b). Prvi odsecak kolenastog
vratila nije identiCan ostalim karakteristicnim odse¢cima (slika 7.9 a) pa ¢e se taj deo
KV posmatrati kao poseban element. Krajnji odseCak KV (slika 7.9 c) se sastoji iz
karakteristicnog odsecka i1 osnosimetri¢nog dela kao §to je to prikazano na slici 7.10. Na
slici 7.11 je joS jednom prikazan krajnji osnocilindricni deo KV sa elementima koji su
za njega fiksirani:
e (Cilindri¢ni zup€anik sa pravim zubima vezan vij¢anim elementima za kolenasto
vratilo iza poslednjeg kolena. Ovim zupCanikom se preko posebnog reduktora
pokre¢e pumpa visokog pritiska. Momenti inercije masa koje se pokrecu
posredstvom ovog zupcanika se moraju redukovani u odnosu na kolenasto vratilo 1
pridodati momentu inercije susedne inercijalne mase.
e Masivna kruta spojnica postavljena na samom desnom kraju kolenastog vratila.
Veza sa kolenastim vratilom je ostvarena preko konusa koji su pritegnuti momentom
od preko 1000 Nm. Na spojnicu je preko povezujucih elemenata pri¢vrséen
nazubljeni disk za merenje ugaone brzine. Sama spojnica predstavlja sloZzen sklop sa
unutrasnjim ozlebljenjem za vezu sa slede¢im elementom u nizu—kratkim
ozlebljenom vratilom.
— Kratko, vitko vratilo ozlebljeno sa obe strane (moze se jasno videti na slici 7.12,
a na slici 7.7 oznaceno je kao vratilo 1. Ovo vratilo predstavlja vezu izmedu krute
spojnice (tj. kolenastog vratila) 1 slede¢eg elementa u sistemu—uleziStenog vratila.
— UleziSteno vratilo koje je na slici 7.7 oznafeno kao vratilo 2 se jasnije moze
videti na slici 7.12. Ovaj element sa leve strane takode ima unutrasnje oZlebljenje koje
odgovara oZlebljenu kratkog vratila (vratilo 1), kao 1 zavarene pririrubnice sa obe strane.
— Dugacko kardansko vratilo ¢ija je leva prirubnica vij¢anim vezama povezana sa
prirubnicom uleZiStenog vratila, a desna sa prirubnicom vratila spojenog sa kolom
hidrauli¢ne koc¢nice.
— Poslednji element sistema je hidraulicna ko¢nica SCHENK serije DYNABAR
D1200.

Slika 7.9 — Virtuelni model prvog odsecka (a), karakteristicnog odsecka (b) 1 krajnjeg
odsecka (c) kolenastog vratila
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a b C

Slika 7.10 — Razdvajanje krajnjeg odsecka kolenastog vratila na karakteristicni odsec¢ak
1 krajnji osnocilindri¢ni odsecak kolenastog vratila

Slika 7.11 — Krajnji osnocilindri¢ni deo KV sa elementima pogona PVP, rotiraju¢im
elementima PVP, krutom spojnicom i nazubljenim diskom za merenje ugaone brzine

Slika 7.12 — Vitko vratilo oZlebljeno sa obe strane (vratilo 1) i uleziSteno vratilo (vratilo
2) sa zavarenim pririrubnicama na obe strane
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7.5.2 EDTS za dinamicki sistem ispitivan u ovom radu

Cz Cs-C2

k2 ks = ko

Slika 7.13 — Sematski prikaz EDTS sa devet inercijalnih masa

Sematski prikaz EDTS koji treba da zameni realni, ispitivani oscilatorni sistem,
prikazan je na slici 7.13. EDTS je projektovan na osnovu principa o jednakosti kineticke
1 potencijalne energije sa realnim oscilatornim sistemom iz ¢ega proizilazi da momenti
inercije pojedinih masa (J; do J9) 1 torzionih krutosti vratila koji povezuju te mase (c;
do cg) realnog i ekvivalentnog sistema moraju biti identicni.

Moment inercije prve mase (J;) je ekvivalentan momentu inercije koni¢nog zupcanika i
umetka na slobodnom kraju kolenastog vratila za koji je koni¢ni zup€anik fiksno vezan.
Da bi se izbeglo uvodenje razgranatog ekvivalentnog sistema, momenti inercije svih
elemenata koji se pokrecu preko pomenutog koni¢nog zupcCanika (slika 7.8) su
redukovani u odnosu na poduznu osu kolenastog vratila i pridodati momentima inercije
koni¢nog zupcanika i umetka kolenastog vratila za koji je zup€anik vezan.

Moment inercije druge mase (J,) sadrzi moment inercije prvog odsecka kolenastog
vratila (slika 7.9 a) koji ima neSto vecu Supljinu na levom oslonaCkom rukavcu, pa se
nemoZe re¢i da u sebi sadrzZi originalan karakteristican odsecak kolenastog vratila (slika
7.9 b). Pored toga, momentu inercije druge mase se mora pridodati promenljivi
momenta inercije klipnjaa i klipova prvog para naspramnih cilindara—/ s (@), ili
njegova srednja vrednost—/,s; (@), u zavisnosti od toga za $ta se EDTS koristi.

Momenti inercije (J3 do J;) su identi¢ni 1 dobijeni su kao zbir momenta inercije jednog
karakteristicnog odsecka kolenastog vratila (slika 7.9 b) 1 promenljivog momenta
inercije klipnjaéa i klipova odgovarajueg para naspramnih cilindara—/,g.;(a), ili
njegove srednja vrednost—/,s.; (@), takode u zavisnosti od toga za $ta se EDTS koristi.

Moment inercije osme mase (Jg) je ekvivalentan zbiru momenata inercije krajnjeg
osnocilindricnog dela kolenastog vratila, cilindricnog zupc€anika sa pravim zubima,
krute spojnice, nazubljenog diska za merenje ugaone brzine i momenata inercije
elemenata pogona PVP i rotiraju¢ih elementima PVP redukovanih na osu kolenastog
vratila.

I na kraju, moment inercije devete mase (/o) predstavlja zbir momenata inercije vitkog
vratila ozlebljenog sa obe strane (vratilo 1), uleziStenog vratilo sa zavarenim
pririrubnicama na obe strane (vratilo 2) prikazanih na slici 7.12, kardanskog vratila i
kola hidrauli¢ne kocnice.
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a b

Slika 7.14 — Pomeranja neuleziStenog kraja karakteristicnog odsecka kolenastog vratila
u pravcu y-ose (a) i z-ose (b) pri zadatom momentu uvijanja 2000 Nm (MKE)

Problem odredivanja ekvivalentnih torzionih krutosti povezujucih, virtuelnih vratila
EDTS je nesto slozeniji. Metodom konac¢nih elemenata su procenjene torzione krutosti
prvog odsecka (slika 7.9 a), karakteristicnog odsecka (slika 7.9 b) 1 krajnjeg odsecka
(slika 7.9 c) kolenastog vratila. Proracun je za karakteristi¢ni odsecak kolenastog vratila
(slika 7.9 b) izvrSen za dva grani¢na slucaja (uslova):

1) * uleziSten neoptereceni kraj i neuleziSten opterecen kraj,

2) ** uleziSten neoptereceni kraj i uleziSten opterecen kraj.

Primer odredivanja pomeranja u pravcima normalnim na poduznu x-osu (pravci y i z)
za uleziSten neoptereCeni kraj i neuleziSten opterecen kraj karakteristicnog odsecka
kolenastog vratila pri zadatom momentu uvijanja od 2000 Nm prikazan je na slici 7.14.
Na osnovu pomeranja kruznih povr$ina na krajevima odsecaka dobijenih MKE, nije bilo
teSko proceniti torzione krutosti 1 te vrednosti su za prvi grani¢ni uslov (uleziSten
neoptereceni kraj 1 neuleZiSten optereen kraj) za prvi odseCak (slika7.9 a),
karakteristicni odsecak (slika 7.9 b) i krajnji odsecak kolenastog vratila (slika 7.9 c) date
u tabeli 7.3. Pored toga, u tabeli 7.3 je data i1 vrednost torzione krutosti karakteristi¢nog
odseCka kolenastog vratila za drugi grani¢ni uslov (uleZiSten neoptereCeni kraj i
uleziSten opterecen krayj).

Tabela 7.3 — Torzione krutosti odseCaka kolenastog vratila dobijene MKE

granicni prvi odse¢ak KV karakteristicni odsecak krajnji odsecak KV
uslov (slika 7.9 a) KV (slika 7.9 b) (slika 7.9 c)
1)* 1 515 955 Nm/rad 1 599 912 Nmy/rad 1 283 656 Nm/rad
2)** — 3 081 582 Nm/rad —

Vec¢ je receno da realni granicni uslovi ne odgovaraju ni jednom od ekstremnih
predpostavljenih sluCajeva 1 oni u stvari predstavljaju realne vrednosti zazora izmedu
oslonackog rukavca 1 njegovog lezista. Ti zazori se mogu odrediti jedino rasklapanjem
motora, a u referenci [2] je za kamionske dizel motore u otezanim uslovoma rada
preporucena sledeca relacija za tacnije izraCunavanje torzione krutosti karakteristicnog
odsecka kolenastog vratila, koja bi za ovaj slucaj glasila:

Cy = Coylez — 0135 : (CZulez - CZneulez) (7-34)

Vrednost torzione krutosti karakteristicnog odsecka kolenastog vratila prema preporuci
datoj jednacinom (7.34) bi iznosila 2 562 997 Nm/rad.
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S druge strane, torziona krutost karakteristicnog odsecka kolenastog vratila se moze
proceniti na osnovu poluempirijskih formula. Za Suplja kolenasta vratila najpogodnija je
formula koju je predloZio Zimjanenko. Najpre se izraCunava eklvivalentna duZina
karakteristicnog odsecka kolenastog vratila prema jednacini (7.15), a torziona krutost se
dobija iz formule:

Ge'l Gpl
C2 — e (2 — r OF (735)
le le

Iyg je polarni moment popre¢nog preseka vratila koja spajaju usvojene mase (diskove)
ekvivalentnog torzionog sistema definisan jednac¢inama (7.5) 1 (7.6).

Za karakteristi¢ni odseCak kolenastog vratila ispitivanog motora, primenom formule
(7.15) koju je predlozio Zimjanenko, dobijene su slede¢e vrednosti:

- 1,=0281m
— I, =7,593818-10° m*
- ¢, = 2188965 Nm/rad

= 3500000 . — , ——
£ 1 - MKE neulezisten prednji i ulezisten zadnji kraj
§ 1 2 - empirijska formula Zimjanenka 3,0816E6
; 3000000 - 3 - preporuka data u referenci [2] - jednacina (7.34)
‘f 4 - MKE ulezisten i prednji i zadnji kraj
X A 2,563E6
$ 2500000 ]
o 2,189E6
87 7 —
S 2000000 —
1)
5 {1 1,59991E6
X
g 1500000
g -
2 1000000 —
X
S _
kel
N
& 500000
0 T T T T T
1 2 3 4

metoda proracuna
Slika 7.15 — Procena torzione krutosti karakteristicnog odsecaka kolenastog vratila

Procenjene vrednosti torzione krutosti karakteristicnog odsecaka kolenastog vratila u
zavisnosti od metode proracuna slikovito su predstavljene na slici 7.15.

Izmedu torzione krutosti karakteristicnog odsecaka kolenastog vratila ¢, (slika 7.9 b) 1
torzione krutosti prvog odsecka kolenastog vratila c¢; (slika 7.9 a), kori§¢enjem podataka
dobijenih iz proracuna MKE (tabela 7.3), mogla bi se postaviti sledeca korelacija:

_ 1515955
1599912

c (7.36)

1

Predpostavljeno je da ¢e realni grani¢ni uslovi na isti na¢in uticati na realne vrednosti
torzionih krutosti kako prvog tako 1 karakteristicnih odsecaka kolenastog vratila, s
obzirom na njihovu geometrijsku sli¢nost.
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Tabela 7.4 — PocCetna procena baznih parametara EDTS sa devet inercijalni masa

R. br. ] :
e kg-m2 Nm/rad

Koni¢ni zupc€anik: 0,0016270

Redukovani moment inercije pogona pomoénih uredaja: 0,007657
Umetak na KV: 0,001157

Ukupno: 0,010441

1515955
1599912 2

Odsecak kolenastog vratila: 0,077978
Josc1(@):0,092390
Ukupno: 0,170368

2

Karakteristiki odsecak kolenastog vratila: 0,077538
Josc1(a@): 0,092390
Ukupno: 0,169928

2

@kterisﬁki odsecak kolenastog vratila: 0,077538
]oscl(a): 0,092390
Ukupno: 0,169928

Karakteristiki odse¢ak kolenastog vratila: 0,077538
Josc1(a@): 0,092390
Ukupno: 0,169928

2

Karakteristiki odsecak kolenastog vratila: 0,077538
]oscl(a): 0,092390
Ukupno: 0,169928

Karakteristiki odsecak kolenastog vratila: 0,077538
]oscl(a): 0,092390
7. Ukupno: 0,169928

1283656

316256

Osnosimetri¢ni kraj KV: 0,021341

Zupcanik na KV za pogon PVP: 0,037731

Redukovani moment inercije pogona i elemenata PVP: 0,029499
8. Kruta spojnica: 0,058673

Nazubljeni disk sa veznim elementima: 0,130810

Ukupno: 0,278054

cg = 90000

Kratko ozlebljeno vratilo: 0,003989
Ulezisteno vratilo: 0,091700

9. Kardansko vratilo: 0,315700

Hidrauli¢na ko¢nica SCHENK: 1,344000
Ukupno: 1,755389

U tom smislu slicna korelacija se moZe postaviti i izmedu krajnjeg odseCka kolenastog
vratila (slika 7.9 c) 1 karakteristicnog odseCka (slika 7.9 b). Kako krajnji odsecak
kolenastog vratila u sebi sadrzi karakteristicni odsecak 1 krajnji osnosimetri¢ni deo
kolenastog vratila (slika 7.10), torziona krutost tog krajnjeg osnosimetricnog dela
kolenastog vratila, koja u stvari predstavlja torzionu krutost ¢; EDTS, bi morala
zadovoljiti relaciju:
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1 1 1

— = e - L (7.37)
7 1599912 2 2
odakle se dobija zavisnost izmedu torzionih krutosti c; 1 ¢, oblika:
_ 1283656
€7 = Slezs6 2 (7.38)

Torziona krutost cg se moze dobiti iz relacije:

1_yl

o= > o (7.39)
gde komponente c¢; ukljucuju torzione krutosti dva vratila (vratilo 1 1 vratilo 2)
prikazana na slici 7.12, kardanskog vratila i motorske kocnice. Ovaj parametar je
najveca nepoznanica iz vise razloga:

— Vitko vratilo (vratilo 1) je ozlebljeno na oba kraja 1 poseduje znacajne radijuse
na prelascima cilindri¢nih delova, pa je odredivanje realne vrednosti torzione krutosti
ovog elementa sistema problemati¢no ¢ak i ako se koristi MKE.

— Za ulezisteno vratilo (vratilo 2) ne postoji potpuna konstruktivna dokumentacija
pa su neke njegove mere odredene na licu mesta, bez detaljnog rasklapanja ovog sklopa.
— Torziona krutost kardanskog vratila odredena je na osnovu kataloskih podataka
proizvodaca, medutim to vratilo je nakon loma dela prema koc¢nici reparirano, tako da
njegove dimenzije sada odstupaju od dimenzija serijski proizvedenog vratila pre loma.
Tacnije odredivanje torzione krutosti kardanskog vratila bi podrazumevalo korigovanje
momenta inercije 1 torzione krutosti ovog elementa u odnosu na kataloske podatke, u
skladu sa izvr§enim izmenama tokom njegove reparacije. Medutim, podaci o izvrSenim
izmenama nisu bili sacuvani, pa je korekcija izvrSena pribliznim merenjem
novougradenih elemenata 1 razlika dobojenih mera od mera elemenata vratila koja
odgovaraju kataloSkim podacima.

— Torziona krutost hidrauli¢ne koc¢nice je usvojena na osnovu kataloskih podataka
proizvodaca (SCHENK), i te podatke nije bilo moguce proveriti.

Na osnovu raspolozivih, kako je re¢eno, dosta nepouzdanih podataka, proracuni ukazuju
da torziona krutost cg EDTS treba da ima vrednost izmedu 80 000 1 90 000 Nm/rad.

Pocetna procena parametara EDTS data je u tabeli 7.4.

7.5.3 Identifikacija parametara EDTS na osnovu procenjenih vrednosti kruZnih
frekvencija slobodnog oscilovanja

Nakon zamene realnog sistema sa EDTS, stvara se moguc¢nost da se dinamicko
ponasanje takvog sistema opiSe matematickim jednacinama. U tacki 3.1 je ve¢ izvedena
matricna jednacina (3.72) koja je u stanju da opiSe torziono oscilovanja pojedinih
inercijalntih masa EDTS, kao $to je EDTS prikazan na slici 7.13, 1 ovde ¢e se samo
ponoviti:

J-9+K-9+C-9=M(a) (3.72)

Matematicki model koji bi se odnosio na sopstvene prigusene oscilacije sistema se moze
dobiti ako se u jednacini (3.72) pobudni momenti izjednace sa nulom:

JUi Tz Jn)O + K(ky Ky, . e €1,€5, . €nq, )0 + C(cy, €5y v Cueg ) =0 (7.40)

ReSenje za sistema homogenih linearnih jednacina (7.40) je oblika 9 = Ae®“st, pri
¢emu je ¥ vektor torzionih oscilacija, wg sopstvena frekvencija torzionog oscilovanja
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sistema, a A je vektor amplituda torzionih oscilacija. Karakteristicna jednacina
odgovarajuceg svojstvenog problema je:

det[wszl(llrIZr ]n) + wsK(klrer kn,ElrEZr En—lr) + C(Clr Cay e Cn—l)] =0 (741)

Ako se oslonimo na podatke iz literature prema kojima se zanemarivanjem prigusenja u
sistemu ne pravi greSka u proceni vrednosti kruZznih frekvenci oscilivanja veca od 1,5%
[2, 5], moZe se dobiti karakteristicna jednacina neprigusenog slobodnog oscilovanja
sistema:

detlws?J(J1, [, ... Jn) + €C(cy 5, .. 1)1 =0 (7.42)

Na bazi jednacine (7.42) razvijene su razli¢ite metode odredivanja relativnih amplituda 1
sopstvenih frekvencija oscilovanja, pod pretpostavkom da su momenti inercije 1
torzione krutosti EDTS poznati. Jedna od najjednostavnijih i1 najtac¢nijih metoda je
Holcerova metoda, koja se za EDTS od n masa se zasniva na slede¢im jedna¢inama [5]:

a, =1 (7.43)
w3
az = a1 - C_1]1 ¢ a1 (744)
2
a; = a1 — C(:)_Sl Ji-ar+Jprap++]i_1-a;1) (7.45)
2
Ap = ap-1 — — Jiray+yrap+-+]i g a1+ Jhq-an_1) (7.46)

Cn-1

Momenti inercije pojedinih masa EDTS—/; se smatraju konstantnim, posto jedino za
takvu predpostavka vazi jednacina (3.72), kako je ve¢ i receno u tacki 3.1 ovog rada.
Relativne amplitude oscilovanja i1 kruzna frekvencija nekog od oblika sopstvenih
oscilacija moraju da zadovolje uslov dat jednacinom (7.47), koja se naziva frekventna
jednacina sistema:

iJicairwi=0 (7.47)

Kao priblizne (srednje) vrednosti kruznih frekvenci prva tri oblika slobodnog
oscilovanja realnog oscilatornog sistema prema analizi izvrSenoj u tacki 6.2, mogu se
usvojiti slede¢e vrednosti:

e 340,17 rad/s za prvi oblik sopstvenog oscilovanja,
o 149271 rad/s za drugi oblik sopstvenog oscilovanja,
e 3073,97 rad/s za treci oblik sopstvenog oscilovanja.

Na bazi Holcerove metode, sa kruznim frekvencijama slobodnog oscilovanja kao
ulaznim podacima, moguce je izvrSiti inverzan postupak 1 potraZiti vrednosti baznih
parametara usvojenog EDTS koje vernije odgovaraju realnom dinamickom sistemu.

Torzione krutosti ¢; 1 c¢; su pretpostavljene kao funkcije torzione krutosti
karakteristicnog odsecka kolenastog vratila ¢, prema jednacinama (7.36) i (7.38). Ako
se krene od pribliznih (srednjih) vrednosti kruznih frekvencija prva tri oblika slobodnog
oscilovanja realnog oscilatornog sistema 1 od pocetnih podataka datih u tabeli 7.4,
variranjem baznih parametra usvojenog EDTS, mogu se dobiti tacnije vrednost
nepoznatih torzionih krutosti ¢, 1 cg, kao 1 momenata inercije. Poznavanje tacnije
vrednosti torzione krutosti karakteristicnog odsecka c,, znaci da su odredene 1 torzione
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krutosti ¢; 1 ¢5, s obzirom na njihovu medusobnu zavisnost prema jedna¢inama (7.36) 1
(7.38).

130000
) = prvi oblik oscilovanja _=340.19 rad/s

drugi oblik oscilovanja o_=1490.975 rad/s

| treci oblik oscilovanja o_ =3115.42 rad/s
g 0 ot

125000 NG

Nm/rad

120000 oI~

N~—"
0

110000 —f - N
105000 | - N
00000 i D

torziona krutost c

95000

90000-*\\<

85000 -

93220 N
BOO00 oo b N

75000 o
i 2180660
70000 ‘

L) l L) l L) l L)
2178000 2179000 2180000 2181000 2182000
torziona krutost ¢, (Nm/rad)

Slika 7.16 — Medusobna zavisnost nepoznatih torzionih krutosti ¢, 1 cg ekvivalentnog
torzionog sistema za prva tri oblika slobodnog oscilovanja

Variranjem vrednosti torzione krutosti c,, poStujuéi ograniCenja data sistemom
jednacina od (7.43) do (7.47), dobija se medusobna zavisnost torzionih krutosti ¢, 1 cg
za prva tri oblika oscilovanja. Ta zavisnost je prikazana na slici 7.16. Da bi se sve tri
krive zavisnosti torzionih krutosti ¢, 1 cg sekle u jednoj tacki, morala se izvrsi korekcija
momenata inercije EDTS:

e J, =0,010441+0,002 kg'm’= 0,012441 kg'm®

o J,=0,170368-0,002092 kg:m*= 0,168276 kg-m’

o J3=Js=Js=Js=J=0,169928-0,002092 kg'm’= 0,167836kg-m’
o Jg =0,278054+0,002 = 0,280054 kg'm’

Blage korekcije su primenjene i na vrednostima kruznih frekvencija sopstvenog
oscilovanja, tako da su usvojene sledece vrednosti:

e 340,170 rad/s kruzna frekvencija prvog oblika sopstvenog oscilovanja,
e 1490,975 rad/s kruzna frekvencija drugog oblika sopstvenog oscilovanja,
e 3115,420 rad/s kruzna frekvencija tre¢eg oblika sopstvenog oscilovanja.
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Tabela 7.5 — Identifikovani parametari EDTS sa devet inercijalni masa

J c L.
R. br. kg'm’ N-m/rad m
| 0,012441
) 2 066 228 0,29618
) 0,168276
) 2 180 660 0,28138
3 0,167836
) 2 180 660 0,28138
4 0,167836
) 2 180 660 0,28138
5 0,167836
' 2 180 660 0,28138
6 0,167836
) 2 180 660 0,28138
7 0,167836
] 8 851 112 0,06932
2 0,280054
) 93 220 6,59836
9. 1,755389

U tabeli 7.5 su prikazani bazni parametari EDTS cije se kruzne frekvencije sopstvenog
oscilovanja procenjene sa dovoljnom tacnoS¢u i1 nalaze se u podrucju u kome je
procenjeno da se nalaze i kruzne frekvencije sopstvenog oscilovanja realnog sistema.
Krive na slici 7.16 pokazuju da gradijenti funkcija medusobne zavisnosti torzionih
krutosti ¢, 1 cg rastu sa rednim brojem oblika oscilovanja. Uzimanjem u obzir treceg
oblika slobodnog oscilovanja, znacajno je suzeno podrucje u kojem treba da se nalaze
torzione krutosti ekvivalentnog torzionog sistema. Interesantno je da u je ovoj fazi
identifikacije parametara EDTS, procenjena torziona krutost karakteristicnog odsecka
kolenastog vratila ¢, najbliza vrednosti koja je dobijena prema poluempirijskoj formuli
Zimjanenka (slika 7.15).

masa

amplituda

(05=340,17)

—

O 0 9 N R~ W

1
0,99931
0,98975
0,97139
0,94441
0,90904
0,86559
0,85300

-0,72358

relativna amplituda oscilovanja (-)
=
1

‘ prvi oblik oscilovanja ‘

T
5

6

T T T T T
7 8 9
redni broj mase

Slika 7.17 — Odnos relativnih amplituda kod prvog oblika slobodnog oscilovanja
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amplituda
masa 10 —_ . .
(wsi=1490,975) = 27 drugi oblik oscilovanja
S 1,0
1 1 s
3 084
2 0,98665 R
o 0,64
o] 4
3 0,80471 g 04 ]
4 0,48509 (_EJ_ 02
© i
5 0,08248 g 00 ]
6 -0,33425 £ 024 I
®
7 -0,69379 044
8 -0,75341 06-
9 0,01847 -0,8
T T T T T T T

Slika 7.18 — Odnos relativnih
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amplituda kod drugog oblika slobodnog oscilovanja
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Slika 7.19 — Odnos relativnih amplituda kod tre¢eg oblika slobodnog oscilovanja

Sada je na osnovu sistema jednacina od (7.43) do (7.47) moguce uspostaviti odnos
relativnih amplituda za prva tri oblika slobodnog oscilovanja usvojenog EDTS. Ti
dijagrami su prikazan na slikama 7.17, 7.18 1 7.19.

7.5.4 Pojednostavljenje EDTS

Smanjenje broja stepeni slobode prikazanog ekvivalentnog dinamicko-torzionog
sistema, kako bi se dobila prostija varijanta sa sedam inercijalnih masa, moze se postici
ako se prve dve mase sa leve strane (oznaCene brojevima 1 12), odnosno 7 i 8 sa druge
strane, objedine u dve nove mase, posStujuci princip o nepromenljivosti kineticke 1
potencijalne energije celog sistema. Ovim postupkom se pored pojednostavljenja
modela postiZze to da se ugaone brzine izmerene na masama broj 1 i 8, a na kojima ne
deluju pobudni momenti gasnih 1 inercijalnih sila, izjednae sa ugaonim brzinama
prvog, odnosno poslednjeg odsecka kolenastog vratila. Time se dobija novi, redukovani
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EDTS na kome se mogu primeniti jedna¢ine matematickog modela dinamickog
ponasanja kolenastog vratila kao elesticnog tela.

Konstantni moment inercije /; novog, redukovanog ekvivalentnog dinamicko-torzionog
sistema je dobijen sabiranjem momenata inercije J; 1 J, prethodnog sistema, dok je
moment inercije /o dobijen sabiranjem momenata inercije J; i Jg prethodno usvojenog

. . . . 1 1 1 . .
sistema. Torziona krutost cs je odredena iz odnosa =t gde su cg 1 ¢, torzione
5 6 7

krutosti prethodno usvojenog torzionog sistema. Svi ostali parametri su identi¢ni
prethodno usvojenim parametrima EDTS sa devet inercijalnih masa. U tabeli 7.6 su
prikazani parametari novog, redukovanog EDTS sa sedam inercijalnih masa.

Treba podsetiti da je dokazano da svaka redukcija EDTS sazimanjem vise inercijalnih
masa u jednu masu ima za posledicu da redukovani EDTS u odnosu na pocetnu
varijantu ima nesSto viSe frekvencije sopstvenog oscilovanja (tacka 7.4). To znaci da
novi EDTS sa sedam inercijalnih masa prikazan na slici 7.20 ne¢e zadrZati iste
dinamicke karakteristike kao 1 sloZenija varijanta sa devet masa (slika 7.13), iako ova
dva sistema u statickim uslovima obezbeduju jednakost potencijalnih 1 kinetickih
energija.
J:
J

|
o
=
mH
x|
it

WJmk' %kz v.Jmkz Wszn ,,J,,,'G ,,-,J,zkﬁ ;Jmky

Slika 7.20 — Pojednostavljeni model EDTS sa sedam inercijalnih masa

Tabela 7.6 — Parametari redukovanog EDTS sa sedam inercijalnih masa

R. br. Ji c
mase kgm® N-m/rad
| 0,180717
' 2066228
) 0,167836
) 2180660
3 0,167836
) 2180660
4 0,167836
) 2180660
5 0,167836
) 1749607
6 0,447890
) 93220
7. 1,755389
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8. Identifikacija nepoznatih parametara matematickog
modela u kojem se kolenasto vratilo motora smatra
elastiCnim telom

8.1 Osvrt na teoriju optimizacije matemati¢kih modela
8.1.1 Podela, ciljevi i zadaci matemati¢kih modela

Modeli predstavljaju materijalnu ili apstraktnu aproksimaciju realnih sistema, pa se
samim tim dele na materijalne 1 apstraktne. Pod materjjalnim modelima se
podrazumijevaju prakticno realizovani objekti koji su osmiSljeni tako da budu
adekvatna zamena realnim objektima, odnosno po svojim konkretnim svojstvima su
namenjeni da zamene realne objekate. Apstraktni modeli predstavljaju modele kojim se
simuliraju svojstva realnih objekata, tako da je moguca imitacija postojecih objekta ili
objekata koji bi se mogli realizovati. Poseban oblik apstraktnih modela predstavljaju
matemati¢ki model.

Matematicki modeli koriste matemati¢i aparat da bi se opisalo ponaSanje stvarnog
sistema. Realizuju se na bazi matematiCkog opisivanja realnog sistema, a treba da
omoguce priblizavanje rezultata simulacija rezultatima dobijenim merenjem na realnom
objektu. Koriste se kada se analiziraju sistemi kojim treba da se upravlja ili koji treba da
se optimiziraju. Na osnovu ovakvih hipotetickih modela procenjuje se kako bi neki
sistem trebalo da se ponasa, ili se procenjuje kako pojedini parametri utiCu na odziv
sistema.

U zavisnosti od nivoa sloZenosti 1 raspoloZivih informacijama o nekom sistemu,
usvojena je teoretska podela matematickih modela na modele: providne, poluprovidne 1
crne kiberneticke kutije.

Matematickim modelima providne kiberneticke kutije objekti se opisuju skupom
matematickih zavisnosti koje odgovaraju fizikalnosti procesa i ne sadrze nepoznate
parametre (koeficijente).

Matematickim modelima poluprovidne kiberneticke kutije objekti se opisuju skupom
matematickih zavisnosti koje odgovaraju fizikalnosti procesa ali sadrze 1 nepoznate ili
orijentaciono poznate parametre. Nepoznati ili orijentaciono poznati parametri modela
odreduju se obradom eksperimentalno dobijenih informacija sa objekta ili od
materijalnog modela.

Matematickim modelima crne kiberneticke kutije objekat se opisuje skupom
matemati¢kih zavisnosti pri ¢emu se ta matematicka zavisnost ne izvodi na osnovu
fizickih zakona koji odgovaraju procesima u objektu, ve¢ se koriste aproksimacione
jednacine.

Dakle, moze se zakluciti da se samo matematicki modeli providne i poluprovidne
kiberneticke kutije izvode na bazi fizickih zakona. Slozene objekte, a tu spadaju i
dinamicko-oscilatorni sistemi ¢iji je sastavni deo motor, prakticno je nemoguce opisati u
potpunosti matematickim modelom providne kiberneticke kutije. Matematicki modeli
crne kiberneticke kutije bi donekle mogli da opiSu konkretan sistem, ali ne 1 da daju
kompletnu sliku o fizikalnosti procesa koji se odigravaju u njemu 1 nisu sposobni da
prognoziraju proces pri ve¢im izmenama parametara.
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Dakle, dinamicko-oscilatorni sistemi ¢iji je sastavni deo motor jedino se sa dovoljnom
tacnoS¢u mogu opisati matematickim modelima koji spadaju u grupu modela sive ili
poluprovidne kiberneticke kutije.

Matematicki model dinamicko-oscilatornog sistema ¢iji deo je motor SUS sadrzi veci
broj paramatara koji u znatnoj meri utiCu na izlazne rezultate, a ¢ije su vrednosti
nepoznate, odnosno orjentaciono poznate. Identifikacija vrednosti ovih parametara
modela izvodi se tako da se minimizira razlika izmedu izlaza modela i eksperimenalno
dobijenih istih izlaznih veli¢ina sa objekta. MoZe se re¢i da je identifikacija parametara
modela, pored stepena priblizenja modela realnim procesima koje opisuje, kljucni uslov
za postizanje dobrog slaganja rezultata dobijenih na osnovu matemati¢kog modela 1 na
osnovu eksperimentalnih merenja.

S druge strane, na osnovu vrednosti identifikovanih parametara moze se dobiti bolji
uvid u one delove matematickog modela ¢ije je modeliranje vise ili manje
formalizovano, 1 izvrSiti provera ucinjenih pretpostavki. U ovom radu se to odnosi na
torzione krutosti, momente inercije 1 trenje u motoru. Isto tako mogu se dobiti
informacije o fizickim veli¢inama Cije je tatno merenje u radnim uslovima motora
otezano ili nemoguce. Tipi¢an primer jednog takvog parametra je strukturno
(unutraSnje) prigusenje torzionih oscilacija u materijalu kolenastog vratila.

8.1.2 Identifikacija parametara matematickog modela

Matematicki modeli dinamicko-oscilatornih sistema ¢iji je sastavni deo motor su nastali
1 razvijali se viSe decenija unazad. NajCeS¢e se problem dinamickog ponasanja ovakih
sistema bazira na matematickim modelima opsteg oblika:

J(a)-&=M(a,daqt) (8.1)
sa po¢etnim uslovima a(t,) = ag, a(t,) = ay.

U jednacini (8.1) J predstavlja matricu momenata inercije masa sistema, M matricu
generalisanih momenata, a, a,i & su vektori pomeraja, brzina i ubrzanja, q je vektor
nepoznatih parametara 1 t je vreme. Vektor generalisanth momenata M, u opStem
slucaju, ukljucuje spoljne i1 unutrasnje momente kao i1 momente usled Koriolisovog
(Coriolis) ubrzanja.

Matematicki modeli ovog tipa su razvijani tako da budu Sto jednastavniji, ali i da sa
zadovoljavaju¢om tacnoS¢u opiSu dati problem. Slozenost nekog konkretnog
matematickog modela direktno zavisi od sloZenosti realnog dinamickog sistema.
Zajednicko za sve matematicke modele ovog tipa je postojanje parametara koji
predstavljaju fizicke osobine realnog dinamickog sistema kao Sto su: dimenzije, mase,
koeficijenti krutosti, prigusenja, itd. Ti parametri se svrstavaju u dve osnovne grupe:
poznate parametre i nedovoljno poznate, odnosno nepoznate parametre.

Uobicajeno je, za proces identifikacije nepoznatih parametara, da se za eksperimentalne
podatke dobijene merenjem u obliku tabli¢ne funkcije y sa n,, tacaka odrede nepoznati
parametri geRP tako da bude uspunjeno:

y=M(t q) (8.2)

U jednacini (8.2) M (t,q) predstavlja kinematsku izlaznu funkciju iz matemati¢kog
modela analognu izmerenim vrednostima funkcije y realnog sistema, na osnovu koje se
vrsi identifikacija nepoznatih parametara sadrzanih u vektoru q. Najcesce je to ugaona
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brzina neke od inercijalnih masa oscilatornog sistema. Vektor nepoznatih parametara je
oblikaq=(q; q, -+ 9p),pricemu je q € R? (R je skup realnih brojeva). Potreban
uslov za uspeSnu identifikaciju vektora q je da broj izmerenih podataka bude daleko
veci od broja nepoznatih parametara modela, n,, > p, gde je p dimenzija vektora q.

Generalni pristup problemu identifikacije parametara predstavlja problem minimizacije
razlike izmedu rezultata dobijenih merenjem 1 matematickim modeliranjem, tj:

ri(q) =y, — M(t,q) (8.3)

Ovaj uslov se zadovoljava mnogo efikasnije preko funkcije cilja [1, 40], zadate u obliku
polovine sume kvadrata razlika:

F(q) = -2 r?(q) (8.4)

Za funkciju cilja se Cesto koristi termin funkcional [1, 4, 8, 9, 15, 24]. Ovaj termin je
prihvacen zbog toga Sto ¢lan M (¢, q) nije prosta funkcija, ve¢ predstavlja funkcionalnu
zavisnost proisteklu iz slozenog modela koji se reSava numerickim putem. Funkcija cilja
moze biti ponderisana, odnosno desna strana jednaCine (8.4) moze biti mnozena sa
promenljivim ponderom, ¢ime se pojedinim tackama moze dati manja ili veca vaZnost,
zavisno od ocekivane tacnosti eksperimentalnih podataka u datoj tacki [1]. Procena
nepoznatih parametara modela na osnovu n,, izmerenih vrednosti izlazne funkcije
realnog sistema se bazira na minimizaciji funkcije cilja:

(F(q)) (8.5)

_ min
q

Razlike izmedu rezultata dobijenih merenjem i modeliranjem 7;(q), i=1, 2, n,,,, mogu se
predstaviti vektorom ostataka u slede¢em obliku:

q*

r(q) = (n(q) nr(q) m(@) .. 7,,(@) (8.6)
Funkcija cilja se moZe pisati i u matricnom obliku:
F(q) =2 -1(q)" - 7(q) (8.7)

8.1.3 Procedura optimizacije

Bez namere da se dublje zalazi u kompleksnu teoriju optimizacije ¢€iji detaljniji prikaz bi
zahtevao dosta prostora, ovde ¢e biti izlozen kratak, teoretski okvir metode Markvarta
koja je koris¢ena u ovom radu. Ova oblast vrlo detaljno i1 sveobuhvatno ve¢ razmatrana
u doktorskoj disertaciji prof. dr M. Tomica [1], pa ¢e se ovde dati samo kratke crtice za
bolje razumevanje od strane onih Citalaca koji se do sada nisu ozbiljnije zanimali ovom
problematikom.

Identifikacija parametara q* prema jednacini (8.5) se svodi na problem minimizacije
sume kvadrata razlika, to jest funkcije cilja. Problemi ovog tipa predstavljaju predmet
intenzivnog istrazivanja posljednjih pet—Sest decenija, uglavnom zbog njegove
primjenljivosti u mnogim prakti€énim problemima. Gotovo u svim oblastima prirodnih
nauka gde se treba minimizirati razlika izmedu matematickog modela 1 rezultata
dobijenih merenjem, koristi se funkcija cilja oblika (8.4). Osnovni principi mnogih
razvijenih procedura optimizacije se baziraju na Jakobijevoj (Jacobi) matrici ¥ (q) za
vektor ostatka r(q):
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or1() or1() or1()
aq1 0q> aqp
ar2(a) ar2(a) ar2(a)
aq1 09> aqp
Y(q) = (8.8)
07y, (0) 07y, (0) 07y, (0)
aq1 09> aqp
Tada je gradijent funkcije cilja F(q) [1, 4]:
VF(q) = X7, Vri(q) - ri(q) = Y(@)" - 7(q) (8.9)

Drugi izvod funkcije cilja se naziva 1 Heseova (Hesse) matrica, 1 izraCunava se iz
jednacine [1, 4]:

V2F(q) = X/ Vri(q) - Vri(q)" + X ri(q) - VAri(@)T = Y(q)" - Y(q) + S(q) (8.10)
gde je
S(q) = X ri(q) - VAri(q)" (8.11)

U prakti¢nim primenama daleko je lakSe izraGunavanje prvog izvoda funkcije cilja F(q)
preko jednacine (8.9), iz koje se vidi da funkcija cilja direktno zavisi od Jakobijeve
matrice Y(q). Medutim, karakteristiCna i vrlo vazna osobina problema minimizacije
sume kvadrata je da se, poznajuci Jakobijevu matricu Y (q), moze izraCunati prvi deo
Heseove matrice prema jednacini (8.10). Prvi ¢lan Heseove matrice Y(q)T - Y(q) je
daleko uticajniji od drugog, pa su diferencijalne jednacine matematickog modela vrlo
bliske linearno aproksimiraju¢im jednacinama u okolini optimalnog reSenja trazenog
vektora g, na $ta ukazuje V27;(q) kao veli¢ina manjeg reda od Y (q)7 - Y(q).

Funkcija cilja se, zbog sloZene forme matematickih modela, ne izrazava u analitiCkom
obliku koji bi omogucavao raCunanje njenog gradijenta. Zato se 1 ne trazi analiticko
reSenje minimuma funkcije cilja, ve¢ se koristite numericke, iterativne metode. U
referenci [40] koja datira iz 1973. godine, dat je Citav niz optimizacionih metoda
razvijenih do tada, sa algoritimima 1 prate¢im fortranskim programima koji se mogu
prilagoditi konkretnom problemu. U meduvremenu su ove metode usavrSavane i
prilagodavane okruZenjima novo-razvijenih programskih paketa, pa se, na primer, u
MatLab-u mogu koristiti kao zasebne funkcije ¢ije pozivanje se obavlja kroz jednu ili
dve linijje glavnog programa [4, 15, 24]. Za mnoge od danas koriS¢enih metoda
optimizacije koje se zasnivaju na minimizaciji funkcije cilja se moze re¢i da vode
poreklo od [1, 40]:

— Linearne regresione metode,

— Metode Gaus—Njutn (Gauss—Newton),

— Metoda Markvarta (negde se naziva i metoda Levenberg—Markvart), 1

— Metoda Pauela (Powell).

Metoda Gaus—Njutn i metoda Markvarta za problem minimizacije sume kvadrata
koriste pomenutu osobinu Heseove matrice, ¢ime su postavljeni teoretski osnovi koji
opravdavaju linearizaciju diferencijalnih jednacina matematickog modela nakon
njthovog razvijanja u Tejlorovov (Taylor) red, u okolini optimalnih vrednosti vektora q.
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Metoda Markvarta je pokazala visoku efikasnost pri reSavanju problema vezanih za
radni ciklus motora i motorskih uredaja [1], pa je zato 1 koriS¢ena u ovom radu. Ova
metoda se oslanja na metodu Gaus—Njutn, tj. predstavlja njenu usavrSenu verziju.
Medutim, izmedu ove dve metode postoje 1 sustinske razlike, a da bi se opisala metoda
Markvarta, neophodno je u kratkim crtama opisati i metodu Gaus—Njutn, kao njenu
pretecu.

8.1.4 Metoda Gaus—Njutn

Metoda Gaus—Njutn, kojom se postize optimizacija funkcije cilja zasniva se na njenom
razlaganju u Tejlorov red. Nakon uvodenja vektora d koji predstavlja pravac traganja,
funkcija F(q+d) se moze razviti u Tejlorov red u okolini tekue tacke q*.
Odbacivanjem svih ¢lanova viSeg reda kao manje znacajnih, a zadrzavanjem samo prva
dva clana, dobija se [1, 4]:

F(q+d)=F(q)+VF(q)"-d + % d’ -V2F(q)-d (8.12)

Ako se uzmu u obzir jednacine (8.9) i (8.10), uz izostavljanje ¢lana S(q) prilikom
izraCunavanja Heseove matrice kao velicina manjeg reda, pravac traganja za
minimumom funkcije F(q + d) po ovoj metodi se moze dobiti iz sledeée jednadine
[1, 4]:

den = —(Y(q)" - Y (@)™ -Y(q)" -1(q) (8.13)
gde indeks GN ukazuje da je pomeranje iz tekuce tacke u novu tacku dobijeno na
osnovu Gaus—Njutnovog postupka. Jednacina (8.13) omogucava formiranje iterativnog
postupka proracuna u kome se na osnovu tekuce tacke g pronalazi pravac dGNk duz
kojeg treba traziti bolju procenu minimalne vrednosti funkuje cilja F(q + d).

Konvergencija metode zavisi od toga koliko je linearizovani model verno reprezentovan
vektorom ostatka 7(q). U slucaju da su funkcije 7;(q) po svojoj prirodi linearne,
optimum se postize u jednom jedinom koraku. Kod izrazito nelinearnih funkcija
ostatka—7;(q), konvergencija je veoma dobra u blizini optimalne tacke, jer tu
linearizovani model relativnho verno aproksimira stvarni vektor r(q). Dalje od
optimuma, gde je greska linearizacije veca, konvergencija je slabija [1].

8.1.5 Metoda Markvarta

Opisani postupak Gaus—Njutna daje dobru konvergenciju u okolini optimalne tacke, ¢ak
i kod izrazitijih nelinearnosti funkcije ostatka (q). S druge strane, dalje od optimuma,
Gaus—Njutnov model moze znatnije odstupati od stvarnih vrednosti, §to dovodi do slabe
konvergencije ili ¢ak divergencije postupka. S druge strane, razvijene su gradijentne
metode prvog reda ili metode najbrzeg pada, koje zbog upravo suprotne osobine, da
veoma dobra konvergencija u poc€etnoj fazi postupka prelazi u vrlo slabu konvergenciju
u blizini optimuma, nisu na$le Siru primenu. Nametnula se ideja da se na neki nacin
kombinuju dobre osobine ove dve metode uz istovremenu eliminaciju navedene
negativne osobine. Teoretski prilaz ove modifikacije se zasniva na drugacijem obliku
jednacine (8.13) na kojoj je bazirana metoda Gaus—Njutn [1, 4]:

Y(q)"-Y(q)-dgy=—-Y(q)" -r(q) (3.14)

Kod gradijentne metode prvog reda korak se izvodi u pravcu negativnog gradijenta
funkcije cilja. Ako ovaj pravac obelezimo indeksom g, ima¢emo [1, 4]:
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_ _(9F() 0F(q) ... O9F@)
dg = (6q1 24, aq,,) (8.15)

Pravac traganja kod svake metode koja vodi ka optimumu funkcije cilja, mora da bude u
opsegu +£90° u odnosu na pravac negativnog gradijenta funkcije cilja. U protivnom duz
tog pravca ne mogu se ocekivati manje vrednosti funkcije cilja, nego vece. S druge
strane, obzirom na izduzeni oblik kontura funkcije cilja u najve¢em broju problema,
pravac dgy zaklapa skoro prav ugao sa praveem dg, Sto je i prakti¢no proveravano u
referenci [1]. Zbog toga je vrlo razlozno ocekivati da bi neki usavrSeni metod vrSio
traganje duz pravca d koji se nalazi izmedu dgy i dg. Novi pravac traganja d se bazira
na jednacini [1, 4]:
¥Y(@"-Y(@+21-D-d=-Y(q)" -r(q) (8.16)

gdje je I jedini¢na matrica reda n,, x n,,, a 4 > 0 pozitivni skalar. Ugao koji ovaj
pravac zaklapa u odnosu na pravac d 4 iznosi [1, 4]:

= d’dg 8.17
y = arccos g (8.17)

Imajuci u vidu jednacine (8.9) i (8.15) iz kojih se vidi da je d; = =Y (q)" - r(q), moze
se napisati[1, 4]:

-d"¥(9)" (@)
—_— A
ldl-|~Y ()T (q)] (8.18)

Markvart je dokazao sljedece tvrdnje [1, 4]:

Y = arccos

1) Ako je d(A) resenje jednacine (8.18) za neku vrednost skalara A, onda je i ugao
y monotono opadajuca funkcija u zavisnosti od A, tako da za 1 = o,y = 0.
Posto d 4 ne zavisi od 4, to znaci da pravac d rotira prema d 4 kada 1 — oo.

2) Za vrlo velike vrednosti A u matrici Y(q)7 - Y(q) + A - I dominira dijagonala

-Y(@)" ()

A-I. Za 1 — o0 imamo da d — , odnosno vektori d i =Y (q)T - r(q)

teZe proporcionalnosti, a ugao izmedu njih teZi nuli. U tom slu¢aju ova metoda
je identi¢na metodi najbrzeg pada. S druge strane ako je A = O jednacina (8.15)
se svodi na jednacinu (8.13) i pravac traganja d postaje Gaus—Njutnov pravac
d¢y. Ugao y se tada kreée u intervalu 0 < y < %

Na osnovu iznesenih ¢injenica postavljen je osnovni koncept metode Markvarta. Na k-
toj iteraciji formira se jednacina [1, 4]:

¥Y(g“)" - Y(q*) +2*-1)-d* =-Y(q")" - r(q") (8.19)

¢ijim se resavanjem dobija vektor pomeranja d¥. Nova procena nepoznatog vektora q
sada se vrsi prema [1, 4]:

qtt = q* +d* (8.20)

Najvaznije je odabrati vrijednost A¥ tako da novi vektor g* daje manju vrednost
funkcije cilja [1, 4]:

F(q*") < F(q") (8.21)

Iz ranijeg izlaganja sledi da dovoljno velika vrednost A*¥ uvek dovodi do toga da
jednagina (8.21) bude zadovoljena osim ako vektor g* ve¢ ima optimalnu vrednost,
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odnosno funkcija cilja je ve¢ na minimumu. Jedan od zahteva koji je stajao pred
Markvartom je i da strategija za izbor A*¥ mora biti takva da se odabiraju male vrednosti
kada funkcija cilja po Gaus—Njutnovoj metodi konvergira. Ovo je naroCito primereno
kasnijim fazama procesa minimizacije funkcije cilja, kada se vrednosti elemenata
trazenog vektora g nalaze u neposrednoj blizini optimalne tacke q*.Velike vrednosti A*,
su zbog toga koriS¢ene samo kada je neophodno da bi se zadovoljila jednacina (8.21).
Nova vrednost funkcije cilja F(g**?1) bi sa velikim A% verovatno imala minimum, ali bi
traganje za takvom vredno§¢u A* na k- toj iteraciji bila losa globalna strategija. Ovakva
lokalna optimizacija A*, podrazumeva izbor mnogo veéih vrednosti A*¥ nego §to su
neophodne za zadovoljavanje jednacine (8.21). Markvart je uspeo da svojim algoritmom
izbegne klju¢ne nedostatke klasi¢nih gradijentnih metoda: brzo pocetno napredovanje
praceno sve slabijim 1 slabijim.

I Gaus—Njutnova metoda 1 metoda Markvarta uzimaju u obzir samo linearne ¢lanove
Tejlorovog reda, tako da je njihov pravac traganja baziran na jednacini [1, 4]:

Fig+d) = F(q)+ (Y()" - 7(q)) -d+3d"-¥(@)"-¥(g)-d  (322)

Na osnovu jednacine (8.22) formirana je sledeCa optimizaciona procedura, koja je srz
Marquardt-ove metode [1, 4]:

q“* = q* + ay - d¥ (8.23)
d“ =Y (@)™ -Y(@)*-Y(q")" -r(q") (8.24)
@ = " (F(gbt + - d) (8.25)

Treba napomenuti da matrica ¥ (q*) ne sme biti singularna, i da je Y(q)7 - Y(q) uvek
pozitivno definisana forma.

U ovom radu je za minimizaciju funkcije cilja koriS¢en originalni Markvartov algoritam
dat u [40] (tzv. BSOLVE algoritam), to jest koris¢en je predlozeni fortranski
potprogram koji se bazira na tom algoritmu. Izvorno u [40] taj fortranski potprogram je
iskoriS¢en za ilustraciju efikasnosti primene pri identifikaciji parametara jednostavne
eksponencijalne funkcije sa tri nepoznata parametra, ali se 1 ovoga puta pokazalo da se
se uz odgovarajuc¢e modifikacije moze uspesno primeniti na mnogo sloZeniji, konkretan
problem, i to mnogo efikasnije od svih ostalih raspoloZivih metoda, $to je na osnovu
mnogo detaljnije analize 1 zaklju€eno u referenci [1].

Mora se pomenuti da se prilikom identifikacije parametara matematickih modela, prema
metodi Markvarta, u svakom iteracionom koraku moraju resiti diferencijalne jednacine
matemati¢kog modela najmanje onoliko puta koliki je broj nepoznatih parametara
matematickog modela (p), da bi mogla da se formira odgovarajuc¢a Jakobijeva matrica.
Matematicki model razvijen u sklopu ovog rada sadrzi veliki broj nepoznatih
parametara (u ovom radu ih je bilo 18), sa vrlo Sirokim granicama unutar kojih bi se oni
mogli nalaziti, pa je postupak optimizacije funkcije cilja pri obradi jednog reZima
ispitivanja, sa racunarom koji je bio na raspolaganju autoru ovog rada, zahtevao i do
osam Casova utroSenog vremena. Sa ovako velikim brojem nepoznatih parametara,
algoritam je Cesto pronalazio lokalne minimume vektora q, a onda je trebalo malo vise
vremena da se odredi novi pravac traganja, 1 da se krene ka globalnom minimumu
funkcije cilja. Medutim, uz malo viSe iskustva 1 osmiSljenu metodologiju neke vrste
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automatizacije postupka uz istovremeno vizuelno pracenje napredovanja, ovo vreme
raCunanja se moze znatno skratiti.

8.2 Specificnosti matematickog modela razvijenog u sklopu ovog rada i
nepoznatih parametara koje je potrebno identifikovati

Matematicki model dinami¢kog ponaSanja oscilatornog sistema gde se kolenasto vratilo
posmatra kao elasticno telo podrazumeva da su za svaku masu EDTS prethodno
identifikovani (odedeni) momenti gasnih sila, momenti inercijalnih sila, promenljivi
momenti inercije 1 momenti optere¢enja. Pri definisanju ovih veli¢ina mora se po¢i od
pretpostavke da je kolenasto vratilo kruto telo, poSto realne uglove uvijanja (torzije)
masa EDTS nisu poznate, odnosno, od matematickog modela se tek ocekuje da ce
omoguciti procenu njithovih pribliznih vrednosti. Ako se analizira izraz za izraunavanje
komponenti momenata inercijalnih sila pojedinih i-tith masa EDTS koji direktno ulaze u
matemati¢ki model:
My, ;) = — > Hos@ 2 (8.26)
2 da;

moze se zakljuciti da ove komponente zavise od izvoda momenata inercije po uglu
obrtanja kolenastog vratila i1 trenutnih ugaonih brzina tih masa. Pri primeni jednacine
(8.26) se usvaja da su ugaone brzine pojedinih masa konstantne i1 jednake srednjoj
ugaonoj brzini kolenastog vratila (w;=w), ¢ime se matematicki model znacajno
pojednostavljuje uz uvaZavanje ¢injenice da ovi momenti primarno zavise od izvoda
promenljivog momenta inercije pojedinih masa EDTS po uglu obrtanja kolenastog
vratila.

Promenljivi momenti inercije pojedinih i-tih masa EDTS—/,s.;(«), takode direktno
ulaze u matematicki model. Kako su geometrija i mase elemenata klipnog mehanizma
koji uzrokuju postojanje promenljivog momenta inercije poznati 1 smatra se da se
zanemarljivo malo menjaju tokom kretanja kolenastog vratila motora, za promenljive
momente inercije se moze refi da zavise isklju¢ivo od trenutnog polozaja (ugla
obrtanja) masa EDTS. Isti zakljuCak onda vazi i za njegove izvode po uglu kolenastog
vratila, to jest za komponente momenata inercijalnih sila datih jednacinom (8.26).

ReSavanje sistema diferencijalnih jednac¢ina matematickog modela podrazumeva da se
njihova integracija vr§i u vremenskom domenu, i da su sve izlazne veli¢ine (uglovi
zaoktetanja 1 ugaone brzine masa EDTS) funkcije vremena. Takva zavisnost, medutim,
nije pogodna pri matematickom opisivanju procesa u motoru, gde se isklju¢ivo koristi
ugaoni domen, odnosno, zavisnost od ugla obrtanja kolenastog vratila. U tacki 3.2 je
pokazano da se transformacijom prema jednacini (3.88) iz jednacine (3.87) moze dobiti
relativno jednostavna diferencijalna jednacina (3.89), u ugaonom domenu, koja opisuje
dinamiku sistema gde se kolenasto vratilo posmatra kao kruto telo. Direktna
transformacija diferencijalnih jednac¢ina matematickog modela gde se kolenasto vratilo
posmatra kao elasti¢no telo iz vremenskog u ugaoni domen nije racionalna, posto bi to
samo dovelo do usloznjavanja matematickog modela. Kako je kolenasto vratilo
sastavljeno od odseCaka (kolena), a ti odsecci se tokom obrtanja kolenastog vratila
uvijaju jedan u odnosu na drugi, jasno je da teku¢i uglovi obrtanja pojedinih masa
EDTS nisu jednaki. Jedino racionalno reSenje je da se tekuc¢i ugao obrtanja jednog od
kolena KV (mase EDTS) proglasi referentnim, a da se tekuci uglovi obrtanja ostalih
kolena izraze u funkciji ugla obrtanja usvojene referentne mase EDTS. U ovom radu je
za referentni ugao obrtanja usvojen tekuc¢i ugao prve mase EDTS, odnosno prvog
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odsecka kolenastog vratila. Ili joS preciznije, to je teku¢i ugao obrtanja kolenastog
vratila povezan sa radnim procesom prvog levog cilindra motora koji je zajedno sa
tre¢im desnim cilindrom indiciran. Kao jo$ jedan argument zaSto je najlogi¢nije prvu
masu EDTS proglasiti referentnom, jeste ¢injenica da je 1 inkrementalni enkoder tokom
eksperimenta bio fiksiran na slobodnom kraju kolenastog vratila, dakle u neposrednoj
blizini prvog odsecka kolenastog vratila. Samim tim su svi mereni podaci izraZeni u
funkciji ugla zaokretanja prvog odsecka kolenastog vratila. Sada je moguce sve izlazne
veli¢ine matematickog modela iz vremenskog domena prevesti u domen referentnog
ugla prve mase EDTS. To se vrsi tako §to se iz reSenja matematickog modela izdvoje
samo oni podaci kada se (referentni) uglovi okretanja prve mase EDTS poklope sa
teku¢im uglovima u datotekama gde su sacuvani realni rezultati neposrednog merenja
tokom eksperimenta.

Usvojeni princip omogucava da se tokom reSavanja diferencijalnih jednacina uzme u
obzir Cinjenica da kolenasto vratilo nije kruto, i da se pojedinim masama EDTS
pridruzuju vrednosti komponente momenta inercijalnih sila raCunate prema jednacini
(8.26) i momenata inercije—/,s- () koji odgovaraju trenutno izracunatim vrednostima
uglova obrtanja tih masa, a ne onim vrednostima koje su usvojene pod pretpostavkom
da je kolenasto vratilo kruto. Ovom korekcijom matematicki model prati realne uslove
dinamickog ponasSanja oscilatornog sistema, pa bi se moglo zakljuciti da je u pogledu
promenljivih momenata inercije i komponenti momenta inercijalnih sila racunatih
prema jednacini (8.26), pobuda u sistemu dobro definisana. Medutim to se ne moze reci
1 za onaj deo podude koji se odnosi na momente gasnih sila, poSto mnogobrojni
pokazatelji govore da je pretpostavka o ujednacenosti radnih procesa po cilindrima
ispitivanog motora prosto neodrziva. U daljem izlaganju ¢e se pokazati da su razlike u
indiciranim pritiscima odnosno momenima gasnih sila pojedinih cilindara realnost koja
se ne moze ignorisati 1 zanemariti, ako se Zeli dobiti validan matematicki model
dinamic¢kog ponaSanja ispitivanog dinami¢ko-torzionog sistema.

Za orijentaciono poznate ili nepoznate parametre matematickog modela se smatraju
torzione krutosti, spoljaSnja prigusenja (preko koeficijenata viskoznog prigusenja),
unutrasnja (strukturna) prigusenja u materijalu kolenastog vratila i konstantni momenti
inercije prve 1 poslednje mase EDTS. Konstantni momenti inercije prve i poslednje
mase EDTS se mogu smatrati jedino kao orijentaciono poznati parametri posto nisu
mogli biti procenjeni sa zadovoljavaju¢om ta¢noS¢u usled nedovoljno pouzdanih
kataloSkih podataka (kardansko vratilo, koc¢nica), nepostojanja odgovarajuce
konstruktivne dokumentacije (uleziSteno meduvratilo), ili prosto nemoguénostima da se
svi elementi uzmu u obzir bez eksperimentalne, nimalo jednostavne provere (npr. vrlo
tesko je proceniti koliki je udeo u momentima inercije prve mase EDTS vezan za masu
rashladne tecnosti, ulja za podmazivanje u odgovaraju¢im pomo¢nim uredajima motora
koji se pokre¢u preko koni¢nog zupcanika montiranog na prednjem, slobodnom kraju
kolenastog vratila). Medutim, ispostavilo se da se modelirane ugaone brzine ne mogu u
dovoljnoj meri pribliziti realnim (izmerenim) vrednostima ni za jednu kombinaciju
navedenih parametara EDTS tokom postupka njihove identifikacije. Primec¢eno je da na
nekim rezimima u sistemu diferencijalnih jedna¢ina ne postoji ravnoteza momenata, pa
modelirane ugaone brzine inercijalnih masa EDTS neprirodno opadaju ili rastu, kao da
se radi o sluc¢aju usporavanja ili ubrzavanja motora. Tek nakon uvodenja faktora
korekcije momenata gasnih cilindara za cilindre koji nisu indicirani, 1 koji su
identifikovani zajedno sa ostalim nepoznatim ili nedovoljno poznatim parametrima
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EDTS, modelirane ugaone brzine kolenastog vratila su se dosta dobro poklopile sa
izmerenim vrednostima. Radi ilustracije onoga $to je prethodno receno, na slici 8.1 su
prikazani rezultati matematickog modeliranja ugaone brzine prednjeg kraja kolenastog
vratila pri 1300 min" i punom optereeniju, i to za dva slucaja:

— nakon uvodenja faktora korekcije momenata gasnih sila Cija identifikacija je
vr§ena zajedno sa ostalim nepoznatim ili nedovoljno poznatim parametrima
EDTS (kriva crne boje), 1

— bez korekcije momenata gasnih sila, tj. kada se usvaja da su momenti gasnih sila
leve strane motora identiéni momentu indiciranog prvog levog cilindra, a
momenti desne strane motora identiéni momentu indiciranog trefeg desnog
cilindra, samo fazno pomereni prema redosledu paljenja (kriva plave boje).

Kriva crvene boje na slici 8.1 predstavlja izmerenu ugaonu brzinu. Prikazani uporedni
dijagrami na slici 8.1 jasno ukazuju da je validnost matemati¢kog modela u cilju
opisivanja dinamike kolenastog vratila motora i oscilatornog sistema u celini, znatno
poboljsana nakon uvodenja faktora korekcije momenata gasnih sila.

160 = matematicki model sa korekcijom momenta gasnih sila
1 matematicki model bez korekcije momenta gasnih sila
155 - izmerena vrednost

n = 1300 min”
150 puno opterecenje

145

140 4

135

130

ugaona brzina prednjeg kraja KV (rad/s)

125

120 +—/——m—"/—4———77—1T—1—T—T—7
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
ugao kolenastog vratila (step.)

Slika 8.1 — Rezultati matematickog modeliranja ugaone brzine prednjeg kraja
kolenastog vratila sa i bez korekcije momenata gasnih sila (1300 min™, puno
opterecenje)

Postavlja se pitanje da li usvojeni princip korekcije momenata gasnih sila, koji ¢e
kasnije biti detaljnije obrazlozen, moZe imati realan fizicki smisao 1 znacenje. Situacija
postaje jo§ komplikovanija ako se analiziraju vrednosti srednjih momenata gasnih sila
koji proizilaze iz identifikovanih koeficijenata korekcije. Ocekivanja da se srednji
momenti gasnih sila vrlo malo razlikuju za cilindre motora koji nisu indicirani u odnosu
na one cilindre koji su indicirani, 1 €iji izmereni pritisci su posluzili kao referenca za
prora¢un momenata gasnih sila ovih prvih, nisu ispunjena. Izvesne naznake da
znacCajnija neravnomernost radnih procesa po cilindrima ispitivanog motora postoji su
uocene pri pokusaju da se trenje u motoru proceni metodom iskljucivanja cilindara. Ova
metoda se jo$ naziva i Morzeov (Morse) test. Ispostavilo se da je ova metoda kod
ispitivanog motora prosto neprimenljiva i pored toga Sto su vrSena detaljna merenja
isklju¢ivanjem (obustavom dovoda goriva) jednom cilindru leve, a zatim desne strane
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motora, pri Sirokom variranju broja obrtaja, pri ¢emu je odrZzavan konstantan polozaj
zupcaste letve na pumpi visokog pritiska.

U pokusaju da se uocenoj pojavi da fizicki smisao 1 objasnjenje, mora se izvrSiti
detaljnija analiza faktora koji bi mogli uticati na neravnomernost radnih procesa po
cilindrima, a koji proisticu iz konstruktivnih specificnosti ispitivanog motora. Kao
najuticajniji faktori koji mogu dovesti do neravnomernosti radnih procesa u cilindrima
ispitivanog motora mogu se smatrati:

1) Razli¢iti uslovi ustrujavanja vazduha sabijenog u turbokompresoru iz usisnih
kolektora u pojedine cilindre motora. Usisni kolektori su izradeni u formi para dugackih
zajednic¢kih cevi za desnu 1 levu stranu motora. Kod ispitivanog motora nisu vrSeni
proracuni prostiranja talasa pritisaka vazduha sabijenog u turbokompresoru, i uticaju
ove pojave na lokalni koeficijent viska vazduha po cilindrima. S druge strane, ovakvo
reSenje usisnih kolektora je diktirano prostornim ograni¢enjima, pa je potencijalno
optimalnije reSenje usisnih cevi vrlo tesko realizovati.

2) Kao 1 na usisu, sasvim je logi¢no ocekivati da postoje 1 razliCiti uslovi
istrujavanja produkata sagorevanja iz cilindara motora u izduvne kolektore. Izduvni
kolektori kod ispitivanog motora su izvedeni u takvoj formi da su to ustvari zajedni¢ke
cevi za po tri cilindra leve 1 desne strane motora, koje su zasebno spojene sa spiralama
turbina turbo—kompresora. U zavisnosti od realnih uslova istrujavanja produkata
sagorevanja iz cilindara motora, mogu se pojaviti razlike u koeficijentima punjenja
cilindara 1ili razlike u radu desnog, odnosno levog turbo—kompresora, $to opet moze
dovesti do sasvim razliCitih efekata na usisu motora. Ako je neujednacenost radnih
procesa po cilindrima zaista takva kako ¢e pokazati identifikovani koeficijenti, onda bi
to mogao biti odgovor na brojna nerazjasnjena pitanja koja su pratila razvoj familije
motora kojoj pripada i ispitivani motor. Ovo se posebno odnosi na temperature izduvnih
gasova za koje je usvojen gornji limit od 700°C. Ovaj limit je postavljen kao mera koja
garantuje da ¢e se odrzati funkcionalnost izduvnih ventila i da ¢e takva termicka
naprezanja izdrzati materijal od kojeg su izradene izduvne grane (prohronski lim).
Tokom ispitivanja motora (na probnom stolu), deSavalo se da na vrSnim rezimima
opterecenja pri razli¢itim brojevima obrtaja, temperature izduvnih gasova na nekom od
Cetiri merna mesta sasvim iznenada i bez nekog pravila, prema$e limit od 700°C. Ovaj
problem je reSavan smanjivanjem koli¢ine ubrizganog goriva svim cilindrima tako §to je
smanjivan maksimalni polozaj zupcaste letve na pumpi visokog pritiska. Kao ekstreman
slucaj treba pomenuti da je tokom dugotrajnog ispitivanja jedne od razvojnih varijanti
ovog motora doSlo do havarije zbog izgaranja izduvnih ventila i trajnih deformacija
sediSta ventila u jednom od cilindara motora.

3) Razli¢iti uslovi prostiranja talasa pritiska u cevima visokog pritiska zbog
njihovih razli¢itih duzina. Razli¢ite duzine cevi visokog pritiska su takode posledica
ogranicenja u pogledu raspolozivog prostora za smestaj pumpe visokog pritiska. Raspon
u kome se kre¢u duzine cevi visokog pritiska je od 425 mm do 675 mm. Na probnom
stolu za ispitivanje pumpi visokog pritiska, pre ugradnje pumpe na motor, vrSena je
analiza uticaja razlika u duzinama cevi na parametre ubrizgavanja, ali samo za ova dva
krajnja slucaja (najkraca i najduza cev visokog pritiska). Prethodno je za najduzu cev
visokog pritiska definisana optimalna konfiguracija sistema za ubruzgavanje sa cevima
unutrainjeg pre¢nika 2,4 mm, rasteretnim ventilom rasteretne zapremine 90 mm’ i

brizgacem koji ima 9 otvora pre¢nika 0,37 mm rasporedenih po konusu ¢iji je ugao 150
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stepeni. U ovoj konfiguraciji je dobijena 1 najveca vrednost prosecne ciklusne koli¢ine
goriva, $to je ostavilo mogucnost da se smanji aktivni hod klipa pumpe i tako poveca
predhod (predpodizaj) klipa elementa pumpe. Time je faza potiskivanja preseljena u
oblast viSih brzina klipa elementa pumpe, Sto je davalo vece pritiske u sistemu 1 krace
trajanje ubrizgavanja. Duzina cevovoda nije bila predmet optimizacije, zbog Cinjenice
da je razlika u duzinama cevi stvar na koju se ne moze puno uticati zbog ogranicenja
diktiranih raspoloZivim ugradbenim prostorom. Da razlike u duZinama cevi visokog
pritiska imaju uticaj na karakteristike sistema ubrizgavanja jeste Cinjenica kojoj se
posvecuje paznja u svakom ozbiljnijem udzbeniku posve¢enom radu sistema za
ubrizgavanje goriva kod dizel motora, npr. [55]. Dijagrami na slikama 8.2, 8.3 1 8.4 to
samo potvrduju na konkretnom primeru. Na slikama 8.2, 8.3 1 8.4 su uporedo prikazani
izmereni podaci o: toku pritiska na pocetku cevovoda, hodu igle bruzgaca i1 toku pritiska
na kraju cevovoda, za najduzu i najkra¢u cev na motoru. Pri tome su u oba slucaja
koriS¢eni isti elemenati sistema za ubrizgavanje koji su se pokazali kao optimalni za
najduzu cev visokog pritiska. Ispitivanja su vrSena pri maksimalnom otklonu zupcaste
letve. Ovi podaci su dobijeni vanmotorskim ipitivanjem na probnom stolu BOSCH, i u
stvari predstavljaju projektovane karakteristike sistema ubrizgavanja za rezim
maksimalne snage motora (2000 min', puno optereéenje). Sve krive su sinhronizovane i
izrazene u ugaonom domenu obrtanja kolenastog vratila, pri ¢emu apscisa nije povezana
sa radnim procesom motora. Apsolutne vrednosti izmerenih parametara po ordinatama
nisu date, jer to za ovu analizu nije od znacaja. Tokovi pritisaka radnog fluida na
pocetku cevovoda za najduzu i1 najkracu cev visokog pritiska se donekle razlikuju u
oblastima maksimalnih vrednosti, ali se ne uo€ava bitnija fazna pomerenost (slika 8.2),
Sto je sasvim logi¢no. Medutim, igla brizgaca kod najkrace cevi poCinje da se izdize
mnogo ranije u odnosu na najduzu cev, ito za ¢ak 2,3 stepena racunato po uglu obrtanja
kolenastog vratila motora (slika 8.3). Sasvim je jasno da je zabeleZena fazna pomerenost
hodova igle brizgaca posledica fazne pomerenosti tokova pritisaka radnog fluida na
krajevima najduze 1 najkrace cevi visokog pritiska (slika 8.4). Ostale varijante duzina
cevi visokog pritiska nisu posebno ispitivane.
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Slika 8.2 — Pritisci na poc¢etku cevovoda za najduzu i najkracu cev visokog pritiska

Procesi koji se za vreme ubrizgavanja goriva odvijaju u sistemu pumpa—cev visokog
pritiska—brizgac, imaju krajnje komplikovan dinamicki karakter, gde su brzina radnog
fluida 1 generisani impulsi pritiska razli¢ite kategorije, koje se prenose u skladu sa
zakonima talasnog kretanja [8, 55].
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Slika 8.3 — Hod igle brizgaca za najduzu i najkracu cev visokog pritiska
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Slika 8.4 — Pritisci na kraju cevovoda za najduzu i najkracu cev visokog pritiska

Pri podeSavanju statiCkog ugla predubrizgavanja za sve cilindre motora se usvaja ista
vrednost. PokuSaj da se razli¢itim statickim uglovima predubrizgavanja za pojedine
cilindre koriguju razlike u dinamickom uglu predubrizgavanja nastalih zbog razlicitih
duzina cevi visokog pritiska bi se mogao bazirati na nejednakom razmaku bregova na
bregastom vratilu pumpe. Medutim, ni na taj nacin se ne bi mogla ispraviti uocena
anomalija na svim brzinskim reZimima, jer nejednakost dinamickih uglova
predubrizgavanja usled nejednakih duzina cevi je faktor koji zavisi i1 od broja obrtaja.

Najduza cev visokog pritiska od 675 mm dovodi gorivo od PVP do prvog desnog
cilindra, za prvi levi cilindar duZina cevi je oko 625 mm, dok kratke cevi od 425 do 470
mm dovode gorivo od PVP do Cetvrtog, petog i1 Sestog cilindra, 1 leve, 1 desne strane
motora. Sasvim je sigurno da postoji korelacija izmedu identifikovanih faktora
korekcije momenata gasnih sila pojedinih cilindara i duzina cevi visokog pritiska.
Medutim, treba imati u vidu da faktor—duzine cevi, moZze biti prikriven i ne sasvim jasan
zbog ostalih faktora koji dovode do neravnomernosti radnih procesa po cilindrima.

Ovde bi se mogla izloziti vrlo komplikovana hidrauli¢no-dinamic¢ka analiza uticaja
duzina cevi na proces ubrizgavanja [8, 55] 1 postaviti jedna¢ine kao osnov za izradu
odgovarajueg matematickog modela, ali se postavlja pitanje da li bi to imalo smisla
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posto nije predmet ovog rada. Ono §to je bitno ista¢i u ovom trenutku je da registrovana
znacCajna razlika u dinami¢kom uglu predubrizgavanja od 2,3 stepena kolenastog vratila,
zbog razliCitih duzina cevovoda, moze biti jedan od znaajnih uzroka velike
neravnomernosti radnog procesa izmedu pojedinih cilindara ispitivanog motora.

4) Neravnomernost ciklusne koliCine goriva koje pumpa visokog pritiska
isporucuje pojedinim cilindrima. Do ove pojave dolazi iz dva osnovna razloga. Prvi
razlog je taj, da je prosto nemoguce izvrSiti idealno izjednacavanje cilusne koli¢ine
goriva koju pojedini elementi PVP isporucuju cilindrima, te uvek postoje odstupanja od
nekoliko procenata. Drugi razlog leZi u ¢injenici da se neravnomernost ugaone brzina
kolenastog vratila direktno odrazava i uti¢e na neravnomernost ugaone brzine bregastog
vratila pumpe visokog pritiska. Posto ispitivani motor ne poseduje zamajac, amplitude
varijacija ugaonih brzina 1 na jednom 1 na drugom kraju imaju neuobicajeno velike
vrednosti. Ovde se ne analizira Cinjenica da je u ovakvim uslovima varijacija ugaonih
brzina 1 uvijanja pojedinih odsecaka kolenastog vratila realno ocekivati da postoje
razlike u uglovima predubrizgavanja od cilindra do cilindra. Apostrofira se mogu¢nost
postojanja razlika u ubrizganoj koli¢ini goriva po cilindrima, zato $to ugaona brzina
bregastog vratila PVP tokom ubrizgavanja goriva u neki od cilindara moze da ima
opadajuci tok pa je vremensko trajanje ubrizgavanja duze 1 ubrizgana koli¢ina goriva
veca, ili suprotna varijanta koja bi dovela do manje koli¢ine ubrizganog goriva u nekom
od cilindara.

P, MPa
10

)

/

-40 -20 O 20 40 o

Slika 8.5 — Principijelna zavisnost toka pritiska od ugla predubrizgavanja u cilindru
dizel-motora [18]

5) I na kraju, ovako izraZene varijacije ugaonih brzina 1 uvijanja pojedinih
odse€aka kolenastog vratila, koje na nekim reZimima prelaze 2,5 stepena, mogu dovesti
do odstupanja uglova predubrizgavanja od projektovanih zahteva kojim se tezi
zadovoljiti zahtevani redosled paljenja. Uticaj ugla predubrizgavanja na tok pritiska
sagorevanja kod dizel-motora je detaljno izu€avan u teoriji motora, 1 ta principijelna,
vrlo slozena zavisnost je ilustrovana na slici 8.5 [18].

Nabrojanim uticajnim faktorima na neravnomernost radnih procesa u cilindrima
ispitivanog motora bi se svakao mogli prikljuciti 1 jo§ neki, kao S§to je nejednaka
zaptivenost radnog prostora u pojedinim cilindrima 1 slicno. Medutim, i priloZeni spisak
je dovoljan da se pretpostavka o jednakosti radnih procesa tretira kao vrlo gruba, Cije
uvodenje se u uslovima nedovoljnog broja informacija, tj. izmerenih tokova pritisaka u
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svim cilindrima motora, u prvi mah namece kao jedina alternativa.Ovakvim pristupom
bi se samo moglo konstatovati da postoje brojni pokazatelji koji govore da je
nejednakost radnih procesa po cilindrima objektivna ¢injenica koja onemogucava
vernije priblizavanje razvijenog matematickog modela realnim deSavanjima u
ispitivanom dinamicko-oscilatornom sistemu, uz prezentaciju Sturih 1 nedovoljno ta¢nih
informacija koje bi bile skoro neupotrebljive. Dati problem je uocen 1 analiziran u
nekim prikupljenim literaturnim izvorima [57, 58], gde su ispitivani vozilski motori sa
cetiri cilindra, ali je u ovom slucaju problem neravnomernosti radnih procesa po
cilindrima jo$ izrazeniji zbog brojnih specificnosti ispitivanog sistema motor—kocnica,
gde se kao dva dominantna faktora mogu izdvojiti veliki broj cilindara 1 veliki obrtni
moment, odnosno snaga motora. Stoga se uvodenje korekcije radnih procesa (t;.
momenata gasnih sila) za cilindre koji nisu indicirani namece kao nesto Sto je neizbezno
kako bi rezultati ovih ispitivanja dobili svoju upotrebljivost i smisao.

Od svih prethodno nabrojanih faktora koji bi mogli uticati na neravnomernost radnih
procesa po cilindrima kao primarni se mogu izdvojiti oni koji dovode do poremecaja
ubrizgavanja goriva: varijacije ugla predubrizgavanja i neravnomerna ciklusna koli¢ina
goriva koja dospeva do cilindara motora. Realnu promenu toka krive pritiska sa
variranjem ugla predubrizgavanja 1 neravnomernostima u ciklusnoj koli¢ini goriva je
vrlo teSko simulirati bez validnog matematickog modela radnog procesa. Samostalna
izrada validnog matematickog modela radnog procesa zahteva opseznu prethodnu
pripremu (specifikacija geometrije usisnog 1 izduvnog sistema, turbopunjenja, hodova
ventila, itd.) Sto je veoma zahtevan posao [56].
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Slika 8.6 — Izmereni tok pritiska i tok pritiska zajedno sa zakonom sagorevanja
simulirani programom AVL BOOST u prvom levom cilindru
pri 2000 min™ i punom optereéenju
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Da bi se u nedostatku eksperimentalnih podataka bar priblizno proverio uticaj
navedenih poremecaja ubrizgavanja na radni proces, pribeglo se simulaciji radnog
procesa motora pomocu programa AVL BOOST [76]. Radi se o vrlo sofisticiranom
programu koji uzima u obzir veliki broj realnih uticaja ali, naravno, verodostojnost
rezultata bitno zavisi od ulaznih parametara. Modeliranje je vrSeno samo za rezim
n=2000 min’, puno ptereéenje. Na slici 8.6 su prikazani uporedno izmereni i
modelirani tok pritiska kao 1 zakon sagorevanja (dovodenja toplote) modeliran pomocu
Vibe (Vibe) funkcija. Kao $to se vidi poklapanje je veoma dobro a srednji indikatorski
pritisci realnog 1 simuliranog procesa u cilindru se ne razlikuje za vise od 1,8%.

Ovaj simulacioni model je iskoriS¢en da se izvrSi procena Sta se deSava sa krivom
pritiska u cilindru ako se varira ugao predubrizgavanja 1 ciklusna koli¢ina goriva.
Rezultati ove analize su detaljnije prikazani u Prilogu D ovog rada, a ovde ¢e se navesti
samo dva najbitnija zaklucka:

1) Pomeranje ugla predubrizgavanja osetno uti€e na maksimalni pritisak ali manje
na srednji indikatorski pritisak.

2) Varijacije u ciklusnoj koli¢ini goriva utiCu sasvim drugacije, vrlo malo na
maksimalni pritisak ali znacajnije na srednji indikatorski pritisak, 1 to priblizno
kao 1 procenat promene ciklusne koli¢ine goriva.

faktor korekcije 1,05
faktor korekcije 0,95

:21,04—_
1,03
1,024
1,01

faktor korekci

1,00

0,99—-
0,98—-
0,97—-
0,96—-

0,95

b7 T T T T T T T T
300 330 360 390 420 450 480 510 540 570 600 630 660
ugao kolenastog vratila (step.)
Slika 8.7 — Faktor korekcije toka pritiska odnosno momenta gasnih sila
cilindara motora koji nisu indicirani

Kao Sto ¢e se videti iz analize date u Prilogu D, apsolutno je nemoguce postaviti neki
univerzalni kriterijum koji bi posluzio kao osnova za definisanje faktora korekcije
pritiska u cilindrima koji nisu indicirani, odnosno momente gasnih sila, za sve moguce
slucajeve poremecaja u procesu ubrizgavanja. U ovakvoj situaciji se jedino racionalno
reSenje moze kretati u pravcu da se usvoji §to jednostavniji kriterijum korekcije kojim
¢e se primenom optimizacione metode Markvarta u stvari traZiti realniji srednji
indikatorski pritisak cilindara koji nisu indicirani, odnosno njima direktno srazmerni
srednji moment gasnih sila. Direktna proporcionalnost srednjeg indikatorskog pritiska 1
srednjeg momenta gasnih sila je sasvim jasna, poSto se izraCunavanja i jednog i drugog
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parametra zasnivaju na mnozenju prirastaja hoda klipa po uglu obrtanja kolenastog
o dSpy D s . .
vratila (ﬁ) 1 trenutne vrednosti pritiska gasa u cilindru. Pri tome ¢e kao osnova za

cilindre leve strane motora posluZiti indicirani pritsak u prvom levom cilindru, a za
desnu stranu indicirani pritsak u tre¢em desnom cilindru, nakon faznog pomeranja
prema redosledu paljenja motora. Na ovaj nacin se u stvari traga za realnijim koli¢inama
energije koje se generiSu u pojedinim cilindrima motora, a koje ¢e omoguciti balans u
jednac¢inama matemati¢kog modela i njegovo priblizavanje realnom stanju.

Na slici 8.7 je dat prikaz usvojenog principa korekcije toka pritiska odnosno momenta
gasnih sila cilindara motora koji nisu indicirani, za dva slucaja: kada je faktor korekcije
veci od jedan (1,05) 1 kada je faktor korekcije manji od 1 (0,95). U matematickom
smislu usvojeni princip korekcije se u stvari svodi na jednu odsko¢nu funkciju sa
zapisom:

lzaa <370 A ¢ =570

fla) = {q(i) 2a370 <@ <570, i =1..10 (8.27)
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Slika 8.8 — Tokovi pritisaka u cilindru za razli¢ite faktore korekcije

Ugao a u jednacini (8.27) predstavlja teku¢i ugao obrtanja kolenastog vratila izrazen u
stepenima 1 racunat od trenutka kada se klip cilindra ¢iji indikatorski pritisak se koriguje
nalazi u SMT na pocetku takta usisavanja. Ocigledno je da se na niskopritisnim
delovima p — a dijagrama ne vrsi nikakva korekcija, odnosno, predpostavlja se da su
uslovi ustrujavanja i istrujavanja gasa identi¢ni za sve cilindre leve, odnosno desne
strane motora. Korekcija se vrSi samo na visoko-pritisnom delu p — a dijagrama, i to u
procesu sagorevanja i1 ekspanzije na segmentu izmedu 370 i1 570 stepeni ovako

definisanog tekuceg ugla obrtanja kolenastog vratila a. Efekti korigovanja toka pritiska,
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odnosno toka momenta gasnih sila u jednom cilindru leve strane primenom faktora
korekcije prikazanih na slici 8.7, ilustrovani su na slikama 8.8 1 8.9.
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Slika 8.9 — Tokovi momenta gasnih sila za razli¢ite faktore korekcije

Usvojeni princip korekcije ne obezbeduje istoprocentu zavisnost faktora korekcije 1
umanjenja ili uvecanja srednjeg momenta gasnih sila (tj. srednjeg indikatorskog
pritiska). Za primer na slici 8.9, nakon korigovanja momenta gasnih sila prema
jednacini (8.27) sa faktorom 1,05 srednji moment gasnih sila se povecao za 7,24%, dok
je faktor korekcije 0,95 dao smanjenje srednjeg momenta gasnih sila od 6,72%. Mogla
bi se ustanoviti matematicka zavisnost izmedu ovako definisanih koeficijenata korekcije
1 srednjih momenata gasnih sila, ali to uoste nije potrebno posto se procena efektivnosti
pojednih cilindara moze izraziti direktno preko srednjih momenata gasnih sila pojedinih
cilindara dobijenih korekcijom na prethodno opisan nacin.

Princip korekcije dat jedna¢inom (8.27) 1 ilustrovan slikom 8.7 viSe bi odgovarao
poremecaju u ciklusnoj koli¢ini goriva nego poremecaju ugla predubrizgavanja u nekom
od cilindara (Prilog D). Posto se do korekcije koja bi pronasla realan tok pritiska u
cilindrima koji nisu indicirani u nedostatku bilo kakvih relevantnih informacija
praktiéno ne moze doc¢i, ve¢ se traga za realnijim vrednostima srednjih indikatorskih
pritisaka koji daje svaki od cilindara, moglo bi se re¢i da je usvojeni princip dosta
korektan, ako se uzme u obzir da je uticaj varijacija u ciklusnim koli¢inama goriva na
srednji indikatorski dijagram primarni faktor.

Razmatran je jo§ jedan princip korekcije koji se takode zasnivao na pokusaju procene
realnijih vrednosti srednjih indikatorskih pritisaka cilindara koji nisu indiciranirani.
Ovaj princip se zasnivao na tome da se krive momenata gasnih sila dobijene na osnovu
snimljenih tokova pritisaka u dva cilindra motora nakon faznog pomeranja prema
redosledu paljenja mnoze sa faktorom korekcije, ali ne na uskom segmentu ugla
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obrtanja kolenastog vratila od 370 do 570 stepeni, ve¢ na celom intervalu radnog ciklusa
od 0 do 720 stepeni. Ozbiljne mane ovakvog pristupa su sledece:

— Prosto Siftovanje snimljenog pritiska znatno odstupa od realnih deSavanja
uzrokovanih mogu¢im poremecajima u procesu ubrizgavanja.

— Za faktore korekcije vece od jedan, pored dobitka na pozitivnom radu tokom
takta ekspanzije, dobija se 1 uvecan negativan rad tokom takta sabijanja. Ako su
faktori korekcije manji od jedan efekat je sasvim suprotan, pa ni jedan ni drugi
slu¢aj nisu sasvim realni.

— Ovakvim pristupom bi se doSlo u situaciju da identifikovani faktori korekcije
donekle daju uvid u stvarne neravnomernosti radnih procesa po cilindrima, ali 1
kompenzuju greske usled nesavrSenosti matematickog modela, greSke merenja,
greske numeriCke integracije jednacina matematickog modela, itd.

Nabrojani razlozi su bili presudni da se od takve vrste korekcije odustane, 1 da se
prednost da korekciji prema jednacini (8.27), koja ne sadrzi opisane nedostatke.
Medutim, korekcija prema jednacini (8.27) ima 1 jednu ozbiljnu manu, a ona se odnosi
na ¢injenicu da se korekcija vrs$i na ugaonom domenu koji iznosi nesto manje od 1/3
ukupnog ugaonog domena radnog ciklusa. Postoje pokazatelji da bi ova ¢injenica mogla
predstavljati problem bilo kojoj metodi optimizacije pri trazenju parcijalnih izvoda u
Jakobijevoj matrici Y(q) prema jednacini (8.8). Naime, za koeficijente korekcije
momenata gasnih sila, koji predstavljaju i nepoznate parametre matematickog modela
q;(i =1,..10), u ovom sluéaju su na vise od 2/3 domena integracije jednacina
ari(q)
9q;
slucajevima moZe negativno odraziti na proces optimizacije matematickog modela tako
da se dobiju na prvi pogled dobri ali fizicki neobjasnjivi rezultati. Na primer, deSavalo
se da se dobiju takve kombinacije parametara q;(i = 1,... 10) gde je recimo moment
trenja u sistemu negativan, a da se pri tome bazne kinematske veli¢ine matematickog
modela (ugaone brzine) odlicno poklapaju sa izmerenim vrednostima. Tek nakon
vr§enja optimizacije sa uzim ograni¢enjima (tj. minimalnim i1 maksimalnih vrednostima)
za set nepoznatih parametara ¢;(i =1,..10) koji su Cesto birani na osnovu
identifikovanih vrednosti nepoznatih parametara za susedne rezime ispitivanja po broju
obrtaja, metoda optimizacije je uspevala da pronade one vrednosti parametara q;(i =
1,..10) koji su zadovoljavali i jedna¢inu (8.5) i realno fizicko znaenje, to jest
pozitivan moment trenja u ocekivanim granicama. Ovakav problem nije primecen kod
korekcije momenata gasnih sila na celom domenu integracije. Interesanto je pomenuti
da su na nekim rezimima ispitivanja, kao §to je rezonantni rezim pri n = 1950 min™,
rezultati 1 jednog 1 drugog pristupa korekciji momenata gasnih sila bili skoro identi¢ni.

matematickog modela, elementi Jakobijeve matrice jednaki nuli. To se u nekim

Specificnost razvijenog matematickog modela je i to da sadrzi jedan parametar koji je
takode nepoznat, ali nije mogao biti predmet direktne identifikacije. Radi se 0 momentu
trenja u sistemu, tacnije reCeno o ukupnom koeficijentu viskoznog prigusenja k., koji
je uveden sa ciljem da se na osnovu njega procene ukupne 1 lokalne vrednosti trenja u
motoru. Razvijeni matematicki model je koncipiran tako da vrednost ukupnog
koeficijenta viskoznog priguSenja k,,, proizilazi iz korigovanih momenata gasnih sila,
odnosno iz seta nepoznatih parametara q;(i = 1,... 10) kojima se koriguju momenti
gasnih sila. Svaka nova kombinacija seta nepoznatih parametara q;(i = 1, ... 10) tokom
postupka identifikacije, dovodila je do promene ukupnog koeficijenta viskoznog
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prigulenja k,,,, ¢ime je moment trenja na globalnom nivou (ukupni) i lokalnom nivou
(prema izvoristima) korigovan u skladu sa korekcijama momenata gasnih sila. Nakon
mnozenja ovog koeficijenta sa srednjom ugaonom brzinom kolenastog vratila dobija se
mnogo tacnija vrednost srednjeg moment trenja u sistemu, pa se ta vrednost naziva

korigovani srednji moment trenja (ME.). Deljenjem koeficijenta viskoznog prigusenja
k,p, sa brojem Sest, i mnozenjem ove vrednosti sa trenutnim ugaonim brzinama prvih
Sest masa EDTS, u matematicki model su uvodeni momenti trenja generisani u
parovima naspramnih cilindara. Pri tome se, oCigledno, tezilo da se momenti trenja
generisani u pojedinim parovima naspramnih cilindara po svojoj srednjoj vrednosti
svedu na priblizno isti nivo. Ni ova pretpostavka, svakako, nije korektna, 1 to iz dva
razloga:

— U situaciji kada se nedvosmisleno pokazuje da postoji znacajna neujednacenost
radnih procesa po cilindrima, sile trenja u zonama klipni prstenovi—koSiljice
cilindara, ili u leziStima odseCaka kolenastog vratila pojedinih naspramnih
cilindara motora, moraju se znacajnije razlikovati.

— Prva inercijalna masa EDTS pored prvog para naspramnih cilindara u sebe
ukljucuje 1 ¢itav pogon pomo¢nih uredaja (osim PVP), i u tom pogonskom lancu
se generiSu momenti trenja koji nisu zanemarljivi. Sli€no je 1 sa Sestom
inercijalnom masom EDTS u koju je uklju¢en pogon PVP 1 elementi PVP u
kojima se takode generiSe trenje.

Prvobitna ideja autora ovog rada da se Markvartovim procesom identifikacije dode do
podataka o koeficijentima trenja u pojedinim cilindrima, u pogonu pomo¢nih uredaja na
motoru 1 u pogonu pa i samoj PVP, posle spoznaje o stepenu neravnomernosti radnih
procesa po cilindrima ispitivanog motora ubrzo se pokazala kao previSe ambiciozna 1
nerealna. U nedostatku relevantnih informacija 1 bez detaljnije razvijenog matematickog
modela trenja u motoru, bilo kakva improvizacija i drugacija raspodela trenja po
lokacijama (izvoriStima) bi viSe bila stvar nagadanja nego ispravnog inzZenjerskog
rezona. Medutim, stalna korekcija momenta trenja u skladu sa korekcijom momenata
gasnih sila na globalnom (ukupnom) nivou, znacila je da ni u jednom trenutku nije
naruSena ravnoteZa momenata u matematickom modelu, Sto je sasvim korektan i jedini
ispravan pristup. Ako bi se egzaktno dokazalo da identifikovani koeficijenti korekcije
momenata gasnih sila dobro aproksimiraju realne neujednacenosti radnih procesa po
cilindrima, onda bi se oni mogli fiksirati, a novim setom koeficijenata (parametara)
Markvartovim procesom identifikacije bi se mogli potraziti koeficijenti trenja po
cilindrima 1 u pogonu pomo¢nih uredaja uklju¢ujuéi i PVP. Indiciranjem svih dvanaest
cilindara motora, ne bi postojala dilema da je pobuda ispravno definisana, i procena
momenata trenja po njihovim izvoristima bi bila sasvim moguca.

Jasno je da usvojeni princip korekcije momenata gasnih sila nije sasvim korektan, ali je
bio neizbezan, posto samo korigovani momenti gasnih sila obezbeduju energetski
balans 1 bolje poklapanje modeliranih i1 izmerenih ugaonih brzina. Analiza u Prilogu D
pokazuje da je sa samo jednim koeficijentom prosto nemoguce opisati sve moguce
varijante odstupanja u procesu ubrizgavanja goriva. Medutim, usvojenim principom
korekcije se obezbeduje da tokovi krivih po kojima se u matematicki model uvode
momenti gasnih sila nisu ni €isto proizvoljni, ve¢ su po svojoj opstoj formi dosta sli¢ni
zakonima kojima se momenti gasnih sila pokoravaju u realnom dinamicko-oscilatornom
sistem.
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Usvojeni princip korekcije momenata gasnih sila svakako nije idealan i unosi odredenu
greSku u matematicki model, ali treba imati u vidu ¢injenici da se mnogo veca greska
pravi kada se u matematicki model uvode momenti inarcijalnih sila koji nisu procenjeni
na bazi realnog momenta inercije, ve¢ priblizno. To se 1 vizuelno moze primetiti sa
dijagrama na slici 4.8. Ovaj dijagram ukazuje da se nekorektnim uvodenjem momenta
inercijalnih sila u matematic¢ki model javljaju dva problema:

1) Forma po kojoj se ta energija uvodi u matematicki model, tj. oblik
aproksimirane krive momenta inercijalnih sila, znacajno odstupa od realnog
zakona.

2) U matematickom modelu, i u jednom i u drugom slucaju, cirkuliSe energija koja
je u proseku jednaka nuli (tj. ukupan rad momenata inercijalnih sila je jednak
nuli), pa je teSko proceniti uticaj momenta inercijalih sila na rezultate
matematickog modeliranja, posto ni 1 ujednom ni u drugom slucaju nije naruSena
energetska ravnoteza. Drugim re¢ima, ova aproksimacija moze znacajno uticati
na odstupanje rezultata matematickog modela od rezultata merenja, ali se to teze
primecuje u odnosu na momente gasnih sila, zato Sto energetska ravnoteza u
ovom slu¢aju nije narusena.

Ako se uzme u obzir da je priblizno odredivanje momenta inercijalnih sila opSte
prihvacena procedura kojoj se, skoro bez izuzetaka, pribegava pri izradi matematickih
modela torziono-oscilatornih sistema, onda se moze re¢i da u tom pogledu pristup
primenjen ovom radu predstavlja kvalitativau novinu.

Pored ozbiljnih poteskoca da se Sto tacnije procene tokovi pritisaka u cilindrima koji
nisu indicirani, na ta¢nost procene momenata gasnih sila uti¢e jo$ jedan faktor. Iz opSteg
izraza za izracunavanje momenta gasnih sila datog jednac¢inom:

— dsy(a)
Mgas(a) = Ay - (peu(a) — pkg) : % (8.28)

se vidi da moment gasnih sila ne zavisi samo od pritiska gasa u cilindru—p.; («), ve¢ i

dsl;;;a)_ Uticaj povrSine &ela klipa—A4,, i

pritiska karterskih gasova—py, je konstantan i u ovoj analizi nije od znacaja. Jednacina
(8.28) ukazuje da cak i da je indicirano svih dvanaest cilindara motora u funkciji
tekuceg ugla obrtanja mase EDTS (odsecka kolenastog vratila) referentnog cilindra,
tokovi momenata gasnih sila ostalih cilindara ne bi bili tacno odredeni, ako se ne vodi
ra¢una 1 o drugom bitnom ¢iniocu proizvoda na desnoj strani jednacine (8.28), a to je
izvod predenog puta klipa po uglu obrtanja odgovarajuceg odsecka kolenastog vratila.

Ne treba zaboraviti da se ispitivani torziono-oscilatorni sistem ne ponasa kao kruto telo,

. . . « . ds
1 ako se koriste prethodno izracunate vrednosti d—;

od izvoda hoda klipa po uglu kolenastog vratila—

za svaki cilindar, pri ¢emu nije

vodeno racuna da se odsecci kolenastog vratila relativno uvijaju u odnosu na odsecak
referentnog cilindra, opet se pravi greska u definisanju pobude koja potice od gasnih

sila. Prethodno pripremljeni podaci o tokovima % dobijeni pod pretpostavkom da je

kolenasto vratilo kruto se mogu iskoristiti tokom integracije diferencijalnih jednacina,

ali se mora voditi racuna kako se menjaju tekuc¢i uglovi masa EDTS, pa iz pripremljenih
. dSk . . . . .

podataka o promeni . treba uzimati one vrednosti koje odgovaraju trenutnom uglu

obrtanja date mase EDTS. Trenutni momenti gasnih sila bi se onda morali proracunavati

svaki put kada matematicki model zahteva njihove vrednosti, pri ¢emu bi se podaci o
pritiscima dobijeni neposrednim merenjem 1 izraZeni u funkciji ugla obrtanja referentne
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mase EDTS uzimali direktno iz prethodno pripremljene ulazne datoteke, a podaci o
. d . . . . . . .
vrednostima —dsof bi se morali korigovati tako da odgovaraju trenutnim vrednostima

uglova obrtanja svake od masa EDTS. S tim u vezi treba re¢i da je u matematickom
modelu prikazanom u ovom radu, samo moment gasne sile prvog levog cilindra koji je
indiciran, ta¢no odreden. Pritisak u prvom levom cilindru je dobijen neposrednim
merenjem 1 izrazen je u funkciji obrtanja odsecka KV upravo referentnog, prvog levog

. . . d . i g ‘.
cilindra. U tom slucaju vrednosti ﬁ tokom integracije diferencijalnih jednacina

. . . d . o . .
odgovaraju realnim vrednostima ﬁ. Medutim, kod indiciranog tre¢eg desnog cilindra

koji je posluZzio kao referenca za sve ostale cilindre desne strane motora, to nije slucaj.
Moment gasnih sila tre¢eg desnog cilindra bi bio ta¢no odreden da je uzet u obzir tok

.. ds , .ye v . . . .
funkcije d—; treeg desnog cilindra sa uracunatim torzionim pomeranjem u odnosu na

prvi levi cilindar, za koga je ugao obrtanja prvog odsecka kolenastog vratila usvojen kao

referentan za ceo sistem. Procenjujuci da se zbog manjeg gradijenta i vrednosti funkcije

d . " y a0 .
Z%k 1 odnosu na krivu pritiska, tacnost odredenog momenta gasnih sila treeg desnog

da
dSk

cilindra vrlo malo narusava, korekcija funkcije w28 vrednost torzionog pomeranja

treCeg desnog cilindra u odnosu na referentni prvi levi cilindar u ovom radu nije
uzimana u obzir. Zbog nesavrSenosti matematickog modela, postojala je opasnost da se

.. .. ds , [ . , « v
korekcijom funkcije d—; tre¢eg desnog cilindra napravi veca greska nego kada se ne vrsi

korekcija. U slucaju da je indicirano svih dvanaest cilindara motora, ova korekcija bi
bila potpuno opravdana i povecavala bi tacnost matematickog modela.

Za pocetne vrednosti ugaonih brzina druge, tre¢e Cetvrte, pete 1 sedme mase EDTS se
moze rec¢i da takode spadaju u parametre koji se ne poznaju egzaktno. U ovom radu su u
matematickom modelu pocetne ugaone brzine druge i trece mase EDTS izjednacene sa
izmerenom pocetnom ugaonom brzinom prednjeg kraja kolenastog vratila, a pocetne
ugaone brzine cetvrte 1 pete mase EDTS su izjednadene sa izmerenom pocetnom
ugaonom brzinom zadnjeg kraja kolenastog vratila, $to bi po logici stvari u velikoj meri
trebalo da odgovara realnim uslovima rada. Mala odstupanja su sasvim ocekivana, jer
kolenasto vratilo nije apsolutno torzono krut sistem, ali je torziona krutost odsecaka
kolenastog vratila dovoljno velika (videce se da je reda 1,98-10° Nmy/rad), §to iskljucuje
mogucnost drasti¢nih razlika u po€etnim ugaonim brzinama prvih Sest masa EDTS, kao
Sto je to slucaj sa sedmom masom EDTS. BlaZzim variranjem pocetnih vrednosti
ugaonih brzina druge, trece, Cetvrte 1 pete mase EDTS, nije uocen bitnije razli¢it odziv
matemati¢kog modela, ali se takav zaklju€ak ne odnosi 1 na pocetnu ugaonu brzinu
sedme mase EDTS. Sedma masa EDTS je sa ostatkom EDTS (kolenastim vratilom
motora) povezana torzionom oprugom ekstemno male torzione krutost (videce se da je
identifilovana vrednost oko 97434 Nm/rad), tako da je ugaona brzina sedme mase
EDTS (kocnice) velika nepoznanica. PokuSaji da se pocetna vrednost ugaone brzine
sedme mase izjednaci sa pocetnom ugaonom brzinom izmerenom na zadnjem kraju
kolenastog vratila, na nekim rezimima su vodili ka vidnoj nestabilnosti matematickog
modela. Stabilnost je postignuta variranjem ovog ulaznog parametra u Sirim granicama,
tj. sasvim nasumicno, 1 dobijena vrednost se znatno razlikovala od pocetne ugaone
brzine izmerene na zadnjem kraju kolenastog vratila. Zato se medu parametrima koje je
trebalo identifikovati morao naci i1 faktor korekcije pocetne ugaone brzine sedme mase
EDTS (vratila ko¢nice). Ovim faktorom je, u uzem tolerancijskom polju (od 0,8 do 1,2),

\S)
~
n
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mnozena srednja ugaona brzina kolenstog vratila dobijena kao aritmeti¢ka sredina
srednjih ugaonih brzina izmerenih na suprotnim krajevima kolenastog vratila. O
ugaonoj brzini sedme mase EDTS 1 uglovima uvijanja sedme mase EDTS pri
rezonantnim rezimima rada, kasnije ¢e bi¢e viSe rec¢i. Ugaone brzine druge, trece,
Cetvrte 1 pete mase EDTS bi se mozda i mogle izmeriti intervencijom na donjem karteru
motora 1 primenom soficistiranije merne opreme (npr. senzora na bazi Doplerovog
efekta), ako bi to bilo od nekog interesa. Medutim, takve informacije se mogu dobiti iz
dovoljno validnog matematickog modela, §to je 1 jedan od ciljeva ovog rada.

Za pocetne vrednosti uglova obrtanja masa EDTS usvojena je vrednost nula. Ovo nije
bas najkorektnije poSto 1 na pocetku integracije sistema diferencijalnih jednacina
matematickog modela u trenutku t = 0, postoji ugaoni pomeraj izmedu referentne prve
mase EDTS 1 ostalih masa. Medutim, matematicki model je ve¢ kod prve vrednosti ugla
obrtanja referentne (prve) mase EDTS pronalazio vrednosti uglova obrtanja ostalih
masa koje su se razlikovale od pocetne vrednosti referentnog ugla prve mase. Sa
stanovisSta izuCavanja torzionih oscilacija, informacije sadrzane u uglovima obrtanja
masa EDTS su od velikog znacaja, jer nthovo poznavanje znaci da imamo informacije o
redu veli¢ina realnih amplituda oscilovanja u sistemu. Razvojem dovoljno validnog
matematickog modela mogle bi se, u dosta uskim granicama tac¢nosti, pratiti relativne
promene uglova uvijanja (torzije) izmedu bilo koje dve mase EDTS u funkciji ugla
obrtanja bilo koje mase EDTS. Do ovih podataka se primenom tradicionalnih metoda
dolazi vrlo teSko, a neophodnost uzimanja u obzir orijentaciono poznatih ili nepoznatih
koeficijenata prigusenja torzionih oscilacija [3, 6] ne moze obezbediti dovoljnu ta¢nost
procenenjenih uglova torzije 1 dopunskih napona na uvijanje u ¢vorovima oscilovanja
kolenastog vratila na rezonantnim rezimima rada (Poglavlje 9).

Iz ovog opisa specificnosti i1 ciljeva razvijenog matematickog modela proizilazi da je
neophodno simultano identifikovati osamnaest nepoznatih ili orijentaciono poznatih
parametara, da bi se izvrSila optimizacija matematickog modela 1 njegova verifikacija za
dalje potrebe ovog rada, pa su elementi vektora q sledeci:

q(1) - faktor korekcije momenta gasnih sila 1D cilindra

q(2) - faktor korekcije momenta gasnih sila 2L cilindra

q(3) - faktor korekcije momenta gasnih sila 2D cilindra

q(4) - faktor korekcije momenta gasnih sila 3L cilindra

q(5) - faktor korekcije momenta gasnih sila 4L cilindra

q(6) - faktor korekcije momenta gasnih sila 4D cilindra

q(7) - faktor korekcije momenta gasnih sila SL cilindra

q(8) - faktor korekcije momenta gasnih sila 5D cilindra

q(9) - faktor korekcije momenta gasnih sila 6L cilindra

q(10) - faktor korekcije momenta gasnih sila 6D cilindra

q(11) - unutrasnje (strukturno) prigusenje u materijalu KV

q(12) - krutost 1

q(13) - krutost 2, 3, 4

q(14) - krutost 5

q(15) - krutost 6

q(16) - faktor korekcije konstantnog dela momenta inercije 1. mase EDTS

q(17) - faktor korekcije konstantnog dela momenta inercije 7. mase EDTS

q(18) - faktor korekcije pocetne ugaone brzine 7. mase EDTS
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8.3 Rezultati identifikacije nepoznatih parametara matematickog modela
razvijenog u sklopu ovog rada

8.3.1 Problemi i usvojeni Kkriterijumi pri procesu identifikacije nepoznatih
parametara matematickog modela

Identifikacija nepoznatih parametara matematickog modela razvijenog u sklopu ovog
rada je vrSena kombinovanim kori§¢enjem izmerenih ugaonih brzina i jednog 1 drugog
kraja kolenastog vratila. Ta¢nije reCeno, jedna od izmerenih ugaonih brzina je koriS¢ena
sve dok funkcija cilja tokom identifikacije nije dostigla svoj minimum, odnosno kada
daljeg, vidljivog napredovanja viSe nije bilo. Tada je vrSen prelazak na drugu od
izmerenih krivih kao baznu funkciju identifikacije. Uglavnom se desavalo da se ovakom
promenom bazne funkcije identifikacije proces napredovanja odmah ili nakon jo§ par
iteracija  prakticno zavrSavao. Daljim postupkom su nepoznati koeficijenti
matematickog modela mnogo blaze varirali, pri ¢emu je funkcija cilja ostajala u
stabilnim, vrlo uskim granicama. Procedura identifikacije je osmisljena tako da su se
tokom svakog koraka vizuelno mogle pratiti proraCunate ugaone brzine oba kraja
kolenastog vratila, 1 bez izuzetka se deSavalo da je svako pribliZavanje izmerenih 1
modeliranih ugaonih brzina na jednom od krajeva kolenastog vratila bilo praceno
sli¢énim priblizavanjem i na suprotnom kraju.

Krenulo se od vrnog rezima iz radnog podrutja motora n=2000 min’, puno
opterecenje. Za taj rezim proces identifikacije je bio stabilan i logi¢an. Moment trenja u
sistemu ni u jednom trenutku nije imao negativnu vrednost, 1 dobijena je dosta niska
vrednost funkcije cilja, koja se nastavkom procesa identifikacije, pracenim blazim
variranjem koeficijenata korekcije momenata gasnih sila, nije bitinije menjala. Pri tome
su dobijane takve kombinacije koeficijenata korekcije momenata gasnih sila koje su
dozvoljavale da se ukupni srednji moment trenja kre¢e u dosta Sirokim granicama od
384 do 466 Nm, Sto je pre svega posledica velike osetljivosti korigovanih momenata
gasnih sila 1 na vrlo blage varijacije faktora korekcije. Torzione krutosti elemenata
EDTS identifikovane za ovaj reZim su posluzile kao osnova da se na ostalim reZimima
ispitivanja, u odnosu na ove vrednosti, postave minimalne i maksimalne granice u
opsegu £10%.

Slede¢i rezim koji je obradivan je najnizi brzinski reZim radnog podru¢ja motora
n=1300 min’, puno opterecenje. Ovde se nije ponovila stabilnost u procesu
identifikacije kao na rezimu n=2000 min™, puno opterecenje, i tek nakon uvodenja uzih
granica za koeficijente korekcije momenata gasnih sila 1 fiksiranja donjih granica na
pocetku procesa identifikacije, spreCeno je da moment trenja u sistemu krene ka
negativnim vrednostima. Kasnije su donje granice faktora korekcije momenata gasnih
sila postepeno spustane, $to je rezultiralo dobijanju takvih kombinacija identifikovanih
koeficijenata momenata gasnih sila koje su dozvoljavale da se ukupni srednji moment
trenja krece u takode dosta Sirokim granicama od 347 do 451 Nm.

Sli¢ni problemi pri identifikaciji nepoznatih parametara matematickog modela gde su se
mogle dobiti niske vrednosti funkcije cilja pracene negativnim vrednostoma ukupnog
momenta trenja, javiljali su se 1 na ostalim rezimina ispitivanja, ako izuzmemo brzinske
rezime n=1650 min"' i n=1900 min"l, 1 reSavani su na isti nacin kao 1 za rezim
n=1300 min". Generalno re¢eno, na skoro svim rezimima koji su obradivani, mogle su
se dobiti takve kombinacije identifikovanih nepoznatih parametara koje su omogucavale
dosta Siroke granice ukupnog srednjeg momenta trenja u sistemu. Izuzetak je
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predstavljao rezim n=1450 min', puno optereéenje, gde su te granice, bile nesto uze,
izmedu 380 Nm 1 425 Nm. Na ovom primeru se jasno vidi da je Markvartova metoda,
kao 1 sve druge optimizacione metode, samo matematicki aparat koji nije ni projektovan
tako da obezbedi rezultate koji imaju realno fizicko znacenje, ve¢ na korisnicima lezi
odgovornost da ovo mo¢no sredstvo usmere u pravom pravcu, nizom ogranicenja i/ili
kasnijim odabirom onih rezultata identifikacije koji imaju fizicki smisao. Zbog
nedostatka relevantnih informacija, ¢ak 1 o redu veliine realnih vrednosti momenata
trenja u ispitivanom torziono-oscilatornom sistemu, odgovor je potrazen u strucnoj
literaturi. PoStujuci preporuke i iskustva prema kojima bi ukupni moment trenja morao
imati rastuci tok kako se povecava broj obrtaja [75], iskustvene orijentacione vrednosti
mehani¢kog stepena korisnosti za kategoruju natpunjenih dizel motora sa direktnim
ubrizgavanjem [23, 75], uz istovremenu analizu dobijenih srednjih vrednosti ukupnog
momenata trenja tokom procesa identifikacije nepoznatih parametara razvijenog
matemati¢kog modela, pronadene su one vrednosti momenata trenja, za razli¢ite brojeve
obrtaja, koje ispunavaju postavljene uslove, a pri tome se nalaze izmedu ekstemno
visokih 1 ekstremno niskih moguc¢ih vrednosti.

Rezim 1950 min”, puno opterecenje, je rezonantni rezim po prvom obliku oscilovanja
kod koga je ¢vor oscilovanja daleko iza kolenastog vratila. U pitanju je klasi¢an slucaj
torzionog oscilovanje oblika motorske kocnice (dynamometer mode). Mada su u
radnom podru¢ju motora identifikovana jo§ dva rezonantna rezima po prvom obliku
oscilovanja sa &vorom oscilovanja iza kolenastog vratila (1300 min™ i 1600 min™), na
rezimu 1950 min" ekstremno velike vrednosti identifikovanih parametara korekcije
momenata gasnih ukazuju na prisustvo ekstremno velikih poremecaji u procesu
ubrizgavanja goriva pojedinim cilindrima. U tom smislu bi moZda trebalo 1 posmatrati
rezultate identifikacije nepoznatih parametara matematickog modela na ovom reZimu,
viSe kao ¢injenicu da se deSava neSto vrlo neobicno, Sto bi se moralo detaljnije ispitati
naknadnim eksperimentima, nego S$to bi se u neke ekstremno velike vrednosti
koeficijenata korekcije momenata gasnih sila moglo pouzdati. O ovom rezonantnom
rezimu 1 neobi¢nim pojavama koje su uocene, vise ¢e reci biti u tacki 8.4.

8.3.2 Ugaone brzine na suprotnim krajevima kolenastog vratila, relativna
uvijanja krajeva kolenastog vratila i procenjeni srednji momenti gasnih sila
pojedinih cilindara nakon identifikacije parametara metematickog modela

Na slede¢im slikama ¢e za svaki od reZima ispitivanja biti prikazani uporedni dijagrami
modeliranih 1 izmerenih ugaonih brzina na slobodnom kraju kolenastog vratila, ugaonih
brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila prema kocnici 1 relativnih uvijanja krajeva
kolenastog vratila. Takode ¢e biti prikazani histogrami procenjenih srednjih momenata
gasnih sila pojedinih cilindara. Te slike (tj. dijagrami 1 histogrami) su oznacene na
slede¢i nacin:

— za rezim 1300 min”', pri punom optereéenju na slici 8.10 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.10 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindarana slici 8.10 pod d).

— za rezim 1350 min', pri punom optereéenju na slici 8.11 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
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Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematiCkim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.11 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.11 pod d).

- za rezim 1400 min”', pri punom optere¢enju na slici 8.12 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.12 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.12 pod d).

— za rezim 1450 min”', pri punom optereéenju na slici 8.13 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.13 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.13 pod d).

— za rezim 1500 min™', pri punom optereéenju na slici 8.14 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno wuvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematiCkim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.14 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.14 pod d).

— za rezim 1550 min', pri punom optereéenju na slici 8.15 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.15 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.15 pod d).

— za rezim 1600 min”', pri punom optereéenju na slici 8.16 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.16 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.16 pod d).

— za rezim 1650 min', pri punom optereéenju na slici 8.17 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.17 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.17 pod d).

— za rezim 1700 min”', pri punom optereéenju na slici 8.18 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.18 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.18 pod d).

— za rezim 1750 min', pri punom optereéenju na slici 8.19 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.

219



8. Identifikacija nepoznatih parametara matematickog modela

Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematiCkim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.19 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.19 pod d)..

— za rezim 1800 min™', pri punom optereéenju na slici 8.20 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno wuvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematiCkim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.20 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.20 pod d).

- za rezim 1850 min™', pri punom optereéenju na slici 8.21 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.21 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.21 pod d).

- za rezim 1900 min™', pri punom optereéenju na slici 8.22 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.22 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.22 pod d).

— za rezim 1950 min', pri punom optereéenju na slici 8.23 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.23 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.23 pod d).

— za rezim 2000 min', pri punom optereéenju na slici 8.24 pod a) je prikazana
modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila, dok je pod b)
prikazana modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila.
Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim modeliranjem 1
neposrednim merenjem je prikazano na slici 8.24 pod c), a histogram procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara na slici 8.24 pod d).
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650

—T T T T "~ T T "~ T T = T T ™~ T
60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720

ugao kolenastog vratila (step.)

600
5504
500
450
400
3504
300
2504

srednji moment gasnih sila (Nm)

200
150 4
100
50

0

Il lcva strana motora
[T desna strana motora

n = 1400 min™
puno opterecenje

1

2 3

4

5 6

redni broj cilindra

Slika 8.12 d — Histogram procenjenih srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara,
n=1400 min™, puno optereéenje

ReZim n=1450 min™', pri punom optereéenju

170,0

167,5 -
165,0 -
162,5 -
160,0 -
157,5
155,0
152,5
150,0 -
147,5 ]
145,0
142,5 ]
140,0
137,54

ugaona brzina prednjeg kraja KV (rad/s)

modelirano
mereno

n = 1450 min™
puno opterecenje

135,0
0

60

LA I B S R R R R B B B
120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720

ugao kolenastog vratila (step.)
Slika 8.13 a — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila,
n=1450 min™, puno optereéenje

2

24



8. Identifikacija nepoznatih parametara matematickog modela

modelirano
1—— mereno
165,0

157,54

142,5

ugaona brzina zadnjeg kraja KV (rad/s)

n = 1450 min”
] puno opterecenje
o+ T T T T T T
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
ugao kolenastog vratila (step.)
Slika 8.13 b — Modelirana i izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila,
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Rezim n=1500 min"', pri punom optereéenju
175,0
172,5
170,0 -
1675 -
165,0 -
162,54
160,0 -
157,5 -
155,0 -
152,5 -
S 150,04
147,5 ]
145,0 -
142,5 ]
1MWo0+——T—7—T 7T T T T T T T
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
ugao kolenastog vratila (step.)

modelirano
mereno

a brzina prednjeg kraja KV (rad/s)

ugao

n = 1500 min™
puno opterecenje

Slika 8.14 a — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila,

. . O
n=1500 min", puno opterecenje
175,0
@172,5—_
g 170,0
i 167,5—_
.£165,0—_
g 162,51
.3160,0—_
S 157,5
[0} 4
N 155,0
g 4
-5 152,54
g 52,5 ]
g 150,0—_
G 147,54
g 4
2145,0

modelirano
mereno

1 n = 1500 min”
142,5 )
] puno opterecenje
140,0 +———"7—"—"F—"—"F"—"T"—"T"—T T+ T
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
ugao kolenastog vratila (step.)
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n=1500 min™, puno optereéenje
0,8

] modelirano
0,6 —— mereno

0,4
021
0,0 —-
-0,2 _-
-0,4 _-

-0,6

relativno uvijanje krajeva KV (rad/s)

-0,8 1

124 n = 1500 min"
E puno opterecenje

—rtr rr -1 r-rtr°+-~1t T+ T1r T 1T 7T
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
ugao kolenastog vratila (step.)

Slika 8.14 ¢ — Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim
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Slika 8.15 ¢ — Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim
modeliranjem i neposrednim merenjem, n=1550 min™', puno opterecenje
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Slika 8.16 b — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila,

n=1600 min™, puno optereéenje
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Slika 8.16 d — Histogram procenjenih srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara,

n=1600 min™, puno optereéenje
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ReZim n=1650 min™', pri punom optereéenju
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Slika 8.17 a — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila,
n=1650 min™', puno optereéenje
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Slika 8.17 b — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila,
n=1650 min™', puno optereéenje
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Slika 8.17 ¢ — Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim
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srednji moment gasnih sila (Nm)
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Slika 8.17 d — Histogram procenjenih srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara,
n=1650 min™, puno optereéenje
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Slika 8.18 a — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila,
n=1700 min™, puno optereéenje
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Slika 8.18 b — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila,
n=1700 min™, puno optereéenje
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Slika 8.18 ¢ — Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim
modeliranjem i neposrednim merenjem, n=1700 min™, puno opterecenje
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Slika 8.18 d — Histogram procenjenih srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara,
n=1700 min™, puno optereéenje
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Slika 8.19 a — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila,
n=1750 min™, puno optereéenje
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Slika 8.19 b — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila,
n=1750 min™, puno optereéenje
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Slika 8.19 ¢ — Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim
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ReZim n=1800 min"', pri punom optereéenju

202,5

200,0—-
197,5—-
195,0—-
192,5—-
190,0—-
187,5—-
185,0—-
182,5 ]

ugaona brzina prednjeg kraja KV (rad/s)

n = 1800 min™
puno opterecenje

modelirano
mereno

L L e B B B e L L L
120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
ugao kolenastog vratila (step.)

Slika 8.20 a — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila,

n=1800 min™, puno optereéenje
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Slika 8.20 b — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila,

n=1800 min™, puno optereéenje
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srednji moment gasnih sila (Nm)
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Slika 8.20 d — Histogram procenjenih srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara,
n=1800 min™, puno optereéenje
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Slika 8.21 a — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila,
n=1850 min™, puno optereéenje
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Slika 8.21 b — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila,
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Slika 8.21 d — Histogram procenjenih srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara,
n=1850 min™, puno optereéenje
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Slika 8.22 a — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila,
n=1900 min™, puno optereéenje
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Slika 8.22 b — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila,
n=1900 min™, puno optereéenje
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Slika 8.22 ¢ — Relativno uvijanje krajeva kolenastog dobijeno matematickim
modeliranjem i neposrednim merenjem, n=1900 min™', puno opterecenje
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Slika 8.22 d — Histogram procenjenih srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara,
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ReZim n=1950 min"', pri punom optereéenju
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Slika 8.23 b — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila,

n=1950 min™, puno optereéenje
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Slika 8.23 d — Histogram procenjenih srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara,
n=1950 min™, puno optereéenje

ReZim n=2000 min"', pri punom optereéenju
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Slika 8.24 a — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina prednjeg kraja kolenastog vratila,
n=2000 min™, puno optereéenje
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Slika 8.24 b — Modelirana 1 izmerena ugaona brzina zadnjeg kraja kolenastog vratila,
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Slika 8.24 d — Histogram procenjenih srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara,
n=2000 min™, puno optereéenje

8.3.3 Torzione krutosti i momenti inercije masa EDTS

Na slici 8.25 je predstavljen pojednostavljen Sematski prikaz EDTS sa sedam
inercijalnih masa koji je posluzio kao baza za razvoj matematickog modela dinamicko-
oscilatrnoh kretanja u ispitivanom sistemu motor—kocnica.

Jq
Ji Je
J J=da Ji= e Js=J:
Ci C C: = C C:= Co Cs Co |
[
g]w Szgaw 83581 84E81 &5 = &
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Slika 8.25 — Pojednostavljeni model EDTS sa sedam inercijalnih masa
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Jedan od zadataka razvijenog matematickog modela je da nakon optimizacije pruzi
informacije o tac¢nijim vrednostima torzionih krutosti virtuelnih vratila 1 momentima
inercije inercijalntih masa EDTS.

Tabela 8.1 — Identifikovane torzione krutosti virtuelnih vratila EDTS

n 1 €2, C3, Cy Cs Ce
min”’ Nm/rad Nm/rad Nm/rad Nm/rad
1300 0,24694083E+07  0,20734355E+07  0,21059288E+07  0,93214289E+05
1350 0,24549605E+07  0,20680476E+07  0,20938978E+07  0,97600008E+05
1400 0,24123113E+07  0,20172011E+07  0,21044348E+07  0,98893367E+05
1450 0,23704133E+07  0,20380140E+07 0,21167363E+07  0,98812945E+05
1500 0,21175373E+07  0,19872115E+07  0,21249573E+07  0,10039197E+06
1550 0,23468960E+07  0,19617318E+07  0,20435430E+07  0,99005617E+05
1600 0,23913548E+07  0,20108461E+07  0,20640478E+07  0,99033273E+05
1650 0,24268398E+07  0,20148165E+07  0,20885875E+07  0,98947070E+05
1700 0,24319298E+07  0,19354348E+07  0,20064500E+07  0,97782594E+05
1750 0,24832890E+07  0,19929734E+07  0,20947705E+07  0,99042531E+05
1800 0,23928985E+07  0,19814570E+07  0,21170245E+07  0,93629883E+05
1850 0,21455225E+07  0,19386771E+07  0,20229558E+07  0,99028906E+05
1900 0,22612128E+07  0,19678635E+07  0,20130833E+07  0,97049805E+05
1950 0,21983128E+07  0,17693414E+07  0,20704560E+07  0,99042531E+05
2000 0,22581628E+07  0,19625940E+07  0,19245678E+07  0,90038664E+05
srednja 2,34407-10° 1,98131-10° 2,0661-10° 97434,2302
vrednost

U tabeli 8.1 su date brojne vrednosti identifikovanih torzionih krutosti virtuelnih vratila
EDTS za sve rezime ispitivanja, a u poslednjem redu te tabele su prikazane osrednjene
vrednosti. Histogramski prikaz dobijenih rezultata je prikazan na slikama 8.26 (krutost
c1), 8.27 (krutosti identi¢nih karakteristicnih odseCaka kolenastog vratila c,, c3i c,),
8.28 (krutost ¢5) 1 8.29 (krutost cg). Podebljane crne linije na ovim histogramima
predstavljaju srednje vrednosi. Varijacije identifikovanih vrednosti za razli¢ite brojeve
obrtaja bi se pre mogle pripisati nesavrSenostima matematickog modela nego realnim
uticajima (na primer: promena mehaniC¢kih osobina materijala KV zbog temperaturskih
razlika usled promenljivog histerezisa u materijalu KV).
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Slika 8.26 — Identifikovane vrednosti torzione krutosti c; EDTS
za razli¢ite rezime ispitivanja
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U tabeli 8.2 su date brojne vrednosti identifikovanih faktora korekcije konstantnih
delova momenata inercije prve 1 sesdme mase EDTS za za sve reZime ispitivanja koji su
u procesu optimizacije matematickog modela uvedeni kao nepoznati parametri q(16) i
q(17). U zadnjem redu tabele 8.2 je data srednja vrednost ovih parametara. MnoZenjem
srednje vrednosti ovih parametara sa prethodno procenjenim konstantnim momentima
inercije prve i sedme mase EDTS (tabela 7.5 u poglavlju 7.) dobijaju se korigovane
vrednosti, ¢ime se kompenzuju greske u prvobitnoj proceni iz razloga opisanih u tacki
8.2. Srednje vrednosti parametara q(16) i q(17) ukazuju da su realniji, konstantni
delovi momenata inercije prve i sedme mase EDTS ve¢i za 8,431%, odnosno 6,201% u
odnosu na vrednosti procenjene u pocetnim fazama definisanja EDTS.

Tabela 8.2 — Identifikovani parametri q(16) i q(17)

n_ q(16) q(17)

min - -

1300 0,10965666E+01  0,11429883E+01
1350 0,10743082E+01  0,11440026E+01
1400 0,10900059E+01  0,11237607E+01
1450 0,10899627E+01  0,11108613E+01
1500 0,10772853E+01  0,10391405E+01
1550 0,11000000E+01  0,10884284E+01
1600 0,10667795E+01  0,97894800E+00
1650 0,10997779E+01  0,93717426E+00
1700 0,10999963E+01  0,86945873E+00
1750 0,10830672E+01  0,92845345E+00
1800 0,10853819E+01  0,10294183E+01
1850 0,10452515E+01  0,11217380E+01
1900 0,10906627E+01  0,11334015E+01
1950 0,10655762E+01  0,11324069E+01
2000 0,11000000E+01  0,11500000E+01

srednja vrednost

1,08431

1,06201

Kona¢ni uporedni prikaz brojnih vrednosti torzionih krutosti i momenata inercije EDTS
pre 1 posle identifikacije nepoznatih parametara matematickog modela dat je u tabeli

8.3.

Tabela 8.3 — Torzione krutosti i momenti inercije EDTS pre 1 posle identifikacije
nepoznatih parametara matematickog modela

pre identifikacije posle identifikacije
R. br. Ji c ] ¢
mase kg'm® N-m/rad kg:m’ N-m/rad
: 0,088327+/ ,sc1 0,0957734/ 51
' 2066228 2344070
) 0,0754464 y5c2 0,075446+] )5c2
. 2180660 1981310
3 0,075446+ 5sc3 0,075446+/5sc3
. 2180660 1981310
4 0,075446+] y5c4 0,075446+] ysca
. 2180660 1981310
s 0,075446+ 5sc5 0,075446+/osc5
: 1749607 2066100
6 0,3555+ 556 0,35554/ps¢6
) 99320 97434,2302
7. 1,755389 1,864241




8. Identifikacija nepoznatih parametara matematickog modela

Iz tabele 8.3 se moze primetiti da su momenti inercije prvih Sest inercijalnih masa
EDTS kao ulazni podaci razvijenog marematickog modela rastavljeni na konstantne 1
promenljive delove (Jysciv i = 1,2,...6). Za neke druge potrebe, gde su proracuni
bazirani na pretpostavci da su momenti inercije masa EDTS konstantni, kao Sto je na
primer Holcerova metoda, promenljivi delovi momenata inercije se moraju zameniti
njthovim srednjim vrednostima 1 dodati konstantnim delovima, kao $to je to uradeno u
tabeli 7.5. Srednja vrednost promenljivog momenta krivajnog mehanizma ispitivanog
motora je odredena u tacki 3.3.2 i ona iznosi 0,092390 kg-m’.

8.3.4 Strukturna (unutrasnja) priguSenja torzionih oscilacija u materijalu KV

Jedan od nepoznatih parametara EDTS je bilo 1 unutraSnje (strukturno) prigusenje u
materijalu kolenastog vratila, ¢ije identifikovane vrednosti su za sve rezime ispitivanja
motora prikazane na slici 8.30, a broj¢ane vrednosti su date levo od te slike.

n &
(min")  (Nms/rad) T 140 °

1300 51,165 5 o

1350 35252 E 120 /

1400 10,058 < ] 9

1450 5,245 < 100 /

1500 19974 & | <

1550 20771 & | o
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1650 49,663 >

1700 134,786 < %07 2
1750 92,314 ] o L \
1800 113,551 - 404 \° 9 °
1850 128,097 o ; /

1900 83,712 5 20- \ 0—0

1950 60,733 5 | o/

2000 42350 @ 9

1300 1400 1500 1600 1700 1800 1800 2000
broj obrtaja (min'1)
Slika 8.30 — Identifikovano strukturno priguS$enje u materiajlu kolenastog vratila

U postupku identifikacije uveden je parametar q(11) tako da se mnoZenjem ovog
parametra 1 broja 100 dobijala informacija o strukturnom prigusenju u materijalu
koeficijente naravnomernosti radnih procesa u cilindrima motora. Pocetne,
pretpostavljene vrednosti faktora korekcije momenata gasnih sila cilindara su za svaki
rezim ispitivanja, pre pokretanja procedure identiikacije, iznosile 1. Time su koeficijenti
korekcije momenata gasnih sila cilindara bili u prednosti u odnosno na strukturno
priguSenje u materijalu kolenastog vratila, koje ima znatno vece vrednosti (slika 8.30),
posto postupak identifikacije podrazumeva stalno trazenje parcijalnih izvoda po svakom
od nepoznatih parametara, sa jednakim relativnim priraStajem od 1% za svaki od njih.
Na osnovu dobijenih parcijalnih izvoda se procenjuje uticaj svakog od nepoznatih
parametara na rezultate matematickog modela i1 preporucuju se nove vrednosti koje bi u
krajnjem rezultatu trebalo da dovedu do manjeg kvadratnog odsupanja izmedu rezultata
matematickog modela i izmerenih podataka. Zapazeno je relativno brzo napredovanje
koeficijenata korekcije momenata gasnih sila cilindara ka stabilnim vrednostima, Sto
nije bio slucaj sa strukturnim prigusenjem u materijalu kolenastog vratila. Definisanjem
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strukturnog priguSenja u materijalu kolenastog vratila kao umnoska uvedenog parametra
q(11) 1 broja 100, ,osetljivost” matematickog modela na strukturno prigusenje je
dovedena na priblizno isti nivo kao 1 u sluc¢aju koeficijenata korekcije radnih procesa po
cilindrima.

Za pocetne vrednosti strukturnog priguSenja (umnozak ¢q(11)-100) su uzimane
preporucene, orijentacione vrednosti iz literature [5]. Ove preporuke se odnose samo za
rezonantne rezime rada motora, dok za nerezonantne rezime rada slicne preporuke ne
postoje. Osnovni nedostatci ovih preporuka (poluempirijskih formula) su diskutovani u
tacki 5.4, pri ¢emu je naglaSeno da ne uzimaju u obzir sve faktore koji uticu na vrednost
amplituda torzionog oscilovanja. U svakom sluc¢aju, 1 za rezonantne i za nerezonantne
rezime rada proces napredovanja u identifikaciji strukturnih prigu$enja se mogao ubrzati
tako Sto su zadavane drugacije vrednosti od preporucenih. Kriterijum je bio cisto
vizuelni, jer su se sa znatno manjim vrednostima pretpostavljenog strukturnog
priguSenja od ,stvarnog®, dobijali dijagrami modeliranih ugaonih brzina sa izrazito
ve¢im amplitudama varijacija nego S§to je to bio sluaj kod izmerenih vrednosti.
Suprotna situacija se deSavala ako je predpostavljena vrednost strukturnog priguSenja
bila precenjena.

Na slici 8.25 gde je dat Sematski prikaz identifikovanog EDTS se vidi da je usvojena
ista vrednost strukturnog priguSenja za sve odseCke kolenastog vratila, $to je dosta
realna predpostavka. Takode se moze primetiti da je strukturno priguSenje u materijalu
spojnickih vratila od motora do kocnice zanemareno, Sto je uobiCajen pristup vecine
istrazivaca. RaCuna se da je vrednost strukturnog prigusenje u materijalu spojnickih
vratila od motora do ko¢nice zanemarljivo mala u odnosu na strukturno prigusenje u
materijalu kolenastog vratila. Kako se u literaturi, putem poluempirijskih jednacina kao
Sto je jednacina (5.26) [5], strukturno priguSenje u materijalu opisuje kao parametar
direktno zavisan od torzione krutosti, za ovo pojednostavljenje bi se moglo re¢i da ima
smisla. Medutim, ako bi se pokazalo da su ta¢ne naznake da se kardansko vratilo u
nekim sluCajevima ponaSa kao izvor dodatnog priguSenja u sistemu, ovo
pojednostavljenje bi moglo biti previSe grubo. Autor ovog rada, voden ¢istom logikom,
smatra da 1 ako u kardanskom vratilu postoje izvorista poviSenog priguSenja u sistemu,
ta priguSenja bi morala biti priliéno ispod strukturnog prigusenja u materijalu
kolenastog vratila, pa i u tom slu¢aju ovo pojednastovljenje ne bi trebalo da unosi veliku
gresku u matematicki model.

Dijagram prikazan na slicu 8.30 zasluzuje poseban komentar koji je zbog svoje vaznosti
potrebno posebno naglasiti. Poznato je da je strukturno priguSenje u materijalu
kolenastog vratila jako teSko ta¢no proceniti, odnosno izmeriti, 1 takvi podaci se
smatraju informacijama od izuzetne vaZnosti, jer bitno utiCu na kvalitet proracuna
dodatnih naprezanja kolenastog vratila izazvanih torzionim oscilacijema. O poprilicnom
lutanju u definisanju 1 odredivanju prigusenja torzionih oscilacija pa 1 strukturnog
prigusenja u materijalu kolenastog vratila, posvecena je tacka 5.1, i ovde se ti problemi
nece ponavljati. Osnovna pitanja na koje je u ovom trenutku potrebno dati odgovor je
koliko su podaci prikazani na slici 8.30 tacni, 1 da li su logi¢ni.

Sto se tice logi¢nosti dobijenih rezultata, treba se prisetiti da je, ,,po definiciji®,
strukturno prigusenje proporcionalno brzini torzionog oscilovanja. Za svaki od
identifikovanih oblika oscilovanja sopstvena kruzna frekvencija je ista, tacnije receno
malo se menja za razliCite brzinske rezime. To znaCi da strukturno prigusenje

245



8. Identifikacija nepoznatih parametara matematickog modela

prvenstveno zavisi od veli¢ina amplituda torzionih oscilacija. Drugim re¢ima, za
priblizno istu frekvenciju nekog od oblika oscilovanja, vece brzine oscilovanja imamo
onda kada su vece amplitude torzionog oscilovanja, a manje onda kada su manje
amplitude torzionog oscilovanja. Vodeni tom logikom, identifikovano strukturno
priguSenje u materijalu kolenastog vratila indirektno pruza informacije o tome na kojim
brzinskim rezimima su najve¢e amplitude oscilovanja, pa se dijagram na slici 8.30 moze
tumaciti kao jedna varijanta rezonantnog dijagrama motora.

Nedvosmisleno se moze zakljuciti da su amplitude torzionog oscilovanja u sistemu
najveée kod prvog oblika oscilovanja (1300min™, 1600 min™ i 1950 min™), posto su
amplitide harmonika pobudnih momenata za ove rezonantne brojeve obrtaja izuzetno
velike (2%., 2. 1 1%. harmonik podudnih momenata—videti sliku 6.4). Medutim, sasvim
je logi¢no da strukturna priguSenja u materijalu kolenastog vratila na ovim brzinskim
rezimima nisu najdominantnija, posto ¢vor oscilovanja po ovom obliku oscilovanja nije
na kolenastom vratilu motora, ve¢ na nekom od spojnickih vratila van njega. Slikovito
re¢eno, po prvom obliku oscilovanja celo kolenasto vratilo se snazno uvija u jednu i
drugu stranu oko udaljenog ¢vora oscilovanja, pri ¢emu relativna uvijanja izmedu
pojedinih odsecaka (kolena) kolenastog vratila nisu potencijalno opasna za samo
kolenasto vratilo. Nesto vece strukturno priguSenje u materijalu kolenastog vratila na
1950 min™ se moZe objasniti ne toliko &injenicom da je prvi oblik oscilovanja u ovom
slu¢aju najintezivniji, koliko Cinjenicama da na tom brzinskom rezimu u rezonanci 15.
motorski harmonik pobudnih momenata po tre¢em obliku oscilovanja, a u neposrednoj
blizini (na 1900 min) je u rezonanci 7%. motorski harmonik pobudnih momenata.
Dakle, jedan majorski 1 jedan minorski harmonik pobudnih momenata gasnih sila.

Interesantno je da se maksimum identifikovanog strukturnog prigusenja u kolenastom
vratilu nalazi na brzinskom rezim 1700 min™. U neposrednoj blizini tog brzinskog
rezima u rezonanci je 8. motorski harmonik pobudnih momenata po drugom obliku
oscilovanja (slika 7.18) 1 17%. motorski harmonik pobudnih momenata po trecem
obliku oscilovanja. Vredi podsetiti da se po trecem obliku oscilovanja dva ¢vora nalaze
na kolenastom vratilu. Jedan je izmedu drugog i treCeg kolena kolenastog vratila, a
drugi je izmedu petog 1 Sestog kolena kolenastog vratila, dok je tre¢i ¢vor nalazi van
kolenastog vratila dosta blizu motorske koc¢nice (slika 7.19). To prakticno znaci da na
1700 min™', na samom kolenastom vratilu, postoje ukupno tri &vora oscilovanja. Sude¢i
prema vrednostima amplituda pobudnih momenata, pojedinacno gledano amplitude
torzionih oscilacija za svaki od prisutnih oblika oscilovanja ne bi trebalo da imaju
vrednosti koje bitno odskacu u odnosu na ostale rezonantne reZime, ali nije iskljucena
mogucnost da njthovo zbirno delovanja ovaj brzinski rezim izdvaja kao najkriti¢niji za
kolenasto vratilo motora u pogledu vrednosti dopunskih naprezanja izazvanih torzionim
oscilacijama.

Taj trend se nastavlja i na desnu stranu od 1700 min™' (od 1750 min™ do 1850 min™)
kada se jedan na drugi nadovezuju 16%. 1 17. motorski harmonik pobudnih momenata
koji su rezonantni po tre¢em obliku oscilovanja. To zna¢i da na ovom podrucju
brzinskih rezima na kolenastom vratilu motora imamo prisutna dva ¢vora oscilovanja.
,Relaksacija“ je zabelezena tek na 1900 min”', kada je u rezonanci 7%. motorski
harmonik po drugom obliku oscilovanja (dakle samo sa jednim ¢vorom oscilovanja na
kolenastom vratilo), ali se sa desne strane moZe ocekivati 1 uticaj Sireg rezonantnog
podrugja torzionih oscilacija na rezonantnom broju obrtaja 1950 min™.
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U neposrednoj okolini brzinskog rezima 1350 min" u rezonanci su 10%. motorski
harmonik pobudnih momenata po drugom obliku oscilovanja, kao 1 dosta ,,slabasni,, 21.
1 21%. motorski harmonici pobudnih momenata po tre¢em obliku oscilovanja, dok sa
leve strane moze ocekivati Sire rezonantno podrucje 2'.. motorskog harmonika na
1300 min™'. Ipak, ako se o nivou torzionih oscilacija moze suditi na osnovu
indentifikovanog strukturnog priguSenja u materijalu kolenastog vratila, na brzinskom
rezimu 1350 min”' ne bi trebao o&ekivati bitnije povisenje naprezanja izazvanih
torzionim oscilacijama u odnosu na ostale rezonantne rezime.

Interesantan podatak je da ne postoje velike razlike u dobijenim vrednostima
strukturnog priguSenja u materijalu kolenastog vratila kada je korekcija momenata
gasnih sila vrSena na celom intervalu integracije jednac¢ina matematickog modela (od 0
do 720 stepeni ugla obrtanja kolenastog vratila) 1 na uskom domenu tokom procesa
sagorevanja 1 takta ekspanzije prema slici 8.7, odnosno jednacini (8.27).

8.3.5 Trenje u motoru—spoljasnje prigusenje torzionih oscilacija

Kako se trenje u motoru posmatra kao viskozno prigusenje proporcionalno trenutnoj
ugaonoj brzini, ono se u matematicki model uvodi preko koeficijenta ukupnog
viskoznog priguSenja k,,, tako Sto se on deljenjem sa brojem Sest ravnomerno
rasporeduje na prvih Sest inercijalnih masa EDTS, kako je to ve¢ ranije reCeno. U
jednac¢inama matematickog modela od (3.53) do (3.66) 1 na slici 8.25, ovako dobijeni
pojedinacni koeficijenti viskoznog priguSenja na inercijalnima masama EDTS su
oznaceni sa k;, i =1,2,...6. Koeficijent ukupnog viskoznog priguSenja k,,, se dobija
kao koli¢nik ukupnog srednjeg momenta trenja u sistemu i srednje ugaone brzine
kolenastog vratila. Ukupni srednji moment trenja mora zadovoljiti bilans momenata u
sistemu, pa proizilazi iz razlike ukupnog srednjeg momenta gasnih sila 1 ukupnog
srednjeg momenta optere¢enja. Pod ukupnim srednjim momentom opterecenja (M),
se podrazumeva zbir srednjeg momenta izmerenog na koénici (My,.), srednjeg
momenta angazovanog za neposredan pogon pomoc¢nih uredaja na motoru osim pumpe
visokog pritiska (M,,,) 1 srednjeg momenta angazovanog za neposredan pogon same
pumpe visokog pritiska (Mpyp):

Mopt = Mkoc + Mpu + MPVP (8-28)

Posto su Clanovi desne strane jednaline (8.28) procenjeni, za srednji moment
opterecenja se moce re¢i da nije nepoznanica. Ako pretpostavimo da identifikovani
koeficijenti korekcije momenata gasnih sila pojedinih cilindara u velikoj meri
odraZavanu realnost, onda se moZe reci da su dosta dobro procenjeni srednji momenti
gasnih sila pojedinih cilindara. Tada se ukupni, korigovani srednji moment gasnih sila
moze dobiti iz jednacine:

Mgask = ?zl(Mgasgl + Mgaspl) (8-29)

gde su Myu591 Mgasp,» 1 = 1,2,...6, srednji momenti gasnih sila svih Sest cilindara na
levog, odnosno desnoj strani motora. U ovom slu¢aju momenti gasnih sila svih levih 1
svih desnih cilindara su posmatrani potpuno nezavisno, posto su za njihovu korekciju
kao baze posluZile dve razli¢ite krive izmerenih pritisaka (u prvom levom 1 u tre¢em
desnom cilindru).
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Da nije vrSena korekcija momenata gasnih sila pojedinih cilindara, vrednost ukupnog
srednjeg momenta gasnih sila bi se morala potraziti iz jednaCine:

Mgas =6+ (Mgas1s + Mgas3D) (8.30)

dakle, kao Sest puta uvecan zbir srednjith momenata gasnih sila indiciranih prvog levog i
treceg desnog cilindra.
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Slika 8.31 — Srednji ukupni momenti gasnih sila
pre i posle korekcije momenata gasnih sila pojedinih cilindara

Na slici 8.31 su u obliku histograma prikazane uporedne vrednosti ukupnih srednjih
momenata gasnih sila pre 1 posle korekcije, za sve rezime na kojima je motor ispitivan,
dok su odgovaraju¢e brojne vrednosti date u tabeli 8.5. Statistika pokazuje da su
korigovane vrednosti ukupnih srednjith momenata gasnih sila u proseku za 4,82% vece
od vrednosti pre korekcije. Ovaj podatak zajedno sa serijom histograma procenjenih
srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara prikazanih na slikama od 8.10 d do
8.24 d ukazuje da indicirani cilindri nisu pravi reprezenti na osnovu kojih se moze
doneti dovoljno tacan zakljucak o prose¢nom srednjem momentu gasnih sila pojedinih
cilindara, a samim tim ni o srednjem indikatorskom pritisku 1 ukupnoj indikatorskoj
snazi. Sa histograma datih na slikama od 8.10 d do 8.24 d se moce zakljuciti da
indicirani cilindri (prvi levi 1 tre¢i desni) spadaju u red manje efikasnih ili efektivnih
cilindara, ako se za reper uzmu osrednjene vrednosti srednjih momenata gasnih sila
leve, odnosno desne strane motora. Osim toga, korigovane vrednosti ukupnih srednjih
nego $to je to sluCaj sa vrednostima racunatim prema jednacini (8.30). Izuzetak
predstavlja brzinski rezim 1950 min™, iz razloga koji su veé¢ napomenuti.

Ukupni srednji moment trenja u ispitivanom sistemu mora zadovoljiti bilansnu
jednacinu:

Mé(r = Mgask - Mopt (8.31)

U superscriptu (eng.) oznake za ukupni srednji moment trenja M_fr postoji indeks k, koji
ukazuje da je ova vrednost dobijena nakon korekcije momenata gasnih sila u cilindrima
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motora. Da nije vrSena ova korekcija, ukupni srednji moment trenja u ispitivanom
sistemu (motoru) bi se morao potraziti iz jednacine:

My, = Mgas - Mopt (8.32)

450 + [ pre korekcije M,)
_| I posie korekcije (M)

Nm)
w w H
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o o o
1 1
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Slika 8.32 — Srednji ukupni momenti trenja u sistemu
pre 1 posle korekcije momenata gasnih sila pojedinih cilindara

Tabela 8.4 — Momenati trenja, srednje ugaone brzine 1 koeficijenti ukupnog viskoznog
priguSenja za razliCite brojeve obrataja

n My, M]t(r w kvp
min’’ Nm Nm rad/s Nms/rad
1300 98,15405 366,5279 137,709 2,662181
1350 153,7852 372,5980 142,110 2,621937
1400 127,2835 374,1969 146,352 2,555464
1450 123,8209 379,9729 151,846 2,502139
1500 150,0502 381,9645 157,729 2,421080
1550 144,5717 387,4736 163,008 2,377725
1600 87,16625 382,1406 168,055 2,277429
1650 113,9638 384,5201 172,515 2,229912
1700 103,7439 385,7291 178,827 2,155970
1750 185,4915 390,9698 183,077 2,134866
1800 124,2978 391,1278 188,535 2,074273
1850 162,2681 390,1897 193,963 2,011070
1900 202,1807 395,9138 199,287 1,985750
1950 288,9677 342,3433 204,398 1,674215
2000 237,2778 405,6116 209,160 1,938371

Na slici 8.32 su u obliku histograma prikazane uporedne vrednosti ukupnih srednjih
momenata trenja u sistemu pre 1 posle korekcije momenata gasnih sila, za sve rezime na
kojima je motor ispitivan. Odgovarajue brojne vrednosti, u funkciji broja obrtaja
motora, date su u tabeli 8.4, zajedno sa srednjim ugaonim brzinama i indirektno
identifikovanim koeficijentima ukupnog viskoznog prigusenja, o kojima ¢e vise reci biti
kasnije. U proseku za su 175,86% dobijene vece vrednosti ukupnih srednjih momenata
trenja nakon korekcije momenata gasnih sila, u odnosu na slucaj da ta korekcija nije
izvrSena. Uporedni histogrami na slici 8.32, a posebno plavi stubi¢i, su jo§ jedan
pokazatelj velikog stepena neravnomernosti radnih procesa po cilindrima motora i
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neophodnosti uvodenja korekcije momenata gasnih sila kako bi se u uslovima
nedovoljnog broja informacija (pre svega o radnim procesima neindiciranih cilindara
motora) mogli dobiti logi¢ni rezultati koji zadovoljavaju iskustvene podatke i dokazene
teorijske principe [23, 75].

Podaci o dobijenom ukupnom srednjem trenju u ispitivanom sistemu (crveni stubici na
slici 8.32) su sa stanovista energetske efikasnosti, ekonomi¢nosti 1 kvaliteta motora od
jako velike vaznosti, 1 njihova tacnija procena je povezana sa dosta skupim 1
dugotrajnim eksperimentima na motoru, kao §to je na primer Morze test pri kome bi se
na spoljnoj brzinskoj karakteristici 1 pri razli¢itim brojevima obrtaja sukcesivno
onemogucavao proces sagorevanja u svih dvanaest cilindara motora. Na kraju ni ti
rezultati ne bi bili dovoljno validni iz viSe razloga, a u skladu sa problematikom ovog
rada bi se moglo re¢i da se iskljuivanjem iz rada samo jednog cilindra zna¢ajno menja
karakter pobude u ispitivanom dinamicko-torzionom sistemu, a time 1 torziona slika
sistema motor-ko¢nica i1 njen uticaj na opisane poremecaje u procesu ubrizgavanja
goriva cilindrima. Prvo pitanje koje se moze postaviti u pogledu logi¢nosti dobijenih
rezultata je da 1i je red veli¢ine procenjenih srednjih momenata trenja realan, posto 1
dosta gruba analiza ukazuje da je prakticno, u prosesku, jedan cilindar motora
angazovan samo da bi pokrio gubitke vezane za trenje u motoru. Ono S$to je bitno
napomenuti je da dobijeni srednji korigovani momenti trenja u motoru ne izlaze iz
limita datih u [23, 75], a tokom postupka optimizacije matematickog modela, na nizim
brojevima obrtaja se jednostavno nisu mogle dobiti manje vrednosti od onih koje su
usvojene i prikazane na slici 8.32. Tu se pre svega misli na brzinski rezim 1450 min™,
gde je najniza identifikovana vrednost srednjeg momenta trenja od oko 380 Nm
usvojena kao optimalna 1 reperna da bi se na osnovu nje za ostale brzinske rezime birale
one vrednosti ukupnog srednjeg momenta trenja koje su zadovoljavale sledeca dva
postavljena kriterijuma:

— Da ne budu blizu ni ekstremno niskim ni ekstremno visokim vrednostima koje
su se mogle dobiti blagim variranjem koeficijenata korekcije momenata gasnih
sila pri produZzetku procesa optimizacije matematickog modela gde se funkcija
cilja 1 dalje nalazila u stabilnim granicama ukazuju¢i da se radi o njenom
minimumu.

— Da odabrane vrednosti srednjeg momenta trenja zadovoljavaju iskustvene
podatke 1 dokazene teorijske principe [23, 75] kako o redu veli¢ine, tako i o
logi¢nom 1 o¢ekivanom rastu sa pove¢anjem broja obrtaja motora.

Koeficijent ukupnog viskoznog prigusenja k,,;,, kako je to vec receno, za odredeni broj
obrtaja motora definisan je jednacinom:

M
vp

w

(8.33)

a histogram njegove promene u funkciji broja obrtaja motora je dat na slici 8.33.

Primenjena metoda optimizacije matematickog modela ukazuje na pad ovog parametra
sa porastom broja obrtaja, iako on nije bio predmet direktne identifikacije. Mora se
podsetiti da ovaj parametar pre svega ima fiktivno znac¢enje, kako bi se slozen triboloski
mehanizam trenja u motoru uprostio do te mere da se istovremeno zadrzi izvestan, ali ne
1 mali, procenat realnosti, a da se pri tome 1 na lokalnom 1 na globalnom nivou obezbedi
ravnoteza proizvedene energije 1 energije gubitaka. Bez obzira na trend opadanja sa
porastom broja obrtaja, nakon mnoZenja koeficijenata ukupnog viskoznog prigusenja
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k,p 1 srednjih ugaonih brzine koje imaju suprotan trend, u kona¢nom rezultatu se
dobijaju vrednosti srednjeg, korigovanog momenta trenja koje imaju ocekivani rastuci
karakter sa porastom broja obrtaja. Na slici 8.33 se, kao 1 na mnogim prethodnim
dijagramima, moze uociti znacajan diskontinuitet na snazno rezonantnom brzinskom
rezimu 1950 min™,

rad)
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Slika 8.33 — Koeficijenti ukupnog viskoznog prigusenja
dobijeni posle korekcije momenata gasnih sila pojedinih cilindara

8.3.6 Ukupni mehanicki gubici i mehanicki stepen korisnosti

U tabeli 8.5 su za sve rezime ispitivanja motora prikazene srednje vrednosti momenata
merodavnih za procenu srednjeg momenta mehanickih gubitaka, mehanickog stepena
korisnosti 1 srednjeg pritiska mehanickih gubitaka. Neki od ovih podataka ¢e posluZiti 1
za procenu efektivnih pokazatelja motora: srednjeg efektivnog pritiska 1 srednjeg
indikatorskog pritiska, o ¢emu ¢e vise reci biti kasnije.

Tabela 8.5 — Srednje vrednosti momenata merodavne za procenu gubitaka i efektivnih
pokazatelja motora
n Mgas Mgask Myoc Mpu + Mpyp Mopt Mt.{cr Mgub

min’’ Nm Nm Nm Nm Nm Nm Nm
1300 5056,076  5432,044 4936,986 128,53 5065,516 366,527 495,057
1350 5194,385 5413,202 4908,338 132,266 5040,604 372,598 504,864
1400 5143,115 5390,032 4879,691 136,144 5015,835 374,197 510,341
1450 5105,120 5361,270 4841,493 139,804 4981,297 379,973 519,778
1500 5082,584 5314,495 4788,972 143,559 4932,531 381,965 525,524
1550 5037,367 5280,268 4746,000 146,794 4892,794 387,474 534,268
1600 4935,705 5230,680 4698,254 150,285 4848,539 382,141 532,426
1650 4884,347 5154,901 4617,085 153,296 4770,381 384,520 537,816
1700 4767,657 5049,641 4507,268 156,644 4663,912 385,729 542,373
1750 4796,004 5001,488 4449,972 160,546 4610,518 390,970 551,516
1800 4661,711 4928,541 4373,578 163,835 4537,413 391,128 554,963
1850 4617,903 4845,818 4287,634 167,995 4455,629 390,190 558,185
1900 4580,769 4774,501 4206,465 172,123 4378,588 395,914 568,037
1950 4599,835 4653,213 4134,845 176,025 4310,870 342,343 518,368
2000 4544,783  4713,120 4125,296 182,212 4307,508 405,612 587,824

[\
O
~



8. Identifikacija nepoznatih parametara matematickog modela

Ukupni mehanicki gubici su u ovom radu posmatrani odvojeno, preko momenata
neposredno angazovanih za pogon pomo¢nih uredaja i pumpe visokog pritiska s jedne
strane, 1 momenata trenja s druge strane, pa se srednji moment mehanickih gubitaka
moze dobiti iz jednacine:

My

up = (Mpy + Mpyp) + My, (8.34)

Histogramski prikaz pojedinih komponenti i1 zbirnith vrednosti srednjth momenata
mehanickih gubitaka u funkciji broja obrtaja, dat je na slici 8.34. Osim diskonitinuiteta
na brzinskom rezimu 1950 min™, koji je i ovde prisutan, moglo bi se zakljuéiti da sve
komponente momenata gubitaka, pa i zbirne vrednosti, imaju logi€an rastuci tok kako se

povecava broj obrtaja motora.

650 — I'vel e ve
T EV+ W,

600—_ v ka
550 mEmM_

500 ]

450

400
350
300
250
200
150 -
100

momenti mehanickih gubitaka u motoru (Nm)

AT TN
AN

AN NN
ANIIIIIIERRRRRRAN RN Y
AR RN

ANNIIIIEEERRRREA SN NN
AN NSNS NN

AR AN

a
o O
|-

7 /
1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
broj obrtaja (min™)

Slika 8.34 — Srednji momenti vezani za mehanicke gubitke u motoru

n Nm 0,950 -
min” - T 0925
1300 0,909 = 0900
1350 0,907 2 06751
1400 0,905 5 0850
1450 0,903 S oas]
1500 0,901 S 1
1550 0,899 g %7
1600 0,898 2 07757
1650 0,896 2 0750
1700 0,893 2 0725
1750 0,890 g 0700
1800 0,887 0,675 -
1850 0,885 0,650 -
1900 0,881 0,625 4
1950 0,889 0,600
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Slika 8.35 — Mehanicki stepen korisnosti motora
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8. Identifikacija nepoznatih parametara matematickog modela

Mehanicki stepen korisnosti koji se u teoriji motora definiSe kao koli¢nik efektivne i
indikatorske snage (odnosno odgovarajucih pritisaka), moze se u ovom slucaju dobiti iz
jednacine:

T, = =22 (8:35)
Mgas

Histogramski prikaz dobijenog toka mehani¢kog stepena korisnosti u zavisnosti od
broja obrtaja je prikazan na slici 8.35, dok su brojne vrednosti date levo od te slike.
Dobijene vrednosti izgledaju dosta logi¢no i1 prema srednjoj vrednosti koja iznosi 0,894
se moze re¢i da u potpunosti odgovaraju iskustvenim podacima 1 teorijskim
proracunima [23, 75]. Isto se moze reci i za tok srednjeg pritiska meganickih gubitaka,
€11 histogramski pritisak u zavisnosti od broja obrtaja je prikazan na slici 8.36. I u ovom
slucaju brojne vrednosti su date levo od slike 8.36, a proracun je izvrSen na osnovu
jednacine:

(8.36)

za srednji moment mehanickih gubitaka Mg, izraZen u Nm, ukupnu zapreminu

cilindara Vj,, izrazenu u dm’ i sa vrednoéu parametra 7 = 4 karakteristi¢nom za
cetvorotaktne motore.

n Pm 2,0
min’' bar = 194
1300 1,600 =133
1350 1,632 S 164
1400 1,649 'fg }i:
1450 1,680 '% 13
1500 1,698 £ 121
1550 1,727 g 1]
1600 1,721 2097
2 084
1650 1,738 g 087
~ 07
1700 1,753 g 0,6—:
1750 1,783 = Ovi‘.
1800 1,794 = 09 ]
1850 1,804 § 0.2
1900 1,836 8*(1)3
1950 1,675 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
2000 1,900 broj obrtaja (min™)

Slika 8.36 — Srednji pritisak mehanickih gubitaka motora
8.3.7 Srednji efektivni pritisak i srednji indikatorski pritisak motora

Srednji efektivni pritisak izraZen u barima, za srednji moment na ko¢nici My, izraZen u

Nm, ukupnu zapreminu cilindara Vj,, izrazenu u dm’ i sa vredno$¢u parametra T = 4

karakteristicnom za ¢etvorotaktne motore, moze se dobiti iz obrazca:

— Mgocme

Pe = Toov
hu

(8.37)

Srednji indikatorski pritisak motora se, teoretski gledano, moZe proceniti na osnovu
snimljenog 1 obradenog pritiska u jednom od cilindara po poznatoj formuli [18, 23]:

1
pi = - Xiz1 Pi - AV (8.38)
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8. Identifikacija nepoznatih parametara matematickog modela

lako je sa izmerenim tokovima pritiska u cilindrima moguée direktno primeniti
jednacinu (8.38), na dobijenu vrednost se ne moze mnogo osloniti, 1 to iz dva razloga:

1) Neujednacenost radnih procesa po cilindrima kao dokazana Cinjenica, kazuje da
izjednacavanje srednjeg indikatorskog pritiska motora sa srednjim indikatorskim
pritiskom nekog od cilindara koji su indicirani moZe biti viSe stvar slucajnosti nego
realnog stanja stvari.

2) Klipni mehanizam ovog V motora nije simetri¢an, pa se kinematika desne strane
motora razlikuje od kinematike leve strane. To sa sobom povla¢i sasvim drugaciju
zavisnost promene radne zapremine sa uglom obrtanja kolenastog vratila desne strane
motora u odnosu na levu stranu. Samim tim, tokovi pritisaka u cilindrima desne strane
motora ¢e imati neSto drugaciju opstu formu u odnosu na tokove pritisaka u cilindrima
leve strane motora, pa je i sa ovog stanovistva malo verovatno da su srednji indikatorski
pritisci cilindara leve 1 desne strane priblizno jednaki.

Srednji indikatorski pritisak za ceo motor se mnogo tacnije moze proceniti posto su
poznati srednji efektivni pritisak 1 mehanicki stepen korisnosti motora:

pk = ;’—m (8.39)

pri ¢emu se ustvari vrsi korekcija proracuna srednjeg indikatorskog pritiska saglasno
identifikovanim neujednacenostima radnih procesa i korekcijama ukupnog srednjeg
momenta gasnih sila. S tim u vezi, po uzoru na jednacine (8.36) 1 (8.37), mozZe se
napisati 1 slede¢a jednacina:

Mgas®-mT
p;* = —1%0-th (8.40)

koja je u stvari ekvivalentna prethodnoj jednacini (8.39).

Tabela 8.6 — Srednji efektivni 1 srednji indikatorski pritisak motora

n Pe pi pi*
min’” bar bar bar
1300 15,957 16,994 17,557
1350 15,864 16,914 17,450
1400 15,772 16,917 17,421
1450 15,648 16,679 17,328
1500 15,478 16,584 17,177
1550 15,340 16,367 17,066
1600 15,185 16,036 16,906
1650 14,923 15,721 16,661
1700 14,568 15,481 16,321
1750 14,383 15,464 16,165
1800 14,136 15,223 15,929
1850 13,858 15,041 15,662
1900 13,596 14,914 15,432
1950 13,364 14,819 15,040
2000 13,333 15,234 15,233

U tabeli 8.6 su date brojne vrednosti srednjeg efektivnog pritiska racunatog prema
jednacini (8.37), nekorigovanog srednjeg indikatorskog pritiska racunatog prema
jednacini (8.38) 1 korigovanog srednjeg indikatorskog pritiska racunatog prema
ekvivalentnim jednacinama (8.39) 1 (8.40), za razliCite brojeve obrtaja. Osrednjena
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8. Identifikacija nepoznatih parametara matematickog modela

vrednosti srednjeg efektivnog pritiska iznosi oko 14,760 bara, §to spada u red
ocekivanih vrednosti za cetvorotaktne motore sa prehranjivanjem [23]. Uporedni
graficki prikaz zavisnosti ovih promenljivih veli¢ina od broja obrtaja je dat na slici 8.37.
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Slika 8.37 — Srednji efektivni pritisak 1 srednji indikatorski pritisak
(nekorigovani 1 korigovani)

Ocigledno je da, za razliku od srednjeg efektivnog pritiska, postoji problem priblizno
tacnog odredivanja srednjeg indikatorskog pritiska motora. Na slici 8.37 je prikazana
medusobna zavisnost srednjeg efektivog pritiska 1 srednjeg indikatorskog pritiska koji je
u jednom slucaju racunat prema jednacini (8.38), a u drugom slucaju je korigovan
prema jednacini (8.39), odnosno (8.40). Jednacina (8.38) je primenjena na krivu pritiska
izmerenu u prvom levom cilindru, pri ¢emu je za prirastaj zapremine AV; koriS¢ena
jednacina zavisnosti promene zapremine sa uglom obrtanja kolenastog vratila, koja vazi
za bilo koji klasican klipni mehanizam. U ovom radu je data jednacina (2.17) kojom se
izraCunava specificna zapremnina cilindra u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila.
Medutim, rezultati merenja 1 kasnijih proracuna pokazuju da su maksimalni pritisci, a 1
srednji momenti gasnih sila, na desnoj strani motora uglavnom ve¢i od maksimalnih
pritisaka, odnosno srednjih momenata gasnih sila na levoj strani motora, iako su
projektovani parametri ubrizgavanja vrlo slicni. Za takve sluCajeve bi srednji
indikatorski pritisci cilindara desne strane motora trebalo da prednjace u odnosu na
srednje indikatorske pritiske cilindara leve strane motora. Dakle, izbor izmerenog
pritiska u prvom levom cilindru za procenu srednjeg indikatorskog pritiska celog
motora nije dobro reSenje, posto je nivo srednjih momenata gasnih sila na desnoj strani
motora uglavnom vec¢i. Takode treba imati u vidu da prvi levi cilindar ne predstavlja
srednje efektivan cilindar za tu stranu motora, Sto nije teSko zakljuciti na osnovu
dobijenih korigovanih vrednosti srednjih momenata gasnih sila te strane motora.
Procena srednjeg indikatorskog pritiska motora se mogla izvr$iti 1 na osnovu snimljenog
toka pritiska u tre¢em desnom cilindru, ako se prethodno definiSe jednacina za promenu
zapremine sa uglom obrtanja kolenastog vratila u cilindrima desne stane motora. Iz
poznate zavisnosti hoda klipa desnog cilindra od ugla obrtanja kolenastog vratila, ova
jednacina, tacnije reCeno sistem jednacina, se moze definisati, bez obzira na slozenu
kinematiku desne strane motora. Medutim, time se ne bi puno postiglo, posto ni za treci
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desni cilindar ne vazi predpostavka da on predstavlja srednje efektivan cilindar za tu
stranu motora, a ni za motor u celini. Na svim reZimima ispitivanja, tre¢i desni cilindar
se pokazao kao jedan od manje efektivnih. Tek proratunom srednjeg indikatorskog
pritiska prema jednac¢inama (8.39), odnosno (8.40), obezbeduje se znacajan ofset
izmedu srednjeg efektivnog 1 srednjeg indikatorskog pritiska (slika 8.36), koji je
dovoljno veliki da se pokriju ukupni mehanicki gubici na motoru. Ako se za ukupni,

korigovani, srednji moment gasnih sila Mgask posumnja da je skroz pogresno
procenjen, jednacina (8.40) ¢e dati pogreSne rezultate i u proceni korigovanog srednjeg
indikatorskog pritiska. Medutim, srednji efektivni pritisak p, je bez sumnje dosta tacno
odreden, a identifikovani mehanicki stepen korisnosti 7, se nalazi u ocekivanim
granicama [23], pa se moZe zakljuciti da je srednji indikatorski pritisak racunat prema
jednacini (8.40) logiCan, iako se on 1 po formi i po brojnim vrednostima znacajno
razlikuje od proraduna zasnovanom na jednacini (8.38), gde je kao baza posluzio
izmereni pritisak u prvom levom cilindru. Relativno dobro slaganje rezultata dobijenih
na bazi izraza 8.39 1 8.40 ne obezbeduje sigurnost da je ukupni korigovani srednji
moment gasnih sila apsolutno ta¢no procenjen, ali ide u prilog pretpostavci da je
korekcija gasnih sila pojedinih cilindara na bazi identifikovanih faktora korekcije
dovoljno tacna i realna.

8.3.8 Procena uglova uvijanja i ugaonih brzina u sistemu motor—ko¢nica

Jedan od klju¢nih zadataka razvijenog matematickog modela je da pruzi Sto tacnije
informacije o uglovima uvijanja (torzije) izmedu pojedinih inercijalnih masa EDTS,
odnosno pojedinih odsecaka kolenastog vratila motora 1 ko¢nice, u realnim uslovima
ispitivanja. Na apsolutnu tacnost ovih informacija se svakako ne moZe racunati, ali je u
odsustvu bilo kakvih informacija od velike vaznosti imati $to realniju predstavu o redu
veli¢ina uglova uvijanja u ispitivanom sistemu motor—kocnica kako bi se valjano
procenili dopunski naponi na uvijanje izazvani rezonantnim torzionim oscilacijama u
¢vorovima oscilovanja i potencijalne opasnosti koje mogu proisteci iz te pojave. Serija
uporednih dijagrama modeliranih 1 izmerenih ugaonih brzina, a posebno relativnih
uvijanja krajeva kolenastih vratila prikazanih u tacki 8.3.2, za razliCite rezime
ispitivanja, ukazuje da razvijeni 1 optimizirani matemati¢ki model moze da obezbedi
dosta dobar uvid o redu veli¢ina maksimalnih amplituda uglova uvijanja u ispitivanom
sistemu motor—koc¢nica, 1 o tokovima ugaonih brzina onih delova dinamicko-
oscilatornog sistema ¢ije merenje je nemoguce bez znacajnijih intervencija na motoru i
primene sofisticiranije, dosta skupe, merne opreme. lako poznavanje tokova ugaonih
brzina na mestima unutar ispitivanog dinamicko-oscilatornog sistema nepristupacnim za
neposredno merenje 1 nema neki veliki prakti¢ni znacaj, takve informacije spadaju u red
vrlo interesantnih 1 retkih nau¢nih informacija.

Rezim 1300 min™, puno optereéenje, je jedan od tri identifikovana rezonantna rezima
oscilatornog sistema motor—koc¢nica, po prvom obliku oscilovanja, sa ¢vorom
oscilovanja iza kolenastog vratila, tj. po obliku oscilovanja motorske kocnice. Druga
dva rezonantna rezima po ovom obliku oscilovanja su brzinski rezimi 1600 min™ i
1950 min™'. Kako se za rezonantni brzinski rezim 1950 min™” opravdano smatra da su
poremecaji u sistemu ubrizgavanja goriva takve prirode i intenziteta da ih je vrlo tesko
identifikovati putem uvedenih faktora korekcija momenata gasnih sila pojedinih
cilindara, na rezultate matemati¢kog modeliranja dinamicko-oscilatornih desavanja u
sistemu za ovaj rezim ispitivanja se ne moze previSe osloniti u pogledu tacnosti, ve¢
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visSe u pogledu informativnosti 1 zaklju¢ka o potrebi nastavka ispitivanja kako bi se
egzaktnije procenila realna deSavanja 1 potencijalne opasnosti, 1 sa stanoviStva
naprezanja usled torzionih oscilacija, 1 sa stanoviStva mehani¢kih naprezanja u
motorskom mehanizmu. Stoga ¢e se demonstracija mogucnosti da se iz matematickog
modela koji je optimiziran, dobiju upotrebljive informacije o uglovima uvijanja (torzije)
izmedu pojedinih odseCaka kolenastog vratila 1 ko¢nice, kao i informacije o ugaonim
brzinama na nepristupacnim mestima za merenje unutar ispitivanog sistema motor—
koénica, izvrsiti za rezonantni brzinski rezim 1300 min™. Na slici 8.38 su, upravo za taj
rezim ispitivanja, prikazani dijagrami relativnih uvijanja (torzije) susednih masa EDTS
dobijeni iz optimiziranog matemati¢kog modela.
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Slika 8.38 — Relativna uvijanja susednih masa EDTS pri 1300 min™, puno opterecenje
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Sa slike 8.38 se moZe zapaziti da matematicki model daje takve procene maksimalnih
amplituda uglova relativnih uvijanja susednih kolena kolenastog vratila koje mogu biti
reda veli¢ine oko 0,5 stepeni, kao Sto je to slucaj na slici 8.38 b. Narocito zabrinjava
podatak da procenjena maksimalna amplituda relativnog uvijanja izmedu poslednjeg
kolena kolenastog vratula i izlaznog vratila koc¢nice, za ovaj rezonantni reZim, iznosi
oko 5,39 stepeni, Sto se moze videti da slike 8.38 f. Ovaj podatak namece potrebuda se
posebna paznja posveti mogucoj rekonstrukciji deSavanja izmedu delova ispitivanog
dinamicko-torzionog sistema u odnosu na ¢vor oscilovanja i za ostala dva rezonantna
brzinska rezima po prvom obliku oscilovanja, tj. za 1600 min™ i 1950 min™. Upravo na
slici 8.39 a je dat uporedni dijagram procenjenog ugla relativnog uvijanja izmedu
poslednjeg kolena kolenastog vratula i1 izlaznog vratila kocnice, gde su pored vec
razmatranog brzinskog rezima 1300 min” ukljuceni 1 brzinski rezimi 1600 min” i
1950 min™. Za 1600 min™ je dobijena vrednost maksimalne amplitude razmatranog ugla
uvijanja oko 4,38 stepeni, a za 1950 min' &ak oko 7,24 stepena. Ako se uporede prvo
koleno kolenastog vratila 1 izlazno vratilo kocnice, dobijaju se joS vece vrednosti
maksimalnih amplituda relativnog ugla uvijanja. Iz uporednog dijagrama za ovaj slucaj,
prikazan na slici 8.39 b, procenjene su sledece vrednosti maksimalnih amplituda uglova
uvijanja: za 1300 min’! 6,37 stepeni, za 1600 min’! 5,26 stepeni 1 za za 1900 min’! 7,58
stepeni.
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Slika 8.40 — Modelirane ugaone brzine drugog, treceg, Cetvrtog 1 petog odsecka
kolenastog vratila (a) i ulaznog vratila ko¢nice (b) pri 1300 min™ i punom optereéenju
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Prema matemati¢kom modelu razvijenom u sklopu ovoga rada za rezim 1300 min™,
puno opterecenje, ugaone brzine drugog, treceg, Cetvrtog 1 petog kolena KV bi trebalo
da imaju tok kako je to prikazano na slici 8.40 a. Prikazani tokovi modeliranih ugaonih
brzina sa slike 8.40 a u velikoj meri prate modelirane ugaone brzine prve inercijalne
mase EDTS-slika 8.10 a 1 Seste inercijalne mase EDTS—slika 8.10 b. Mada se to bas
najbolje ne vidi, amplitude varijacija ugaonih brzina se smanjuju kako se krece od leve
strane (druga inercujalna masa EDTS) ka desnoj strani (peta inercujalna masa EDTS),
kao §to je slucaj 1 sa izmerenim ugaonim brzinama.

8.4  Uocene moguénosti usavrsavanja razvijenog matematickog modela i analiza
specifi¢nosti koje su zapaZene pri optimizaciji matematickog modela

Na slici 8.40 b je prikazan tok modelirane ugaone brzine sedme mase EDTS, tj. vratila
hidro—dinamicke koc¢nice. Kao Sto de vidi, dobijena je jedna relativno glatka kvazi
sinusna kriva. Ugaona brzina vratila ko¢nice bi se relativno jednostavno mogla izmeriti
postavljanjem joS§ jednog davaca polozaja na vratilo koc¢nice. Postavlja se pitanje da li je
ova informacija bila neophodna, 1 $ta ako se ispostavi da izmerena ugaona brzina vratila
koc¢nice ima drugaciji tok od onog prikazanog na slici 8.40 b, odnosno, da li bi razvijeni
matematicki model dobio na kvalitetu da je ovaj parametar bio unapred poznat. U
razvijenom matemati¢kom modelu, opterecenje na kocnici je smatrano konstantnim, 1 to
je uobiCajen pristup vecine istrazivata koji su se zanimali za ovu problematiku.
Medutim, postoje pristupi gde nije tako. U referncama [19] 1 [20] je predloZena sledeca
relacija za matematicko modeliranje momenata na kocnici:

Myoe(@) = a3 + a3 + (poe (@)™ (8.41)

Za linearne tipove opterecenja (linear load—type) u koje se ubrajaju elektri¢ne kocnice 1
generatori) predloZzeno je da se uzme vrednost koeficijenta az; =1, a za kvadratne
tipove opterecenja (quadratic load—type) gde bi trebalo da spadaju hidrauli¢ne koc¢nice,
aerodinamicki otpor vozila, propeleri sa fiksnim uglom izmedu lopatica, itd., predloZeno
je da se uzme vrednost koeficijenta az; = 2. Clan a, treba da bude deo momenta
opterec¢enja nezavisan od ugaone brzine (npr. za ispitivanja na putu pod nagibom). U
ovom slucaju moment optere¢enja na kocnici kojim se djeluje na sistem se posmatra
kao hidrodinamicki otporni moment lopatica pumpnog kola. Koeficijent a; za
stacionarna ispitivanja nema smisla, odnosno u tom sluc¢aju je a; = 0. Dakle, za
stacionarna ispitivanja sa hidro-dinami¢kom koc¢nicom klju¢ne dve stvari koje je
potrebno poznavati da bi se odredio moment na kocnici prema jednacini (8.41) su
ugaona brzina vratila ko¢nice—wy,. () izrazena u ugaonom domenu i koeficijent a,.

U originalnoj literaturi [19, 20] autori koji predlazu jednacinu (8.41) nisu eksplicitno
naglasili kljucni uslov, mozda 1 zato S§to se to podrazumeva, koji bi morao da glasi:
srednja vrednost momenta na koc¢nici racunatog po jednacini (8.41) mora biti jednaka
izmerenom momentu ¢iji stvarni tok ne poznajemo, ve¢ usvajamo da je on konstantan.

Pored toga, u jednac¢ini (8.41) figuriSe i ugaona brzina vratila ko¢nice-wy,.(a) koja
uglavnom nije poznata. U slu€aju sistema motor—kocnica ispitivanog u okviru ovog
rada, izjednaCavanje ove ugaone brzine sa ugaonom brzinom susedne, Seste mase EDTS
bi bilo krajnje sporno, posto izmedu njih postoji sistem vratila ¢ija je identifikovana
ukupna torziona krutost jako mala (oko 97434 Nm/rad). Treba podsetiti 1 da se na tom
delu oscilatornog sistema nalaze ¢vorovi oscilovanja po prva tri oblika oscilovanja. S
tog stanovista, vratilo koc¢nice ¢e uvek torziono oscilovati u suprotnom smeru od smera
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oscilovanja susedne, Seste mase EDTS. Dalje bi se moglo re¢i da koc¢nica predstavlja
najvecu inercijalnu masu u sistema, poSto motor nema zamajac. Bez ikakvog posebnog
dokazivanja se moZze zakljuciti da amplitude varijacija ugaone brzine vratila kocnice
moraju biti manje od amplituda varijacija ugaonih brzina svih masa EDTS, pa i Seste
mase, $to je potpuno saglasno rezultatima matematickog modeliranja prikazanog na
slkama 8.40 a 1 8.40 b. S druge strane, uoCljiva fazna pomerenost izmerenih ugaonih
brzina na krajevima kolenastog vratila ukazuje da mora postojati 1 fazna pomerenost
ugaone brzine koc¢nice u odnosu na ugaonu brzinu kraja kolenastog vratila prema
kocnici. Dakle, usvajanje pretpostavke da je tok ugaone brzine vratila ko¢nice priblizno
sli¢an toku ugaone brzine susedne, Seste mase EDTS, ne znaci da je u matematicki
model pravilno unet zakon po kome se menja moment na kocnici, ako se prosto primeni
jednacina (8.41).

Koeficijent a, se ne moze tacno odrediti tako §to bi se 1 on jednostavno svrstao u red
nepoznatih koeficijenata, kojih je veé sada osamnaest. Cak i da se krene u postupak
identifikacije koeficijenta a,, moment na kocnici bi svaki put kada to zahteva
matematicki model, morao da se proracunava na bazi ugaone brzine sedme mase EDTS,
koju izraCunava matematicki model. Moment na kocnici, tada ne bi bio pripremljen
ulazni podatak, ve¢ bi to bila joS jedna jednaina ne diferencijalnog tipa pridruZena
sistemu diferencijalnih jednaCina. To je praktitno moguce izvesti, ali kako pri tome
obezbediti da Markvartov proces identifikacije daje vrednosti koeficijenta a, koji
ispunjavaju uslov jednakosti srednje vrednosti ovako izraCunatog momenta na koc¢nici 1
vrednosti izmerenog momenta kao konstantne, osrednjene veliCine. IstraZivaci koji
imaju prakticna iskustva sa metodama identifikacije, znaju da je ovo vrlo teSko
realizovati.

Opterecenje (Nm)

0 180 360 640 720
Ugao KV (step)

Slika 8.41 — Momenati na koc¢nici izmereni pri 1500 min” i dati u referenci [54]

Poznato je da u motoru SUS kao ciklicnoj masSini, ima vrlo malo parametara koji su
konstantni, nepromenljivi tokom radnog ciklusa. Za stacionarne reZime rada motora to
su uglavnom sloZene periodicne funkcije koje u manjoj meri odstupaju od ciklusa do
ciklusa (pritisci u cilindru, pobudni momenti, promenljivi momenti inercije, momenti
angazovani za pokretanje pomoc¢nih uredaja, temperature 1 pritisci fluida itd.). I
matematicki modeli zasnovani na zakonima fizike koji opisuju te parametre, potvrduju
njithovu periodi¢nost. Sasvim je nerealno ocekivati da je 1 moment na kocnici
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konstantan, pa bi primena jednacine (8.41) koja se bazira na dokazanim fiziCkim
zakonima o proporcionalnosti hidrauli€nih otpora obrtnih tela kvadratu ugaone brzine
njihovog obrtanja, bila korektna pod uslovom da poznajemo tok ugaone brzine vratila
koc¢nice 1 osrednjenu vrednost momenta na kocnici, na osnovu ¢ega bi se mogao
proceniti parametar a, u jednaini(8.41). U referenci [54] su prikazani rezultati
matematickog modeliranja dinamickog ponaSanja oto motora sa Cetiri cilindra. Na slici
8.41 su prikazane izmerene krive momenata na koriS¢enoj elektri¢noj kocnici, pri
1500 min™ i razli¢itim srednjim nivoima optereéenjima, §to potvrduju da se ne radi o
konstantnoj, ve¢ promenljivoj veli¢ini. Oc¢igledno je da u svim slu¢ajevima postoje
Cetiri talasa povezana sa sagorevanjem u svakom od cilindara, koji su donekle izobli¢eni
pod uticajem momenta inercije motora 1 ko¢nice. Prikazane krive su direktno ugradene
u odgovaraju¢i matematicki model, a rezultati matematickog modeliranja su se vrlo
dobro poklopili sa izmerenim vrednostima za sve varijane otkazivanja cilindara koje su
razmatrane. Medutim, 1 iz rezultata prikazanih u [54] se moze zakljuciti da razlicite
amplitude talasa na izmerenim krivim momenta na koc¢nici ne prate linearno tokove
izmerenih ugaonih brzina kolenastog vratila, gde je odstupanje amplituda talasa vrlo
malo.

U zakljucku ove analize ¢e se zbog vaznosti razmatranog problema jo$ jednom podvuci
da poznavanje momenta na kocnici, kao promenljive veli¢ine u ugaonom domenu,
predstavlja potencijal koji se moze iskoristiti za dalje usavrSavanje matematickih
modela dinami¢kog ponaSanja sistema ¢iji sastavni deo je motor, kako onog razvijenog
u sklopu ovog rada, tako 1 opSte posmatrano. Najispravniji pravac je svakako
neposredno merenje momenta na kocnici, Sto moze biti praceno komplikacijama raznih
vrsta. Kao alternativna, dosta jednostavnija metoda podrzana fizickim zakonima,
namece se mogucnost primene jednacine (8.41), za Sta je potrebno poznavati tok ugaone
brzine vratila ko¢nice u ugaonom domenu 1 osrednjenu vrednost momenta na koc¢nici,
na osnovu ¢ega bi se mogao proceniti sporni parametar a, u toj jednacini, a onda i
promenljivi tok momenta na kocnici.

Mora se primetiti da su varijacije srednjih momenata gasnih sila pojedinih cilindara koje
proizilaze iz identifikovanih faktora korekcije tih momenata prili¢no velike, 1 opravdano
se postavlja pitanje je da li, uz postovanje svih navedenih uticajnih faktora, zaista mogu
postojati tolike razlike u radnim procesima cilindara. Ni autor ovog rada ne moZe sa
sigurno$¢u tvrditi da identifikovane neujednacenosti radnih procesa cilindara
predstavljaju realnost, bez dodatnih ispitivanja i informacija. Postoji mogucnost da se
oni mogu svrstati u red prividno logi¢nih rezultata proisteklih iz sloZenog matematickog
aparata ugradenog u Markvartov proces optimizacije , slicno zabelezenim slu¢ajevima
dobijanja vrlo malih vrednosti funkcije cilja, ali 1 negativnih vrednosti ukupnog trenja u
motoru. S druge strane, identifikovane neravnomernosti radnih procesa po cilindrima se
vrlo dobro poklapaju sa mnogim problemima koji su pratili razvoj familije motora V46.
Bic¢e dat jedan upecatljiv primer, kojem se tokom izvodenja eksperimenta nije posvetila
dovoljna paznja. Na rezonantnom brzinskom rezimu pri 1950 min™, izmerena je zbirna
srednja temperatura izduvnih gasova Cetvrtog, petog i Sestog cilindra leve strane motora
od 464°C, $to je daleko ispod ocekivanih 650°C do 700°C. Osnovni razlog zbog Cega se
ovoj pojavi nije pridavala posebna paznja je povremeno ili trajno otkazivanje davaca
temperatura na bazi termo-parova, koji su tokom merenja temperatura izduvnih gasova
izloZzeni jakom agresivnom uticaju okolne sredine. Ako se sada pogleda histogram na
slici 8.23 d, moZe se primetiti da su procenjeni srednji momenti gasnih sila ovih
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cilindara dosta niZi u odnosu na referentni prvi levi cilindar, §to posebno vazi za Cetvrti
levi cilindar. Na svim ostalim rezimima ispitivanja, zbirna srednja temperatura izduvnih
gasova Cetvrtog, petog i Sestog cilindra leve strane motora je bila u granicama od 650°C
do 700°C. Korelacija je sasvim jasna i nema potrebe da se posebno komentarise.
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Slika 8.42— Ukupni moment gasnih sila izracunat pod pretpostavkom da svi cilindri
jednako doprinose 1 inverzno izracunata vrednost na osnovu merenja ugaone brzine
motora BF 4L 515 C pri 1400 min™ [57]

S druge strane, prosto je nemoguce da se i1 drugi istrazivaci, koji su se zanimali
analizom promenljivog toka ugaone brzine, nisu suocili sa slicnim problemima. Ma
koliko da konstruktori motora posvete paznju da se neujednacenost radnih procesa
cilindara svede na minimum, neki mikro uslovi ili sama stohasti¢na priroda radnih
procesa (pogotovo kod oto motora), u manjoj ili ve¢oj meri moraju dovesti do
odstupanja radnih procesa od cilindra do cilindra. Retki su primeri eksperimenata gde su
sinhrono indicirani svi cilindri motora, kao Sto je eksperiment opisan u referenci [58], 1
uglavnom se procena momenata gasnih sila zasniva na izmerenom pritisku u jednom od
cilindara. Vrlo je interesantna analiza data u referenci [57], gde je primenjen inverzan
postupak, tako Sto je matematicki model dinamickog ponaSanja sistema gde se
kolenasto vratilo posmatra kao kruto telo, koriS¢en za procenu ukupnog momenta
gasnih sila, a izmerena ugaona brzina je bila ulazni podatak. Sa poznatim momentom
inercije 1 izmerenom ugaonom brzinom, ukupni moment inercijalnih sila je bio poznat, a
ukupni gubici su procenjeni na osnovu izmerenog pritiska u jednom od cilindara 1
izmerenog momenta na kocnici. Ispitivanja su vrSena na kamionskom cetvorotaktnom
dizel-motoru sa cetiri cilindra 1 vazduSnim hladenjem oznake BF 4L 515 C. Na slici
8.42 je prikazan ukupni moment gasnih sila izracunat pod pretpostavkom da svi cilindri
jednako doprinose (tj. na osnovu izmerenog pritiska u jednom cilindru) i inverzno
izraCunat tok ukupnog momenta na osnovu izmerene ugaone brzine motora, pri
1400 min™'. Dijagrami na slici 8.42 pokazuju da kriva ukupnog momenata gasnih sila
racunata na osnovu izmerene ugaone brzine, kao realnog parametra sistema, znacajno
odstupa od krive izraCunate na osnovu izmerenog pritiska u samo jednom od cilindara,
ukazuju¢i 1 na to koliko je svaki od cilindara efektivan. Na primeru datom na slici 8.42
koeficijenti korekcije momenata gasnih sila definisani jednac¢inom (8.27) bi i8li ispod
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0,7 ako bi se kao referentni cilindar posmatrao cilindar kod koga se proces sagorevanja
odvija oko 360 stepeni definisanog ugla obrtanja kolenastog vratila.

Iz prethodnog izlaganja se moZe videti da je drugi uoceni nedostatak koji je pratio
optimizaciju razvijenog matematickog modela, a koji je u suStini mnogo dominantniji u
odnosu na ranije opisani problem pravilnijeg definisanja momenta na kocnici,
nedostatak relevantnih pa ¢ak ni orijentacionih informacija o redu veli¢ine ukupnog
trenja u motoru i stepenu neravnomernosti radnih procesa po cilindrima. Cak i sa
orijentacionim, priblizno ta¢nim informacijama ove vrste, uz postavljanje uzih, realnijih
granica za koeficijente korekcije momenata gasnih sila pojedinih cilindara, optimizacija
matematickog modela se mogla izvrSiti mnogo brze i verovatno mnogo ta¢nije. Ovaj
problem se mogao prevazi¢i tokom vrSenja eksperimenta, i to primenom nekog od
slede¢ih postupaka:

1) Indiciranjem veceg broja cilindara pri ¢emu bi idealan slucaj bio da se indicira
svih dvanaest cilindara na svim reZimima ispitivanja motora koji se analiziraju.
Ovakav eksperiment je sa mernom opremom koja se uobicajeno koristi
prakticno nemoguce izvesti u sklopu jednog merenja, ali neka vrsta
sekvencionalne organizacije merenja na priblizno istim reZimima ispitivanja gde
bi se piezo elektri¢ni davaci pritisaka premeStali od cilindra do cilindra je
moguéa. Cak i ograni¢ena primena ovakvog prosirivanja eksperimenta, recimo
na manjem ili vrlo malom broju rezima ispitivanja (jedan ili dva) i indiciranje ne
bas svih ali makar jo§ jednog ili dva cilindra, obezbedila bi informacije koje bi 1
te kako bile upotrebljive pri procesu optimizacije 1 verifikacije razvijenog
matematickog modela. Na ovaj nacin bi se dobile kompletne informacije o
radnim procesima u svim cilindrima koji su indicirani.

2) Izvodenje Morzeovog testa u punom obimu, to jest merenje sile na kocnici pri
isklu€ivanju svih dvanaest cilindara motora na spoljnoj brzinskoj karakteristici 1
za sve brojeve obrtaja na kojima je ispitivan regularan rad motora. Kao i u
prethodnom slucaju, 1 ograni¢ena primena ovakvog proSirivanja eksperimenta,
recimo na manjem ili vrlo malom broju rezima ispitivanja (najmanje dva pri
¢emu bi bilo jako korisno da tu budu ukljuceni krajnji brzinski rezimi iz radnog
podru¢ja motora 1300 min™ i 2000 min™), obezbedila bi vrlo korisne i
upotrebljive informacije o pribliznim vrednostima srednjith momentata gasnih
sila po cilindrima 1 ukupnom momentu trenja u motoru.

Sto se ti¢e uolenih specifiénosti razvijenog matemati¢kog modela, one proizilaze iz
specificnosti ispitivanog motora. Jedna od njih se direktno odnosi na ¢injenicu da
ispitivani motor ne poseduje zamajac. UobiCajena praksa pri definisanju EDTS 1
odgovarajueg matematiCkog modela dinamickog sistema, za motore koji poseduju
zamajac, je da odgovaraju¢i EDTS u sebi ne sadrzi inercijalnu masu koja predstavlja
motorsku kocnicu. Vecina istrazivaca ovaj deo sistema ne uzima u razmatranje uz
obrazloZenja oblika ”da su sopstvene frekvencije ovog dela sistema ispod nivoa koji je
znaCajan za analizu stacionarnih procesa® [15]. Slicna formulacija se moze naci i u
referenci [4], i u mnostvu drugih koje se odnose na motore koji poseduju zamajac. Cak
je 1u slucaju ispitivanja velikog motora Varstila sa dvadeset cilindara, nominalne snage
5 MW namenjenog za pokretanje generatora elektricne energije u nuklearnim
elektranama za vreme nepredvidenih kriznih situacija [21], usvojen EDTS koji ne
ukljucuje generator (pandam elektri¢noj ko€nici). Referenca [21] se posebno potencira
jer se radi o motoru velikih gabarita 1 izuzetno velike nominalne snage, pa bi u tom
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pogledu njegov EDTS trebalo da bude dosta slican EDTS motora nad kojim je izvrSen
eksperimentalni deo ispitivanja prikazan u ovom radu, o ¢emu je ve¢ bilo re¢i u
poglavlju 1. Medutim, i taj motor poseduje zamajac ¢iji moment inercije je procenjen na
Gak 140 kg'm’. On poseduje i prigudiva¢ torzionih oscilacija na suprotnom kraju
kolenastog vratila &iji moment inercije je procenjen na 23,7 kg'm’. Ova dva detalja
ukazuju da, iako postoje slicnosti izmedu objekata ispitivanja u referenci [21] 1 u ovom
radu, postoje 1 dve znacajne razlike.

Autor ovog rada je pokuSao da primeni ovaj opsSte prihvaceni princip (iz EDTS je
iskljuCena inercijalna masa koja simulira moment inercije motorske kocnice), 1 u tom
slucaju rezultati matematickog modela su drastiéno odstupali od eksperimentalno
dobijenih vrednosti, bez ikakvih vidljivih naznaka da se matematicki model moze
dovoljno kvalitetno optimizirati. Tek kada je u EDTS uvrStena sedma inercijalna masa u
kojoj dominira moment inercije kocnice, rezultati matematickog modela su pokazali
tedenciju priblizavanja eksperimentalnim vrednostima tokom identifikacije nepoznatih
parametara matemati¢kog modela. Uvedeni parametar q(17) je imao ulogu da koriguje
prethodno procenjeni moment inercije sedme mase EDTS tokom Markvartovog procesa
identifikacije. Minimalna vrednost ovog parametra je bila postavljena na q,,;,(17) = 0,
¢ime je ostavljena mogucénost da primenjena Markvartova metoda optimizacije
matemati¢kog modela eliminiSe moment inercije sedme mase EDTS ako on pravi
smetnju u procesu identifikacije celog seta od osamnaest nepoznatih parametara. 1z
tabele 8.2 se vidi da je u krajnjem rezultatu identifikacije 1 osrednjavanja za sve reZime
ispitivanja ovaj parametar procenjen na vrednost oko 1,06201.

Li¢na iskustva autora ovog rada steCena tokom suocavanja sa opisanim problemom bi se
mogla pretociti u formulaciju da su ,kod motora sa ¢vorom oscilovanja po prvom
obliku oscilovanja van kolenastog vratila, sopstvene frekvencije dela sistema iza
kolenastog vratila znaCajne za analizu stacionarnih procesa, i taj deo sistema mora biti
sadrzan u EDTS matematickog modela koji opisuje dinami¢ko ponaSanje sistema®.
Ovakav zakljucak koji se kosi sa misljenjima 1 iskustvima mnogih drugih istrazivaca
zahteva podrobniju analizu i1 objasnjenje.

Kada je re¢ o sopstvenim frekvencijama oscilovanja sistema, vrlo vazna Cinjenicaje da
sistem motor—koc¢nica ispitivan u ovom radu, po prvom obliku vrlo snazno torziono
osciluje, 1 to sa ¢vorom oscilovanja iza kolenastog vratila (slika 7.17). Ve¢ je reCeno da
se ovaj oblik oscilovanja naziva oblik oscilovanja motorske ko¢nice. Da motor poseduje
zamajac znacajnijeg momenta inercije, ¢vor oscilovanja po ovom obliku oscilovanja bi
se najverovatnije ,,preselio* negde unutar kolenastog vratila, §to je slucaj kod vecine
motora koji poseduju zamajac, 1 samim tim b1 oblik oscilovanja motorske koc¢nice bio
izbegnut. U sklopu drugog oblika oscilovanja, jedan ¢vor oscilovanja se nalazi izmedu
Cetvrtog 1 petog segmenta kolenastog vratia, a drugi je jako blizu motorske kocnice
(slika 7.18). U teoriji torzionih oscilacija ovakav oblik oscilovanja se joS§ naziva 1 prvi
oblik torzionog oscilovanja kolenastog vratila (first mode of crankshaft vibration), $to je
to takode ve¢ naglaseno. Ako bi i8li dalje, tre¢i oblik oscilovanja celog sistema se
smatra drugim oblikom torzionog oscilovanja kolenastog vratila, i tako dalje. Poznato je
da su svi oblici torzionog oscilovanja kolenastog vratila u pogledu kruznih frekvencija i
relativnih amplituda oscilovanja masa EDTS ,,ponavljaju ako se iz EDTS iskljuce
elementi koji se nalaze van kolenastog vratila. Na primer, ako u EDTS ostavimo samo
elemente koji predstavljaju kolenasto vratilo, nekom od validnih metoda (recimo
Holcerovom metodom) dobice se ista kruzna frekvencija i odnos relativnih amplituda
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prvog oblika slobodnog oscilovanja kao u sluaju drugog oblika oscilovanja
kompletnog EDTS. Da bude jo§ ilustrativnije, na slici 8.43 a je prikazan odnos
relativnih amplituda kod drugog oblika slobodnog oscilovanja celog sistema (sa devet
inercijalnih masa), a na slici 8.43 b odnos relativnih amplituda kod prvog oblika
slobodnog oscilovanja kolenastog vratila (izbaCena je deveta inercijalna masa). Odnos
relativnih amplituda 1 kruzna frekvencija oscilovanja su ostali nepromenjeni, iako na
slici desno nedostaje (iskljucena je) poslednja masa kompletnog EDTS, koja predstavlja
zbirni moment inercije kratkog ozlebljenog vratila, uleziStenog vratila, kardanskog
vratila 1 hidrauli¢ne ko¢nice SCHENK.

1,2 \ drugi oblik oscilovanja celog sistema

—~ 1.2+ "prvi oblik oscilovanja
kolenastog vratila"

S o o
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Slika 8.43 — Odnos relativnih amplituda kod drugog oblika
slobodnog oscilovanja sistema (a) 1 prvog oblika oscilovanja kolenastog vratila (b)

Kada bi motor posedovao zamajac dovoljno velikog momenta inercije da se ¢vor
oscilovanja po prvom obliku oscilovanja premesti na kolenasto vratilo, ne bi postojao
oblik oscilovanja motorske kocnice ve¢ bi svi oblici oscilovanja sistema mogli da se
poistovete sa uobicajenim oblicima oscilovanja kolenastog vratila, 1 poslednja masa u
EDTS verovatno ne bi bila potrebna matematickom modelu koji bi u tom slucaju
opisivao dinamicko-oscilatorna kretanja samo na kolenastom vratilu motora.

Jo§ jedna specificnost primecena tokom optimizacije matematickog modela kojoj se
mora posvetiti posebna paznja je niz neobi¢nih pojava na rezimu ispitivanja 1950 min™,
puno opterecen, kada je u rezonaci 1. motorski harmonik pobudnih momenata po
prvom obliku oscilovanja 1 15. motorski harmonik pobudnih momenata po trecem
obliku oscilovanja, a u neposrednoj blizini, na 1900 min™, u rezonanci je i 7%.
harmonik pobudnih momenata po drugom obliku oscilovanja. Da se na ovom rezimu
deSava neSto neobi¢no govori slika 8.44 na kojoj su uporedno prikazani dijagrami
tokova ugaonih brzina prednjeg kraja KV na datom rezimu (1950 min™), i dva susedna
brzinska rezima (1900 min" i 2000 min™). Treba primetiti da maksimalna amplituda
varijacija izmerene ugaone brzine na rezimu 1950 min™' iznosi preko 34 rad/s, dok se na
susedna dva rezima ta amplituda krece oko 25 rad/s. Dijagram gde se jasno vide
povecanja maksimalnih amplituda varijacija izmerenih ugaonih brzina na rezimu
1950 min u odnosu na susedne rezime je dat na slici 6.90.

Tokovi ugaonih brzina prednjeg kraja KV na 1900 min™' i 2000 min™ su po osnovnoj
formi jako sli¢ni, dok je na brzinskom rezimu 1950 min™' zabelezena sasvim drugadija
forma toka izmerene ugaone brzine (slika 8.44). Na rezonantnom brzinskom rezimu
1950 min™" ugaone brzine prednjeg kraja i zadnjeg kraja kolenastog vratila skoro da su
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se poklopile (slika 6.6 a), kako po amplitudama (ordinati) tako i po uglu obrtanja
kolenastog vratila (apscisi), tako da nema one fazne pomerenosti koja je karakteristicna
za ostale brzinske rezime.

n = 2000 min”
225 n = 1950 min”
n = 1900 min”

220-

215- ‘
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200 - v ! '
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|
190 \@ \
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ugaona brzina prednjeg kraja KV (rad/s)

Slika 8.44 — Izmerene ugaone brzine prednjeg kraja KV
na 1900 min™', 1950 min™" i 2000 min™

Istovremeno je na ovom brzinskom rezimu zabelezena najmanja maksimalna amplituda
uvijanja jednog kraja kolenastog vratila u odnosu na drugi (ispod 1,4 stepena), Sto se
jasno vidi na dijagramima sa slika 6.23 1 6.39.

Nakon identifikacije faktora korekcije momenata gasnih sila, dobijene srednje vrednosti
momenata gasnih sila pojedinih cilindara su ukazivale da su u ovom slucaju
neravnomernosti radnih procesa u nekim cilindrima dostigle neslué¢eno ekstremne
razmere (slika 8.23 d). Na levoj strani motora po efikasnosti prednjaci drugi cilindar
koji je u odnosu na referentni prvi levi cilindar efektivniji ¢ak oko 1,8 puta. Ostali
cilindri leve strane su znatno podbacili u odnosu na referentni prvi levi cilindar, posebno
Cetvrti levi sa srednjim momentom gasnih sila ispod 100 Nm. Na desnoj strani motora
odskace Sesti cilindar koji je u odnosu na referentni tre¢i desni cilindar efektivniji oko
1,65 puta. Osim drugog desnog cilindra, 1 svi ostali cilindri na desnoj strani motora su
efektivniji u odnosu na referentni tre¢i desni cilindar.

Ako su dobijeni podaci o neravnomernosti radnih procesa po cilindrima 1 priblizno
tacni, onda je sasvim razumljivo zaSto rezultati matematickog modela nisu mogli bolje
da se pribliZe izmerenim podacima, 1 zaSto na skoro svim dijagramima identifikovanih
paramerara na tom rezimu ispitivanja postoji diskontinuitet u odnosu na ostale rezime
ispitivanja. Ocigledno je da u ovom slu¢aju usvojeni princip po kojem su u izvrSene
korekcije momenata gasnih sila, za cilindre koji su identifikovani kao ekstremno
efektivni, ni priblizno ne odgovaraju realnosti, ve¢ se verovatno radi o nekoj od
mnogobrojnih varijanti istovremenog poremecaja 1 u uglu predubrizgavanja 1 u
ciklusnoj koli¢ini goriva na €iju mogucénost ukazuju rezultati simulacije programa AVL
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BOOST (Prilog D). Bilo bi jako interesantno na ovom reZimu merenjem dobiti p — «
dijagrame u nekom od dva cilindara sa procenjenim ekstremno velikom vrednostima
srednjeg momenta gasnih sila (drugom levom ili Sestom desnom), pa ustanoviti koliko
se radni procesi u njima razlikuju od radnih procesa u odgovaraju¢im referentnim
cilindrima, kako po maksimalnim vrednostima, tako i po opstoj formi.

Ako se vrati na dijagram prikazan na slici 6.43, videc¢e se da frekvencija sopstvenog
oscilovanja po prvom obliku oscilovanja za rezonantne brzinske rezime 1300 min™ i
1600 min™' ima stabilnu, skoro identi¢nu vrednost oko 340,17 rad/s, a na razmatranom
rezonantnom brzinskom rezimu 1950 min™ frekvencija sopstvenog oscilovanja pada na
306,15 rad/s. Ovo je jako neobiCno, 1 zaista je teSko objasniti ovaku pojavu. Metoda
Holcera na ovo ne moze dati adekvatan odgovor, ako se posmatra samo prvi oblik
oscilovanja. U EDTS nije ué¢injena nikakva fizicka promena pri rezonantnih 1950 min™
u odnosu na rezonantne 1300 min" i 1600 min™', da bi po prvom obliku oscilovanja
doslo do ovakog pada sopstvene frekvencije oscilovanja. Metoda Holcera podrazumeva
da je sistem izveden iz ravnoteznog polozaja i doveden u stanje slobodnog oscilovanja,
a zatim se proracunavaju sopstvene frekvencije kruznog oscilovanja ne uzimajuci u
obzir priguSanja, koja u realnim uslovoma postoje. Vec¢ je receno, da zanemarivanjem
prigusenja u sistemu, odstupanja proracunatih vrednosti sopstvenih frekvencija
oscilovanja u odnosu na realne, u vecini sluajeva ne iznose vise od 1,5% [2, 4].
Prakti¢no, to zna¢i da bi kruznu frekvenciju slobodnog oscilovanja izracunatu
Holcerovom metodom trebalo korigovati nekim faktorom do 0,985 kako bi se
kompenzovala greska proracun zbog zamemarivanja priguSenja. Postoje literaturni
izvori sa informacijama da na povecanje unutrasnjeg prigusenja u torziono-oscilatornom
sistemu moze uticati kardansko vratilo [5], ali osim pominjanja ove ¢injenice detaljnija
objasnjnja 0 mehanizmu nastanka tog dodatnog prigusenja i njegovom redu veli¢ine
autor ovog rada nije uspeo da pribavi. Ni dijagram identifikovanog priguSenja u
materijalu kolenastog vratila prikazan na slici 8.30 ne ukazuje da je na rezonantnih
1950 min" ovaj parametar zna¢ajno povecan, i s obzirom na to gde se nalazi &vor
oscilovanja ima sasvim logi¢nu, umerenu vrednost od oko 60 N-m-s/rad.

Odgovor na ovu pojavu mozda mogu dati neke druge cinjenice. Na vrlo bliskih
1900 min™ u rezonanci je i 7%. motorski harmonik pobudnih momenata po drugom
obliku oscilovanja. To se nedvosmisleno moze zakljuciti iz ekstemno visokih amplituda
varijacija 7%. motorskog harmonika izmerenih ugaonih brzina na tom rezimu (slika
6.45). Sa slike 6.45 se vidi da se amplitude varijacija 7%. motorskog harmonika
izmerenih ugaonih brzina na slobodnom kraju kre¢u oko 5 rad/s, a na suprotnom kraju
oko 3 rad/s. Nesumljivo, torzione oscilacija po drugom obliku oscilovanja su
intenzivnije na rezonantnih 1900 min" u odnosu na sve ostale rezonantne brojeve
obrtaja po ovom obliku oscilovanja. To potvrduje 1 slika 6.4 gde se vidi da amplitude
7%. motorskog harmonika pobudnih momenata nisu zanemarive. Zatim, treba imati u
vidu da motorski harmonici reda 1. 1 7. spadaju u istu grupu minorskih, ali sa
stanovisStva torzionih oscilacija vrlo potencijalno opasnih motorskih harmonika. Zbog
blizine ova dva rezonantna brzinska rezima, moze se ocekivati da dolazi do preklapanja
njihovoh rezonantnih podrucja, a onda 1 do medusobnog uticaja jednog rezonantnog
podru¢ja na drugo podrucje. I na kraju, ako se moze suditi na osnovu dijagrama sa slike
6.60, na 1950 min™' u rezonanci je i 15. harmonik pobudnih momenata po treéem obliku
oscilovanja. Na tom brzinskom reZimu su zabelezeni poviseni nivoi amplituda 15.
motorskog harmonika varijacija ugaonih brzina (oko 0,7 rad/s). Amplitude 15.
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motorskog harmonika pobudnih momenata su, istina, dosta male (slika 6.60), ali treba
imati u vidu da 15. motorski harmonik spada u grupu osnovnih—majorskih, sa
stanoviStva torzionih oscilacija takode vrlo potencionalno opasnih harmonika.

Dakle, na 1950 min™ su prisutna dva rezonantna harmonika pobudnih momenata po
prvom i treéem obliku oscilovanja, a u neposrednoj blizini (na 1900 min™) je
zabelezeno nejintenzivnije torziono oscilovanje po drugom obliku oscilovanja. U
dinamicko-oscilatornom sistemu postoji kardansko vratilo za koje postoje informacije
da moZe biti izvor neplanirano povisenih priguSenja [5], Sto bi samo po sebi moglo
uticati na ,,obaranje* sopstvene frekvencije oscilovanja. Zdruzeni uticaj navedenih
faktora verovatno rezultira uoCenoj anomaliji znacajnog pada sopstvene frekvencije
oscilovanja na brzinskom rezimu 1950 min’ (slika 6.43), §to je pojava koja se
verovatno vrlo retko deSava pa zato nije ni zabelezana u literaturi dostupnoj autoru ovog
rada.

8.5  Analiza prednosti i mana ¢injenice da motor ne poseduje zamajac izvrSena
na bazi rezultata optimiziranog matematickog modela neposrednog
merenja i primene Holcerove metode

Napred navedeni rezultati koje je pruzio optimizirani matematicki modela, rezultati
neposrednog merenja izloZeni u Poglavlju 6, kao 1 rezultati primene Holcerove metode
dati u Poglavlju 7 ovog rada, omogucavaju da se izvrsi procena dobrih i loSih strana
¢injenice da ispitivani motor ne poseduje zamajac.

Kada bi motor posedovao zamajac odgovarajueg momenta inercije, 1/ili sistem
spojnic¢kih vratila od motora do kocnice vece zbirne torzione krutusti, maksimalne
amplitude uvijanja (torzije) u sistemu bi svakako bile znatno manje. Medutim, tu se
kriju 1 vrlo ozbiljne potencijalne opasnosti po motor, odnosno ceo oscilatorni sistem.
Dodavanjem zamajca na motor kompletno bi se promenila torziona deSavanja u motoru.
Varijacije ugaonih brzina, nivo torzionih oscilacija izmedu masa sistema i
neravnomernosti radnih procesa po cilindrima bi se svakao znatno smanjili. Ali, tada bi
se stvorila sasvim realna mogucénost da &vorovi oscilovanja po prvom obliku
oscilovanja promene lokaciju 1 premeste se na samo kolenasto vratila. Odsecci
kolenastog vratila su vise od 20 puta kru¢i (manje elastini) u odnosu na srednju
torzionu krutosti sistema spojnickih vratila iza kolenastog vratila. Ako se posmatra
samo uticaj torzione krutosti na vrednost napona u ¢vorovima oscilovanja, dvadeset
puta veca torziona krutost znac¢i i1 dvadeset puta ve¢i nivo dopunskih napona pri
rezonanci. MoZzda ne bi bilo sve ba$ tako crno, jer na vrednost dopunskih napona na
uvijanje pri rezonanci, utiCu i drugi faktori, koji bi na novom ¢voru oscilacija bili
povoljniji u odnosu na prethodni polozaj (otporni moment popre¢nog preseka,
maksimalna amplituda torzionog oscilovanja, amplituda pobudnog momenta i
prigusenja u sistemu). Medutim, jedan drugi problem bi iznenada mogao da iskrsne, Sto
se u praksi 1 deSavalo kada je na nekim motorima familije V46 postavljen zamajac. U
tom slucaju se mora izvrSiti ozbiljan prora¢un uzimanjem u obzir vrednosti momenta
inercije zamajca, kako se ne bi desilo da treci, majorski motorski harmonik pobudnih
momenata postane rezonantan harmonik. Postoje¢a konfiguracija dinamic¢ko-torzionog
sistema je takva da tre¢i motorski harmonik pobudnih momenata moze u¢i u rezonancu
tek negde oko 1082 min™, &to je daleko ispod deklarisanog minimalnog broja obrtaja
motora (1300 min™). Povoljna okolnost je i ta, da amplituda treéeg harmonika pobudnih
momenata ima dosta malu vrednost (slika 6.4), Sto nikako ne znac¢i da ovaj majorski
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harmonik treba smatrati potpuno bezopasnim. Sesti motorski harmonik pobudnih
momenata takode spada u grupu osnovnih, majorskih harmonika. U postojecoj
konfiguraciji dinamicko-torzionog sistema, ovaj harmonik bi bio rezonantan tek oko
2374 min™, i mozda je realnije ocekivati da se dodavanjem zamajca rezonantni broj
obrtaja ovog motorskog harmonika pobudnih momenata jo$ viSe udalji od deklarisanog
maksimalnog broja obrtaja (2000 min™), s tim da ovaj podatak treba uzeti sa rezervom,
posto je vrlo vazno koliki bi bio moment inercije eventualno postavljenog zamajca.
Osnovni-majorski harmonici pobudnih momenata su tako fazno pomereni da kada udu
u rezonancu, amplitude torzionih oscilacija masa EDTS se vrlo ¢esto direktno ,,sabiraju
(videce se na slici 9.3 koja sledi), pa se zato ovi harmonici posebno izdvajaju u odnosu
na sve ostale. Problemu pripadnosti harmonika pobudnih momenata nekom od redova i
razliitog uticaja redova motorskih harmonika pobudnih momenata na nivo torzionih
oscilacija (sa uzimanjem u obzir 1 forme slobodnog oscilovanja), posvecena je tacka 9.
ovog rada. Izmena karakteristika oscilatornog sistema dodavanjem ili oduzimanjem
inercijalnih masa je, teoretski posmatrano, najjednostavniji metod da se promeni
nepovoljna koncepcija sistema sa stanoviSta torzionih oscilacija. Za postojecu
koncepciju se, sa stanoviStva opasnosti od torzionih oscilacija, moze se re¢i da je
izuzetno povoljna. Prva dva osnovna harmonika (tre¢i 1 Sesti) su daleko van radnog
podru¢ja motora, a ¢vor oscilovanja po prvom obliku torzionog oscilovanja nije na
kolenastom vratilu, ve¢ na nekom od spojnickih vratila od kolenastog vratila do
kocnice. Mada izgleda apsurdno, ali pod povoljnom okolno$¢u se moze smatrati i
¢injenica da zbirna torziona krutost sistema spojnickih vratila od motora do ko¢nice ima
relativno malu vrednost (oko 97434 Nm/rad—tabela 8.1). S obzirom na nivo
maksimalnih amplituda torzionih oscilacija po prvom obliku oscilovanja inercijalnih
masa koje se nalaze izmedu ¢vora oscilovanja (poslednjeg segmenta kolenastog vratila 1
motorske kocnice—slika 8.38 a), povoljnije je to Sto je oscilatorni sistem u delu gde se
krutosti se oscilatornom sistemu ostavlja moguénost da snazno torziono osciluje, $to
svakako nije dobro, ali se negativni uticaj poviSenih amplituda oscilovanja na dopunske
napone pri uvijanju uspesno kompenzuje vec¢om elasti¢nos¢u ovog dela sistema, tako da
se u krajnjem rezultatu ipak smanjuje mogucnost pojave loma na ovom osetljivom delu
torziono-oscilatornog sistema u odnosu na neku potencijalnu varijantu sistema
spojnickih vratila vece torzione krutosti.




9. Odredivanje dopunskih naprezanja na uvijanje pri
rezonantnim reZimima rada

9.1 Odredivanje maksimalnih amplituda torzionog oscilovanja

Prilikom rezonance, odnosno kada neki od harmonika prinudnog momenta ima istu
kruznu frekvenciju kao Sto je kruzna frekvencija slobodnog oscilovanja, taj rezonantni
harmonik vr$i rad. Zapravo, harmonik odgovaraju¢e tangencijalne sile deluju na luku
koji predstavlja amplitudu oscilovanja kolenastog vratila i vrSi rad. UloZeni rad
posmatranog harmonika tangencijalne sile povecava amplitudu oscilovanja, 1 takvo
oscilovanje se naziva prinudno oscilovanje. Kada ne bi postojali otpori oscilovanju na
koje se ovaj rad troSi, amplituda oscilovanja bi beskonacno rasla. U realnim uslovima,
amplituda oscilovanja raste sve dok rad koji izvr$i rezonantni harmonik tangencijalne
sile ne bude jednaka radu koji se tro$i na priguSenje.

Ono $to je bitno za proratun rada saopStenog sistemu rezonantnim harmonikom
prinudnog momenta, za period jednog oscilovanja, jeste ¢injenica da u rezonantnim
uslovima rada, prinudne oscilacije odgovaraju glavnim oblicima slobodnih oscilacija
sistema, odnosno amplitude prinudnih oscilacija stoje u istom odnosu kao 1 amplitude
slobodnih oscilacija.

=

Y Mie

Slika 9.1 — Zavisnost pobudnih momenata 1 amplituda kod prinudog oscilovanja

Na svako koleno kolenastog vratila, deluje pobudni (prinudni) moment. Ako se prinudni
moment razlozi na k harmonika po Furijeovom geometrijskom redu, moze se rec¢i da na
koleno kolenastog vratila deluje k harmonika prinudnog momenta. Svaki od ovih
prinudnih momenata deluje u drugoj ravni 1 pod drugim uglom, §to zavisi 1 od uglova
izmedu kolena kolenastog vratila. Na slici 9.1 je ilustrovan medusobni odnos k-tih
harmonika pobudnih momenata i amplituda oscilovanja za drugi oblik oscilovanja
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kolenastog vratila motora koji je ispitivan u ovom radu, kada k ima vrednosti '2, 32, 6'4
... . Ako na prvo koleno kolenastog vratila deluje k-ti rezonantni harmonik prinudnog
momenta, onda ¢e polozaj k-tih harmonika prinudnih momenata koji deluju na ostala
kolena biti odreden u odnosu na prvo koleno kao [6]:

My, = Mg -sin k- (w, - t)
My, = M -sin k- (w, - t + 85) 9.1)
My = Mg -sin k- (w, - t +6;)

Za amplitude k-tog harmonika prinudnih momenata (M2, Mg,, ... , M¢,) se usvaja da su
medusobno jednake (M), posto se pretpostavlja da su radni procesi u cilindrima
ujednaceni 1 da su prinudni momenti na svakom kolenu viSecilindarskog motora (od 1
do i) medusobom jednaki, samo fazno pomereni. Uglovi §, do §; predstavljaju uglove
paljenja izmedu prvog i odgovarajuceg (u indeksu) cilindra motora, a za k-ti harmonik
se ugao k - §; moze naéi iz zvezde k-tog reda. Kruzna frekvencija pobudnog momenta
w, Jje jednaka ugaonoj brzini kolenastog vratila kod dvotaktnih motora, odnosno
polovini ugaone brzine kolenastog vratila kod ¢etvorotaktnih motora.

Kao §to je ve¢ napomenuto, mase torzionog sistema ¢e pri prinudnom oscilovanju
oscilovati istom formom kao $to je i forma slobodnog oscilovanja. Prema tome,
prinudno oscilovanje sistema ¢e se odvijati sinhrono sa jednakim fazama ili fazama
razli¢itim za 180° (iza ¢vora oscilovanja) [6]:

U1 = aqp + SiN (kwpt — yy)

gz = agp * SIN (kwpt — i) 9.2)

Ugi = ayp - SIN (kwpt — Yi)

gde je y, fazni ugao izmedu prinudnih momenata i amplituda prinudnog oscilovanja, 1
Jednak je za sve mase. Na slici 9.1 to je ugao izmedu prikazanih vektora aq, 1 My;.

Na osnovu jedna¢ina (9.1) 1 (9.2), moZe se postaviti jedna¢ina za izraCunavanje
elementernog rada koji rezonantni k-ti harmonik pobudnih momenata izvr$i na i-tom
kolenu kolenastog vratila kao [6]:

dAy; = M{ - 9y = M - sink - (w,t + 8;) - kw,ay, - cos(kw,t — v, )dt (9.3)
Ako se potrazi izvrSeni rad k-tog rezonantnog harmonika za jedan period oscilacija na
i-tom kolenu [6]:

2n/kwy

Ay = fo dAy; - dt 9.4)
1 dAy; se zameni izrazom datim jednacinom (9.3), rad izvrSen za jednu oscilaciju na i-
tom kolenu je [6] je:

Ay =m-Mg - a;,-sin(k-8; +y) 9.5)
Ugao k - §; + yj, predstavlja faznu razliku izmedu k-tog harmonika prinudnog momenta

M, i-te mase i k-tog harmonika prinudnog torzionog oscilovanja ¥J,; iste mase,
izazvanog tim momentom. Posto pri rezonanci taj ugao iznosi /2, bice:

k-6;+vy,= n/2 (9.6)
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Dakle, tokom rezonantnog oscilovanja k-tog harmonika pobudnog momenta, rad
izvrSen za jednu oscilaciju na i-tom kolenu ¢e biti [6]:

A = MZ - ay, (9.7)

Rad svih k-tih harmonika koji deluju na svim kolenima kolenastog vratila za jednu
oscilaciju, bi¢e jednak sumi radova [6]:

A =X Ay 9.8)

Posto su sve amplitude k-tih harmonika pobudnih momenata jednake, za izraCunavanje
rada je jednostavnije posmatrati da su te amplitude u fazi, a da se amplitude prinudnih
oscilacija razlikuju u fazama za iste uglove za koje se razlikuku amplitude k-tih
harmonika pobudnih momenata. Mada je fizicko znacenje obrnuto, izraCunati ukupni
rad je isti, a do konacnih rezultata se dolazi znatno jednostavnije. Prema tome, ukupni
izvrSeni rad u toku jedne oscilacije, za slucaj rezonantnog k-tog harmonika pobudnih
momenata, se dobija iz jednacine [6]:

Ay =m-M¢-Yay, 9.9
gde je ¥, a,,, geometrijska zbirna amplituda oscilovanja koja je jednaka [6]:
Ya, =X./(ap sin;)? + (a;, - €0s §;)? (9.10)

Problem odredivanja vektora geometrijske zbirne amplitude prinudnih torzionih
oscilacija kolenastog vratila motora koji je ispitivan u ovom radu je identi¢an problemu
koji bi se javio kod linijskog motor sa Sest cilindara 1 sa redosledom paljenja 1-5-3-6-2-
4. Kolena kolenastog vratila takvog motora bi u prostoru stajala pod istim uglom od
120° kao i kolena ispitivanog motora. Kada bi se jo$ radilo o dvotaktnom motoru, i
pobuda izazvana gasnim silama bi imala dosta slican tok kao i kod motora koji je
analiziran u ovom radu.

9
-1 oblik oscilovanja

TIL oblik oscilovanja

; 1T oblik oscilovanja O

Slika 9.2 — Sematski prikaz EDTS sa devet inercijalnih masa i relativnih amplituda
oscilovanja za prva tri oblika sopstvenih oscilacija sistema

Geometrijski zbirni vektor amplituda prinudnih oscilacija se moze dobiti graficki, ako
se postavi poligon amplituda prinudnog oscilovanja, na osnovu zvezde reda
posmatranog rezonantnog harmonika k (slika 9.3 koja sledi). Na osnovu zvezde k-tog
reda, uglovi izmedu vektora amplituda prinudnih oscilacija ¢e biti: k - §,, k - 83, ... ,
k - §;. Kako amplitude prinudnih oscilacija pri rezonanci stoje u istom odnosu kao i
amplitude slobodnih oscilacija torzionog sistema, za odredivanje geometrijskog zbira
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amplituda koristice se dijagram amplituda dobijen za odredenu formu slobodnog
oscilovanja. Na taj nafin se nece uzimati apsolutna vrednost amplituda prinudnog
oscilovanja (kao Sto se nije uzimala u obzir ni apsolutna vrednost amplituda slobodnog
oscilovanja), ve¢ ¢e se uzimati u obzir odnos u kojem stoje amplitude prinudnog
oscilovanja pojedinih masa (kao i kod slobodnog oscilovanja). Na slici 9.2 su prikazane
relativne amplitude prva tri oblika slobodnog oscilovanja torziono-dinamic¢kog sistema
sa devet masa ekvivalentnog sistemu nad kojim je izvrSen eksperiment. U inercijalne
mase od 2 do 7 su ukljueni parovi naspramnih cilindara motora. Lokacije ¢vorova
oscilovanja se jasno uocavaju posto su ekvivalentne duzine prikazane u srazmeri.

U teoretskom prilazu torzionim oscilacijama kolenastog vratila motora, pri pokuSaju da
se priblizno proceni potencijalna opasnost nekog od rezonantnih rezima rada, vrlo ¢esto
se akcenat stavlja na amplitudu rezonantnog, pobudnog momenta i na red harmonika.
To je 1 razumljivo poSto su to svakako najuticajniji faktori na nivo torzionih oscilacija u
sistemu. S druge strane, vrednosti amplituda k-tih harmonika pobudnih momenata se
mogu proceniti orijentaciono i bez detaljnog prora¢una momenata gasnih i inercijalnih
sila, a onda se moze doneti gruba, orijentaciona procena o nivou torzionih oscilacija u
sistemu. U referenci [5] se mogu nac¢i ¢ak cetiri metode za priblizno odredivanje
amplituda pobudnih momenata linijskih motora, bez poznavanja toka indiciranog
pritiska u nekom od cilindara.

Tabela 9.1 — Harmonici pobudnih momenata ispitivanog torzionog sistema svrstani u
redove po faznoj pomerenosti (zvezdi k-tog reda)

| 11 111 10% \4 VI
2 1 17 2 2% 3
3% 4 4% 5 5% 6
6> 7 7 8 8Ya 9
9% 10 10% 11 11 12
12%5 13 13 14 14 15
15% 16 16Y2 17 17 18
18Y2 19 197, 20 20% 21
217 22 22 23 23 24

Podela harmonika pobudnih momenata na redove je u stvari podela po grupama faznih
dijagrama harmonika pobudnih momenata (zvezdama k-tih redova), a odreduje se na
osnovu broja cilindara (odnosno kod V motora na osnovu broja parova naspramnih
cilindara), 1 na osnovu taktnosti motora. Od svih redova harmonika pobudnih momenata
posebno se izdvaja red koji se naziva red osnovnih harmonika, ili majorskih harmonika.
U tabeli 9.1 je data podela na redove, tj. po grupama faznog dijagrama, prva 24
harmonika pobudnih momenata za EDTS prikazan slikom 9.2. U ovom slucaju red
osnovnih—majorskih harmonika je VI red.

Za red osnovnih—majorskih harmonika pobudnih momenata se zna da mogu napraviti
velike probleme ako na nekom broju obrtaja kolenastog vratila udu u rezonancu. Termin
,mogu‘ je sasvim adekvatan 1 nije upotrebljen sluc¢ajno, posto se moze desiti da uticaj
rezonantnog osnovnog harmonika pobudnih momenata na nivo torzionih oscilacija u
sistemu bude zanemarljiv u odnosu na red k-tih rezonantnih harmonika koji ne pripada
redu osnovnih (majorskih) harmonika, ve¢ redu minorskih harmonika. U ovom
konkretnom slucaju minorski harmonici su harmonici III reda: 1%., 4%., 7%., 10%.,
13%., 16%., 19%. ... . To se deSava kada forma nekog od oblika prinudnog osilovanja,
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ima takav tok da se za neki od minorskih rezonantnih harmonika pobudnih momenata

dobije ,,neocekivano® velika vrednost geometrijskog zbira amplituda oscilovanja ¥, a,,,

opisana jednac¢inom (9.10).

harmonik

zvezda k-tog reda

| oblik oscilovanja Il oblik oscilovanja

11l oblik oscilovanja

1/2,3112,6 112, 9 1/2,
12 142,15 1/2.18 1/2. 21 1/2, ...

k=

1.4,7.10, 13,

16, 19, 22,25 ...

k

10 1/2,

112,412, 7112,
13 1/2, 16 1/2, 19 1/2, 22 1/2, ...

k=

2.5, 8, 11, 14, 17.

k=
20,23 ..

21/2.51/2,8 /2, 11 1/2,

14 172,17 172,20 1/2, 23112

k

3.6.9, 12, 15, 18,

k=
21,24 ..

1-5-3-6-2-4

&

5725

an

-1

1.021

Slika 9.3 — Graficki metod dobijanja geometrijskih zbirova amplituga prinudnog

oscilovanja za prva tri oblika oscilovanja 1 za razliite redove harmonika rezonantnih

pobudnih momenata
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Sto se tide oblika oscilovanja, za ,,pravilo“ da je prvi oblik oscilovanja potencijalo
opasniji po kolenasto vratila motora od drugog oblika, a drugi od treceg, i tako redom, u
najmanju ruku bi se moglo re¢i da ima izutetaka. Poznato je da amplitude harmonika
pobudnih momenata principijelno opadaju sa porastom rednog broja harmonika. Takode
se zna da harmonici pobudnih momenata niZih rednih brojeva, a prose¢no najvecih
amplituda, mogu biti rezonantni samo po prvom obliku oscilovanja. Po drugom obliku
oscilovanja mogu biti rezonantni harmonici pobudnih momenata koji su po redosledu
iza njih, sa znatno manjim ali 1 dalje znac¢ajnim prose¢nim amplitudama. Ve¢ kod treeg
oblika oscilovanja, prose¢ne amplitude pobudnih momenata znacajno opadaju, pa se
uticaj ovog oblika oscilovanja na opSti nivo naprezanja kolenastog vratila izazvanih
torzionim oscilacijama vrlo ¢esto zanemaruje. Oblici oscilovanja posle tre¢eg, za ve¢inu
motora ,,standardnih* dimenzija i performansi, se uglavnom pominju kroz teoretsko
tumacenje torzionog oscilovanja, ali se ovim oblicima oscilovanja sa razlogom ne
pridaje veliki prakti¢ni znacaj. Harmonici pobudnih momenata rednog broja iza 25. se
uglavnom ne uzimaju u obzir pri proraCunu naprezanja kolenastog vratila izazvanih
torzionim oscilacijama. Na osnovu prethodno navedenog, kod vecine motora se zaista
dogada da prvi oblik oscilovanja izaziva najveée probleme, zatim sledi drugi, 1 na kraju
tre¢i oblik oscilovanja. Medutim, generalizacija nekog stava po ovom pitanju, za sve
varijante torzionih sistema koje u sebe uklju¢uju motore SUS, ne bi bila ispravna. Ako
se Zeli izbe¢i svaka greSka u proceni naprezanja u sistemima izazvanih torzionim
oscilacijama, mora se odrediti opSta forma svakog od oblika oscilovanja, pri ¢emu je
vrlo vaZna informacija koja se mora uzeti u obzir—gde se nalaze ¢vorovi oscilovanja.
Takode se mora voditi raCuna o brojevima obrtaja na kojim su harmonici pobudnih
momenata rezonantni, odnosno da li je na nekom broju obrtaja, ili uZem podrucju
brojeva obrtaja, u rezonanci vise harmonika pobudnih momenata po razli¢itim oblicima
oscilovanja.

Generalno receno, ako se Zele pravilno procenti naprezanja u sistemu izazvana
torzionim oscilovanjem nekog od harmonika pobudnih momenata, mora se istovremeno
uzeti u obzir viSe faktora :

— amplitude harmonika rezonantnih pobudnih momenata,

— red kome pripadaju rezonantni harmonici pobudnih momenata, tj. fazni
dijagrami medusobne ugaone pomerenosti pobudnih momenata koji deluju na
inercijalne mase EDTS,

— oblik oscilovanja 1 opSta forma oblika oscilovanja pri kojoj je dati harmonik
pobudnih momenata u rezonanci.

Zahvaljuc¢i €injenici da je osnovna forma prinudnih oscilacija za svaki oblik oscilovanja
prakticno identi¢na odgovarajuc¢oj osnovnoj formi slobodnog oscilovanja, zajednicki
uticaj fazne pomerenosti k-tih harmonika pobudnih momenata i opste forme prva tri
oblika prinudnog oscilovanja na geometrijski zbir amplituda oscilovanja (tj. na nivo
torzionih oscilovanja kolenastog vratila) za EDTS sa slike 9.2 je prikazan na slici 9.3.
Ovaj graficki postupak podrazumeva da se moraju poznavati sve zvezde k-tih redova,
opste forme prinudnog (tj. slododnog) oscilovanja za sve oblike oscilovanja koje
analiziramo 1 redosled paljenja. 1z redosleda paljenja se ustvari odreduje fazna razlika
(pomerenost po uglu obrtanja kolenastog vratila) pobudnih momenata koji deluju na
svaku od inercijalnih masa EDTS. Redosled paljenja ispitivanog motora je:

1L 6D 5L 2D 3L 4D 6L 1D 2L 5D 4L 3D
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gde L ima znaCenje levi, a D desni cilindar motora. Na svaku od inercijalnih masa
EDTS deluju momenti gasnih sila odgovaraju¢eg levog i desnog cilindra. Tangencijalna
sila koja poti¢e od dva naspramna cilindra (1L i 1D), a proporcionalna je pobudnom
obrtnom momenatu, za dva krajnja brzinska rezima (1300 min” i 2000 min") na
spoljnoj brzinskoj karakteristici motora, ve¢ je prikazana na slici 6.3. Medusobna
pomerenost radnih procesa levih cilindara u odnosu na suprotne desne cilindre teoretski
je definisana vredno$¢u od 240 stepeni, a izmedu susednih cilindara po redosledu
paljenja na 60 stepeni, raCunato po uglu obrtanja kolenastog vratila. U ovakoj situaciji
se usvaja da na svako koleno kolenastog vratila deluje zbirna tangencijalna sila ¢iji
principijelni tok je za dva brzinska rezima prikazan na slici 6.3, ali su u odnosu na
prikazane krive, krive tangencijalnih sila koje deluju na ostala kolena kolenastog vratila
fazno pomerene po uglu obrtanja kolenastog vratila za 120 stepeni, prema redosledu:

1 5 3 6 2 4

Vrednosti zbirnih amplituda prinudnog oscilovanja prikazane na slici 9.3 su relativne,
kao 1 kod slobodnog oscilovanja, odnosno izrazene su u funkciji amplitude prinudnog
oscilovanja druge inercijalne mase EDTS sa devet masa. Realne vrednosti zbirnih
amplituda prinudnog oscilovanja bi se mogle odrediti kada bi se vrednosti dobijene
grafickom metodom na slici 9.3 pomnozile sa apsolutnom vredno$¢u amplitude
prinudnog oscilovanja inercijelne mase koja ukljucuje prvi par naspramnih cilindara, Sto
je u ovom slucaju druga masa EDTS prikazanog na slici 9.2. Relativne vrednosti zbirnih
amplituda prinudnog oscilovanja na slici 9.3 su, dakle, dobijene kao geometrijski zbir
virtuelnih vektora relativnih amplituda slobodnog oscilovanja, i to za svaki od odlika
oscilovanja 1 za svaki red harmonika pobudnih momenata. Kod definisanja virtuelnih
vektora relativnih amplituda oscilovanja postovani su slede¢i principi:

— intenzitet tih vektora je jednak relativim amplitudama oscilovanja za svaki od
oblika oscilovanja,

— pravac tih vektora je odreden zvezdom k-tog reda grupe (redova) pobudnih
momenata,

— smer tih vektora se poklapao sa smerom koji proizilazi iz zvezde k-tog reda
grupe redova pobudnih momenata za pozitivne vrednosti relativnih amplituda
slobodnog oscilovanja, odnosno imao je suprotan smer od smera koji proizilazi
iz zvezde k-tog reda grupe redova pobudnih momenata za negativne vrednosti
relativnih amplituda slobodnog oscilovanja.

Ovako definisani virtuelni vektori relativnih amplituda slobodnog oscilovanja su za
svaki oblik oscilovanja sabirani postujuci redosled 1-5-3-6-2-4, pri ¢emu treba imati u
vidu da se u tom slucaju pod brojem 1 podrazumeva relativna amplituda prinudnog (tj.
slobodnog) oscilovanja druge inercijalne mase EDTS sa devet inercijalnih masa, pod
brojem 5 relativna amplituda prinudnog oscilovanja Seste inercijalne masa EDTS sa
devet masa, 1 tako redom. Prva inercijalna masa EDTS sa devet inercijalnih masa uzima
u obzir realan uticaj momenata inercije elemenata pogona pomo¢nih uredaja ispitivanog
motora (osim pumpe visokog pritiska), a tek sa sledecih Sest inercijalnih masa (od druge
do sedme) definisanim EDTS sa devet inercijalnih masa se uzima u obzir realan uticaj
parova naspramnih cilindara, odnosno kolenastog vratila motora.

Vrednosti relativnih, zbirnih amplituda prinudnog oscilovanja su mogle biti odredene
mnogo jednostavnije, sracunavanjem preko jednaCine (9.10), ali je graficki metod
prikazan na slici 9.3 mnogo pogodniji da se stekne realan uvid o znacaju pracenja
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zajedniCkog uticaja fazne pomerenosti k-tih harmonika pobudnih momenata i opste
forme prva tri oblika prinudnog oscilovanja na geometrijski zbir amplituda prinudnog
oscilovanja, tj. na nivo torzionih oscilovanja kolenastog vratila.

Svaka od dobijenih relativnih, zbirnih amplituda prinudnog oscilovanja (slika 9.3) nosi
u sebi informacije o stepenu realnih 1 potencijalnih opasnosti koje u pogledu torzionog
oscilovanja kolenastog vratila izazivaju ili mogu izazvati pojedini harmonici pobudnih
momenata, odnosno njima srazmerni harmonici tangencijalnih sila (slika 6.4), pri
odredenom obliku oscilovanja. Upravo prikazana slika 9.3, je razlog da se na ovom
mestu napravi mala digresija u odnosu na osnovnu temu koja se obraduje u ovoj tacki,
kako bi se izvrSila detaljnija analiza prethodne, vrlo vazne konstatacije. Krajnji rezultati
te analize b1 morali da daju celovitu sliku zaSto se u nekim slu¢ajevima harmonijskom
analizom izmerenih ugaonih brzina kolenastog vratila moglo jasno uociti rezonantno
delovanje nekog od harmonika pobudnih momenata, odnosno njima srazmernih
tangencijalnih sila (slika 6.4), a u nekima ne.

Prvi oblik oscilovanja

Harmonijskom analizom izmerenih ugaonih brzina ustanovljeno je da su u radnom
podru¢ju motora (od 1300 min”' do 2000 min™) po prvom obliku oscilovanja u
rezonanci 1%., 2. i 2%. motorski harmonik pobudnih momenata na 1950 min™ (slika
6.40), 1600 min™ (slika 6.41) i 1300 min™ (slika 6.42). Na osnovu vrednosti amplituda
varijacija izmerenih ugaonih brzina (slike 6.40 1 6.90), a 1 kasnijom analizom dobijenih
vrednosti strukturnog prigusenja u materijalu KV, nedvosmisleno je zakljuceno da su po
prvom obliku oscilovanja najve¢e amplitude torzionih oscilacija u KV, odnosno u celom
sistemu, prisutne na brzinskom rezimu 1950 min" kada je u rezonanci 1%. motorski
harmonik pobudnih momenata. Upravo za taj slufaj je dobijena najveca vrednost
relativne, zbirne amplitude prinudnog oscilovanja od 0,2415 (slika 9.3). Za rezonantni
2. harmonik pobudnih momenata (pri 1600 min™") vrednost zbirne amplitude prinudnog
oscilovanja iznosi svega 0,0445, Sto je preko pet puta manje nego u prethodnom slucaju.
U sluéaju rezonantnog 2%. motorskog harmonika pobudnih momenata (pri 1300 min™)
vrednost zbirne amplitude prinudnog oscilovanja iznosi 0,092, $to je preko 2,5 puta
manje nego za rezonantni 1)%. motorski harmonik pobudnih momenata, pa je sasvim
jasno zaSto je nivo torzionih oscilacija u ovom slucaju manje izrazen nego kod
rezonantnog 1%. motorskog harmonika pobudnih momenata, iako su vrednosti
amplituda pobudnih momenata jako bliske (slika 6.4). S obzirom na vrednosti amplituda
motorskih harmonika pobudnih momenata 1%., 2. 1 2%. (slika 6.4), kao izuzetno
povoljnom treba smatrati ¢injenicu da je ¢vor oscilovanja po prvom obliku oscilovanja
van kolenastog vratila, S$to je vazna kvalitativna odlika primenjenog koncepta
motorskog mehanizma kod ispitivanog motora.

__ 30-wg

(9.11)

Nyez = KjerT0
-

Na osnovu odredene kruzne frekvencije slobodnog oscilovanja sistema (340,17 rad/s),
preko jednacine (9.11) se moZe proceniti za koje brzinske rezime bi po prvom obliku
oscilovanja u rezonanci bili 2., 1. 1 3. motorski harmonik pobudnih momenata. To bi,
redom, bili brzinski rezimi 6496 min™', 3248 min™ i 1082 min”, koji su daleko van
radnog podrucja motora. Ostali harmonici pobudnih momenata bi po prvom obliku
oscilovanja bili jo§ dalje od radnog podruc¢ja motora. Vazno je primetiti da je vrednost
relativne, zbirne amplitude prinudnog oscilovanja po prvom obliku oscilovanja za

277



9. Odredivanje dopunskih naprezanja na uvijanje pri rezonantnim uslovima rada

potencijalno rezonantni 3. motorski harmonik pobudnih momenata ¢ak 5,725. Brzinske
rezime oko 1082 min” bi svakako trebalo brzo prelaziti nakon startovanja i poetnog
zagrevanja motora na rezimu praznog hoda (tj. dovodenja temperatura ulja 1 rashladne
tenosti na radni nivo). Brzinski rezim praznog hoda ispitivanog motora je 850 — 900
min™ tako da postoji solidna rezerva do potencijalno kriti¢nih 1082 min™'. Terminom
,potencijalo kriti¢an se Zeli ukazati da se na rezimima brojeva obrtaja ispod 1300 min™
ispitivani motor ne forsira po optereéenju, pa se na brojevima obrtaja oko 1082 min™ ne
moze ocekivati velika vrednost amplituda 3. motorskog harmonika pobudnih
momenata, koja je 1 na punom opterecenju dosta mala, $to se jasno vidi sa slike 6.4. Na
osnovu slike 6.4 bi se moglo zakljuciti da je primenjenim konceptom motorskog
mehanizma kod ispitivanog motora uspe$no izbegnuta moguénost da 3. motorski
harmonik pobudnih momenata, kao jedan od osnovni-majorskih harmonika, izazove
ozbiljnija naprezanja u torzionom sistemu motor—kocnica, po sva tri klju¢na osnova:
lokaciji ¢vora ocilovanja, brzinskom reZimu pri kome bi taj harmonik bio rezonantan 1
vrednostima amplituda pobudnih momenata.

Drugi oblik oscilovanja

Za procenjenu opStu formu drugog oblika prinudnog oscilovanja najveca vrednost
relativne, zbirne amplitude prinudnog oscilovanja od 3,222 je dobijana za minorske
redove motorskih harmonika pobudnih momenata 7. 1 10%. (slika 9.3). Harmonijskom
analizom varijacija izmerenith ugaonih brzina je zakljueno da je 7'%. motorski
harmonik pobudnih momenata u rezonanci pri 1900 min™ (slika 6.45). Na ovom
brzinskom rezimu su dobijene vrednosti varijacija 7'%. motorskog harmonika izmerenih
ugaonih brzina koje daleko prevazilaze varijacije ugaonih brzina nastale pod uticajem
ostalih rezonantnih harmonika pobudnih momenata po drugom obliku oscilovanja, pa 1
10%. motorskog harmonika pobudnih momenata koji je u rezonanci pri broju obrtaja
oko 1400 min™' (slika 6.51). Ako se uporede vrednosti harmonika pobudnih momenata
redova 7%. 1 10%. (slika 6.4), dobice se odgovor zasto je to tako.

Po drugom obliku prinudnog oscilovanja, sa stanovistva torzionih oscilacija, nepovoljan
odnos opste forme prinudnog oscilovanja i fazne pomerenosti pobudnih momenata je
zabelezen 1 za motorske harmonike pobudnih momenata 9%. 1 12%., kada je dobijena
vrednost relativne, zbirne amplitude prinudnog oscilovanja od 1,111 (slika 9.3). Uticaj
9%. motorskog harmonika pobudnih momenata koji je po drugom obliku oscilovanja u
rezonanci na 1500 min™' se jasno moZe uo&iti kroz poviseni nivo varijacija ugaonih
brzina (slika 6.49). S druge strane, 12%. motorski harmonik pobudnih momenata bi
saglasno jedna&ini (9.11) mogao biti rezonantan tek na 1140 min™, $to je ispod radnog
podru¢ja motora. No, ako se pogleda dijagram amplituda pobudnih momenata (slika
6.4), moze se zakljuGiti da bi na 1140 min" rezonantno dejstvo 12%. motorskog
harmonika pobudnih momenata bilo niZeg nivoa u odnosu na rezonantni 9%. motorski
harmonik pobudnih momenata.

Ista vrednost relativne, zbirne amplitude prinudnog oscilovanja od 1,111 je dobijena za
rezonantne 8%. 1 11%. motorske harmonike pobudnih momenata (slika 9.3). Povisen
nivo varijacija 8%. motorskih harmonika ugaonih brzina oko 1700 min™ ukazuje da je
na tom brzinskom rezimu u rezonanci isti harmonik pobudnih momenata (slika 6.47).
Taj nivo je ipak nizi od nivoa kada je rezonantan 97:. (slika 6.49), §to je 1 logi¢no posto
su amplitude 9%. motorskog harmonika pobudnih momenata nize od amplitude 8.
motorskog harmonika pobudnih momenata (slika 6.44). Motorski harmonik pobudnih
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momenata reda 11%. bi saglasno jedna&ini (9.11) bio u rezonanci na 1239 min™', dakle
ispod radnog podrucja motora.

Za motorski harmonik pobudnih momenata reda 10. zbirna amplituda prinudnog
oscilovanja iznosi svega 0,601 (slika 9.3). Ako se uzme u obzir da je amplituda
pobudnih momenata 10. motorskog harmonika znatno manja od amplitude pobudnih
momenata susednog, 9%.. motorskog harmonika pobudnih momenata (slika 6.4), jasno
je zaSto se preko dijagrama varijacija 10. motorskog harmonika izmerenih ugaonih
brzinana (slika 6.50) ne moze jasno razaznati da je 10. motorski harmonik pobudnih
momenata u rezonanci na brojevima obrtaja oko 1425 min”, na $ta ukazuje jednacina
(9.11).

Na kraju je ostao 11. motorski harmonik pobudnih momenata sa procenjenom zbirnom,
relativnom amplitudom prinudnog oscilovanja od 0,2415 (slika 9.3). Sa identicnim
objasnjenjem kao 1 u prethodnom slucaju, na osnovu dijagrama motorskih harmonika
ugaonih brzina reda 11. prikazanog na slici 6.52, ne moZe se jasno razaznati da je 11.
motorski harmonik pobudnih momenata u rezonanci na brojevima obrtaja oko
1300 min™', na $ta ukazuje jedna&ina (9.11).

Kao jako povoljnu okolnost treba uzeti u obzir ¢injenicu da je nivo amplituda svih
motorskih harmonika pobudnih momenata koji su rezonantni po drugom obliku
oscilovanja (od reda 7%. do reda 11.) znatno nizi od nivoa amplituda motorskih
harmonika pobudnih momenata koji su rezonantni po prvom obliku prinudnog
oscilovanja, tj. od reda 1. do reda 2. (slika 6.4). Medutim, treba uzeti u obzir da se ¢vor
oscilovanja po drugom obliku prinudnog oscilovanja nalazi izmedu cCetvrtog 1 petog
kolena kolenastog vratila (slika 9.2). JoS§ tacnije bi bilo ako se kaze da je blize cetvrtom
kolenu, a najverovatnije je ba§ na samom cetvrtom kolenu KV. Ako se ima u vidu ta
¢injenica, moze se zakljuciti da je nivo torzionih oscilacija kolenastog vratila, a mozda i
celog oscilatotnog sistama, po drugom obliku oscilovanja opasniji po samo kolenasto
vratilo od prvog oblika oscilovanja. Prvi oblik oscilovanja ispitivanog sistema sa
razlogom nosi naziv oblik oscilovanja motorske kocnice, poSto predstavlja vecu
opasnost da dode do loma na nekom od spojnickih vratila iza kolenastog vratila na
kome se nalazi ¢vor oscilovanja, nego na samom kolenastom vratilu.

I na samom kraju treba re¢i nesto 1 0 6. motorskom harmoniku pobudnih momenata, kao
harmoniku koji spada u red osnovnih harmonika pobudnih momenata. Kako je kruzna
frekvencija po drugom obliku oscilovanja procenjena na 1492,71 rad/s, na osnovu
jednacine (9.11) se moze zakljuciti da bi 6. motorski harmonik pobudnih momenata bio
u rezonanci tek na brzinskim rezimima oko 2375 min™, §to je daleko iznad nominalnih
2000 min™. Zbirna amplituda prinudnog oscilovanja 6. motorskog harmonika pobudnih
momenata po drugom obliku oscilovanja iznosi 1,331 (slika 9.3), §to je za oko 2,4 puta
manje nago u slucaju rezonantnog 7'. motorskog harmonika pobudnih momenata. S
druge strane, otprilike u istom odnosu je amplituda 6. motorskog harmonika pobudnih
momenata veca od amplitude 7%. motorskog harmonika pobudnih momenata (slika
6.4). To govori da ¢ak i kada bi se prosirilo radno podruje motora izvan 2375 min’, i
time omogucilo 6. motorskom harmoniku pobudnih momenata da ude u rezonancu, ne
bi trebalo oc¢ekivati veci nivo naprezanja izazvanih torzionim oscilacijama od nivoa koji
je prisutan na 1900 min”, kada je u rezonanci 7%. motorski harmonik pobudnih
momenata. Ovaj zakljucak je jako bitan za dalji razvoj motora 1 njegovo eventualno
forsiranje po broju obrtaja. S druge strane, ovaj zakljucak govori koliko je bitna analiza
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zajednickog ucinka opsStih formi prinudnog oscilovanja, redova kojima pripadaju
rezonantni harmonici pobudnih momenata i amplituta harmonika pobudnih momenata,
na donoSenje generalnog stava o realnim 1 potencijalnim opasnostima koje sa sobom
nose, ili mogu nositi, pojedini harmonici pobudnih momenata.

Treéi oblik oscilovanja

Kod treceg oblika oscilovanja, sude¢i po nivou amplituda rezonantnih pobudnih
momenata, ne treba ocekivati preterano velike amplitude prinudnih torzionih oscilacija.
Medutim, treba imati u vidu sledece:

— Kod ovog oblika oscilovanja su prisutna dva ¢vora oscilovanja na samom
kolenastom vratilu motora. Prema slici 9.2, prvi ¢vor oscilovanja se nalazi
izmedu drugog 1 tre¢eg kolena KV (blize drugom ili ba§ na njemu), a drugi
izmedu petog 1 Sestog kolena KV.

— Zbog velike vrednosti sopstvene frekvencije oscilovanja (3073,97 rad/s), ovaj
oblik oscilovanja se naj¢esc¢e javlja u radnom podru¢ju motora. Drugim re¢ima,
postoji najve¢i broj obrtaja iz radnog podru¢ja motora kada se neki od
harmonika pobudnih momenata nalazi u rezonanci po ovom obliku oscilovanja.
S tim u vezi, ispostavilo se da se tre¢i oblik oscilovanja vrlo Cesto poklapa sa
nekim od prva dva oblika oscilovanja, pojacavajuci njihov negativan uticaj na
opsti nivo torzionih oscilacija u ispitivanom oscilatornom sistemu.

— Kod ovog oblika oscilovanja, dobijaju se prose¢no najvece zbirne amplitude
prinudnog oscilovanja (slika 9.3), Sto znaci da opsti oblik prinudnog torzionog
oscilovanja po treCem obliku oscilovanja ima najnepovoljniju kombinaciju sa
faznom razlikom pobudnih momenata, od sva tri analizirana oblika oscilovanja.

Sa slike 9.3 se moze primetiti da se najveca vrednost zbirne, relativne amplitude
prinudnog oscilovanja po tre¢em obliku oscilovanja od 3,674 dobija za rezonantne 16%.
1 19%. harmonike prinudnih momenata, koji takode spadaju u grupu minorskih
harmonika. I dok se na osnovu analize varijacija izmerenih ugaonih brzina jasno moze
uociti da je 16%. motorski harmonik pobudnih momenta u rezonanci na brojevima
obrtaja oko 1800 min™ (slika 6.63), informacija da je 19%. motorski harmonik pobudnih
momenata rezonantan na broju obrtaja oko 1500 min"' se ne moZe jasno razluéiti sa
slike 6.69. Amplituda motorskog 19%. harmonika prinudnih momenata je ocigledno
mnogo manja od amplitude 16%2. motorskog harmonika pobudnih momenata (slika 6.4),
Sto objasnjava ovu pojavu.

Istovetna vrednost zbirne, relativne amplitude prinudnog oscilovanja po trecem obliku
oscilovanja od 2,616 dobijena je za dve razli¢ite grupe redova rezonantnih harmonika
pobudnih momenata (slika 9.3). S jedne strane istoj grupi pripadaju 16. 1 19. harmonik
pobudnih momenata, a sa druge strane to su 17. 1 20. harmonik pobudnih momenata.
Harmonijskom analizom izmerenih ugaonih brzina rezonantno delovanje 17. 1 19.
harmonika pobudnih momenata na 1750 min™' (slika 6.64), odnosno 1550 min™ (slika
6.68) se jasno uocava, Sto nije slucaj za 16. (slika 6.62) 1 19. (slika 6.70) harmonik
pobudnih momenata. Jedino se na osnovu jednacine (9.11) moze proceniti da je 16.
harmonik pobudnih momenata rezonantan na brojevima obrtaja oko 1834 min™, a 19. na
brojevima obrtaja oko 1467 min™.

I motorski harmonici pobudnih momenata redova 15., 18. 1 21. koji spadaju u grupu
osnovnih, tj. majorskih harmonika, imaju dosta veliku vrednost zbirne, relativne
amplitude prinudnog oscilovanja po treCem obliku oscilovanja od 1,021. Rezonantno

280



9. Odredivanje dopunskih naprezanja na uvijanje pri rezonantnim uslovima rada

delovanje 15. motorskog harmonika pobudnih momenata na 1950 min" se jasno moze
identifikovati harmonijskom analizom izmerenih ugaonih brzina (slika 6.60). Medutim,
to nije slucaj 1 za harmonike redova 18. (slika 6.66) 1 21. (slika 6.72), za koje se tek
primenom jednacine (9.11) moZe nedvosmisleno utvrditi da su rezonantni na brojevima
obrtaja oko 1630 min™', odosno 1360 min™.

Motorski harmonici pobudnih momenata redova 15%. 1 18%. prema odgovarajucoj
zvezdi k-tog reda pripadaju istoj, zajedni¢koj grupi harmonika, dok redovi harmonika
pobudnih momenata 17%. 1 20%. pripadaju sasvim drugoj, zajedni¢koj grupi harmonika
pobudnih momenata. Svima njima je zajednicka osobina da im je ista vrednost zbirnih,
relativnih amplituda prinudnog oscilovanja, po ovom obliku oscilovanja, od 0,399 (slika
9.3). To je najniza zabeleZena vrednost zbirne, relativne amplitude prinudnog
oscilovanja kod tre¢eg oblika oscilovanja. Analizom izmerenih ugaonih brzina, samo za
17%. motorski harmonik pobudnih momenata se moze nedvosmisleno utvrditi da je
rezonantan pri 1700 min”'. Takve informacije nisu jasno utvrdenje za motorske
harmonike redova 15%. (slika 6.61), 18%. (slika 6.67) 1 20%. (slika 6.71). Presudnu
ulogu da nabrojani motorski harmonici pobudnih momenata ne ostavljaju dublji trag na
izmerene ugaone brzine, a samim tim i1 na nivo torzionih oscilacija u sistemu, treba
traziti u ¢injenici da su amplitude pobudnih momenata ovih motorskih harmonika jako
male. Na osnovu jednacine (9.11) 1 utvrdene frekvencije slobodnog oscilovanja za ovaj
oblik oscilovanja, moze se zakljuciti da je 15%. harmonik pobudnih momenata u
rezonanci pri brojevima obrtaja oko 1893 min™', 18%. harmonik pobudnih momenata je
u rezonanci pri brojevima obrtaja oko 1586 min”, dok je 20%. harmonik pobudnih
momenata u rezonanci pri brojevima obrtaja oko 1432 min™.

Dobijene vrednosti rezonantnih brojeva obrtaja ne treba smatrati apsolutno tacnim,
posto se ne moZe sa sigurnoscu reci da su identifikovane kruzne frekvencije sopstvenog
oscilovanja apsolutno tacne. S druge strane, postavlja se pitanje da li sopstvene kruzne
frekvencije oscilovanja uopste imaju konstantne vrednosti, bez obzira o kom obliku
oscilovanja se radi. Iskustva autora ovog rada govore da bi bilo celishodnije uvesti
termin srednja, ili ocekivana vrednost sopsteve frekvencije oscilovanja, Sto je u
potpunoj saglasnosti sa iskustvima opisanim u referenci [4]. Na kraju, ovakav zakljucak
bi se mogao izvesti 1 iz teoretskog razmatranja jednostavnijih formi oscilovanja sa
jednom masom (npr. fizicko klatno). Period oscilovanja, kod takvih formi oscilovanja,
raste kako raste prigusenje. Samim tim frekvencija oscilovanja, kao reciprocna veli¢ina
periodu oscilovanja, opada sa porastom prigusenja u oscilatornom sistemu. Nema ni
jednog razloga da ova analogija ne vazi i za slozenije forme oscilovanja.

Treba zapaziti da su virtuelni vektori relativnih amplituda oscilovanja na slici 9.3
sabirani prema redosledu 1-5-3-6-2-4 koji proizilazi iz redosleda paljenja motora.
Sasvim je jasno da bi neki drugi redosled paljenja motora povlacio sa sobom i sasvim
drugaciji redosled sabiranja virtuelnih vektora relativnih amplituda oscilovanja. Posto
se, u slucaju promene redosleda paljenja motora, opsti oblik oscilovanja EDTS ne bi
promenio, 1 virtuelni vektori relativnih amplituda oscilovanja bi po intenzitetu ostali
nepromenjeni, ali bi se mogao promeniti njihov pravac 1 smer. Promenom redosleda
paljenja dobile bi se sasvim drugacije zvezde k-tih redova od onih prikazanih na slici
9.3. Graficki metod dobijanja geometrijskih zbirova relativnih amplituda prinudnog
oscilovanja prikazan na slici 9.3 bi mogao vrlo efikasno da posluzi pri proceni koliko se
nekim drugacijim redosledom paljenja motora mozZe uticati na smanjenje opSteg nivoa
torzionih oscilacija u sistemu. Inace, promena redosleda paljenja motora spada u grupu
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mera koje se redovno razmatraju i vrlo Cesto primenjuju u cilju reSavanja problema
vezanih sa torzionim oscilovanjem KV motora.

Ovom analizom, na prakti¢nom primeru, eksplicitno je dokazano da se izmerene ugaone
brzine na kolenastom vratilu motora, kao realan parametar oscilatornog sistema, mogu
iskoristiti kao izuzetno mocan alat za analiziu kompleksnih, uzajamno zavisnih
problema torzionog oscilacilovanja, kako na samom kolenastom vratilu, tako 1 celom u
oscilatornom sistemu.

Mora se skrenuti paznja na joS$ jedan vazan zakljucak koji se nadovezuje na prethodno
izvrSenu analizu 1 informacije sadrzane na slici 9.3, pre nego §to se vrati na osnovnu
temu ove tacke. U okviru tacke 5.4 prikazana je procedura priblizne procene strukturnog
priguSenja u materijalu kolenastog vratila pri uslovima rezonance. Ova procena se mora
svrstati u kategoriju poluempirijskih, iako se ve¢im delom bazira na zakonitostima koje
proizilaze iz teoretskog proucavanja otpornosti materijala. Pri proceni strukturnog
priguSenja, po predlozenoj proceduri, za razmatrani rezonantni reZim rada, uzimaju se u
obzir slede¢i uticajni faktori na strukturno prigusenje:
— dinamicki faktor pojacavanja kao funkcija vrste Celika od kojeg je izradeno
kolenasto vratilo,
— torziona krutost elementa oscilatornog sistema na kome se nalazi CEvor
oscilovanja,
— vrednost sopstvene frekvencije oscilovanja pri kojoj je neki od motorskih
harmonika pobudnog momenta u rezonanci,
— amplituda rezonantnog motorskog harmonika pobudnog momenta, 1
— poprecni presek elementa oscilatornog sistema na kome se nalazi ¢vor
oscilovanja.

Razmatraju se, dakle, svi uticajni faktori na vrednost strukturnog priguSenja u
materijalu, osim jednog, a to je opsti nivo torzionih oscilacija u sistemu. Pod opStim
nivoom torzionih oscilacija u sistemu se misli na medusobni odnos opste forme
oscilovanja 1 fazne razlike izmedu harmonika pobudnih momenata pri nekom
rezonantnom rezimu, a to je upravo ono S§to je na konkretnom slucaju opisano slikom
9.3. Uvodenjem neke vrste korekcije kojom bi se uzeo u obzir 1 ovaj faktor, svakao bi se
povecala tacnost procenjenog strukturnog prigusenja u materijalu, po ovoj 1 slicnim
procedurama. Postavlja se pitanje da li je takva korekcija uopSte moguca, s obzirom na
prirodu problema. Mnogo tacnije vrednosti strukturnog prigusenja u materijalu
kolenastog vratila se mogu dobiti eksperimentalnim putem ili nakon identifikacije
parametara matematickog modela dinamic¢kog ponasanja datog oscilatornog sistema, $to
je u ovom radu 1 prikazano (videti sliku 8.30). Eksperimentalne metode odredivanja
strukturnog priguSenja nisu uopste jednostavne 1 jeftine. S druge strane, eksperimentalne
metode se izvode pod uslovima koji u manjoj ili ve€oj meri moraju odstupati od realnih
uslova pri eksploataciji motora, pa 1 za tako odredeno strukturno prigu$enje se ne moze
re¢i da je procenjeno ta¢no. Za matematicko modeliranje se ne moze re¢i da je
jednostavno 1 jeftino, ali ako se uspe da se matematicki model dovoljno tacno priblizi
realnom oscilatornom sistemu, do informacija o strukturnom prigusenju u materijalu
kolenastog vratila se dolazi ¢ak 1 ako nije planirano kao primarni cilj.

Iz ovoga bi trebalo da bude jasno, zaSto se informacije o strukturnom priguSenju u
materijalu  kolenastog vratila smatraju izuzetno dragocenim. Poznato je da
suprostavljanje ili priguSenje prinudnih torzionih oscilacija nastaje usled dejstva
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momenata trenja razli¢itog vida (tacka 5.3), momenata elastiCnog histerezisa tj.
strukturnog prigusenje u materujalu (tacka 5.4), udara u zazorima, a u posebnim
sluajevima 1 od momenata suprostavljanja generisanih u prigusiva¢ima torzionih
oscilacija, ako su oni postavljeni na motor. Pouzdanost, tacnost 1 upotrebljivost Citavog
proracuna torzionih oscilacija nekog oscilatornih sistema, primarno zavisi od pravilno
odredenih koeficijenata prigusenja.

Kao osnov za procenu potencijalne opasnosti, na nekom od rezonantnih rezima rada
motora, uzima se vrednost dopunskog naprezanja na uvijanje, koja se izraCunava iz
jednacine:
— Ci-Amax
Wo

(9.12)

gde je ¢; [Nm/rad] torziona krutost (redukovana) i-tog elementa na kome se nalazi ¢vor
oscilovanja, AY,,,, [rad] maksimalna amplituda torzionog oscilovanja oko posmatranog
&vora oscilovanja i W, [m’] polarni otporni moment ratunat za popreéni prasek na kome
se nalazi ¢vor oscilovanja.

Polarni otporni moment poprecnog praseka izraCunava se po jednacini [22]:

_ (D§-dd)m

Wo
16Dy

(9.13)

Ovde je D, [m] spoljasnji pre¢nik oslonackog rukavca, a d, [m] unutrasnji pre¢nik
oslonackog rukavca (za Suplja kolenasta vratila), odnosno to su i dimenzije popre¢nog
preseka virtuelnih vratila EDTS za koja se usvaja da nemaju masu. Za ovakav pristup
izraCunavanja polarnog otpornog momenta u ,kriticnom preseku* bi se moglo rec¢i da
nije bas najkorektniji, poSto ¢vor oscilovanja ne mora da se nalazi ba$ na oslonackom
rukavcu kolenastog vratila. Odavno je poznato [10, 26, 27, 65] da se lomovi kolenastih
vratila izazvani torzionim oscilacijama, najeS¢e deSavaju na ramenima kolenastog
vratila 1 na radijusima prelaza sa ramena na rukavace, gde su najvec¢e koncentracije
napona. Za tako slozne geometrijske oblike, kao Sto su ramena kolenastog vratila,
obrazci za izraCunavanje polarnih otpornih momenata (bolje receno dopunskih
naprezanja na uvijanje), ni priblizno nisu jednostavni kao jednacina (9.13). Medutim,
uzimanjem u obzir ovakvih detalja, proracun dopunskih naprezanja izazvanih torzionim
oscilacijama bi bio dosta komplikovaniji. S druge strane, usvajanjem jedinstvenog
principa stvaraju se uslovi jednoobraznosti i1 uporedivosti vrednosti dopunskih
naprezanja dobijenih prora¢unima prema jednacini (9.12) za razlicite vrste motora.

Iza, na prvi pogled jednostavnog izraza (9.12), krije se vrlo sloZena procedura
odredivanja maksimalne amplitude torzionog oscilovanja oko posmatranog ¢vora
oscilovanja—Ad,,,,, mada se ni za torzionu krutost—c; ne moze re¢i da je parametar do
koga se dolazi lako.

Tradicionalni pristup u odredivanju maksimalne amplitude torzionog oscilovanja, oko
posmatranog Cvora oscilovanja, se zasnivao na pokuSaju da se proceni moment
suprostavljanja prinudnom oscilovanju (moment prigusenja). Pri tome se za
izraCunavanje momenta prigusenja i-tog segmenta kolenastog vratila (M,,;) kretalo od
jednacine [6]:

. Bki

M. :=v:
Vi l dt

(9.14)
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Ovde je v; [Nms/rad] ukupni koeficijent priguSenja i-tog odsecka kolenastog vratila,

PE
dok —&&
dt

dejstvom k-tog harmonika pobudnih momenata. O problematicnosti i viSe razlicitih
pristupa pri proceni ukupnog koeficijenta priguSenja—v; diskutovano je u tacki 5.1.
Elementarni rad momenta priguSenja se odreduje kao proizvod momenta prigusenja,
brzine oscilovanja 1 prirastaja ugla torzionog oscilovanja [6]:

[rad/s] predstavlja brzinu oscilovanja i-tog odsecka kolenastog vratila pod

d19ki

dAy; = My; - dO; = vi ==

- dy; (9.15)
Na osnovu jednacina (9.2), prirastaj ugla oscilovanja ddy; se moze izraziti kao [6]:
ddy; =k - ay, - wy - sin (kwyt — i) (9.16)
Ako se potrazi izvrSeni rad momenta priguSenja na i-tom segmentu kolenastog vratila
za jedan period oscilacija [6]:

2n/kwy

A= dA,; - dt (9.17)

1 dA,; se zameni izrazom datim jednacinom (9.15), reSavanjem odredenog integrala na
desnoj strani jednacine (9.17), rad koji moment priguSenja izvr$i za jednu oscilaciju na
i-tom kolenu ¢e biti [6]:

Ay =m-vi-k-w,-a, (9.18)

Momenati priguSenja deluju na sve mase na koje deluju i1 prinudni momenti, pa se rad
svih momenata priguSenja za jedan period oscilovanja moZe dobiti iz jednacine [6]:

A, =Y A, (9.19)

Posto je pri rezonanci k - w, = ws, a ukupni koeficijent prigusenja je priblizno isti za
sve segmente kolenastog vratila (v; = v), moze se re¢i da je ukupni rad momenata
priguSenja za jedan period oscilovanja pri rezonanci [6]:

Av=n-v-ws-2ai2p (9.20)

A

A(J)

K

v (rad)

Slika 9.4 — Rad koji se saopstava sistemu rezonantnim harmonikom pobudnih
momenata i rad momenata prigusenja u zavisnosti od amplitude prinudnog oscilovanja
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Prilikom rezonantnog torzionog oscilovanja kolenastog vratila motora, u realnim
uslovima, amplituda prinudnog, prigusenog oscilovanja ¢e za jedan period oscilovanja
rasti sve dok se ne uspostavi ravnoteza energije saopStene sistemu rezonantnim
harmonikom prinudnog oscilovanja—A, jednacina (9.9), 1 energije koja se ulaze za
prigusenje tog rezonantnog oscilovanja—A4,, jednacina (9.20). Kako se amplituda

torzionog oscilovanja povecava, to vise rastu otpori oscilovanju, jer se usled povecanja

. . . . o . . dO VI
amplitude oscilovanja 9J; povecava i brzina oscilovanja ?’“. Rad momenata prigusenja

je funkcija kvadrata amplitude oscilovanja—jednacina (9.20), dok je rad koji se sistemu
saopSti rezonantnim harmonikom pobudnih momenata srazmeran prvon stepenu
amplitude oscilovanja—jednacina (9.9). Na slici 9.4 je u funkciji amplitude oscilovanja 9
prikazana uzajamna zavisnosti rada rezonantnih harmonika pobudnih momenata 1 rada
momenata prigusenja. Maksimalna amplituda oscilovanja—Ad,,,, se dobija u tacki
preseka krivih Ay 1 A,, odnosno izjednacavanjem desnih strana jednacina (9.9) 1 (9.20)

[6]:
m-M¢-Ya,S=m-v-ws- Z(afp)z (9.21)

U jednacini (9.21) su umesto relativnih amplituda oscilovcanja a;, uvedene stvarne
amplitude oscilovanja a;,®. Stvarne amplitude oscilovanja se mogu izraziti preko
relativne 1 stvarne amplitude oscilovanja prve mase na koju deluje prinudni moment [6]:
s — a1p®
aip - aip . E (922)
Sada se iz jednacina (9.21) 1 (9.22) moze dobiti jednaCina stvarne amplitude prinudnog,
rezonantnog, priguSenog, oscilovanja prve mase na koju deluje pobudni moment [6]:

a5 = GwMicLay
1 - 2
p v-wsX(ap)

Stvarne amplitude prinudnog, rezonantnog, prigusenog, oscilovanja ostalih masa
sistema se mogu dobiti putem jednacine (9.22). Treba imati u vidu da je ovde uveden
princip po kome su relativne amplitude prinudnog (a;;,) 1 slobodnog (a;) oscilovanja u
stvari identi¢ne, tj. 1 jednom 1 u drugom slucaju se usvaja da je amplituda oscilovanja
prve mase jednaka jedinici. Relativne amplitude oscilovanja ostalih masa EDTS su
srazmerne relativnoj amplitudi oscilovanja prve mase oscilatornog sistema.

(9.23)

JednacCine (9.22) 1 (9.23) upucuju na samu suStinu problema prinudnog, rezonantnog,
priguSenog, oscilovanja, odnosno govore da stvarne amplitude oscilovanja pri rezonanci
zavise od:
— amplituda harmonika rezonantnih momenata,
— ukupnog prigusenja u sistemu,
— frekvencije slobodnog (tj. prinudnog) oscilovanja pri rezonanci,
— opste forme slobodnog oscilovanja za koju se moze re¢i da proizilazi iz same
strukture oscilatornog sistema, 1
— fazne razlike izmedu harmonika rezonantnih, pobudnih momenata koji deluju na
pojedine mase oscilatornog sistema.

Vrednost maksimalne amplitude rezonantnog oscilovanja u ¢voru oscilovanja—Ad,,,, se
sada moze odrediti iz jednacine:
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A7~9max = alps : (aip - a(i+1)p) (9-24)
a samim tim 1 vrednost dopunskog naprezanja na uvijanje—t prema jednacini:
= Ci'alps'(aip_a(Hl)p) (925)

Wo

Postoji Citav niz empirijskih formula kojim se propisuju maksimalno dozvoljene
vrednosti dopunskog naprezanja na uvijanje t, pri rezonanci. Ovi propisi se prvenstveno
odnose na motore koji se eksploatiSu u stacionarnim uslovima, npr. brodske motore 1
motore namenjene pokretanju generatora elektricne struje. OpSte karakteristike
stacionarnih motora su veliki gabariti kolenastih vratila, rad na visokim optere¢enjima i
zahtev za pouzdanim radom, s obzirom na namenu ovih motora. Veliki gabariti
kolenastih vratila 1 uniforman rad na visokim optere¢enjima su faktori koji uti¢u da kod
stacionarnih motora problemi izazvani torzionim oscilacijam kolenastog vratila budu
izraZeniji nego kod ostalih, nestacionarnih motora.

Za kolenasta vratila brodskih motora, maksimalno dozvoljene vrednosti dopunskog
naprezanja propisuje svako registrovano udruzenje za sebe. Tako npr. imamo, s jedne
strane, formule koje propisuje Ruska mornarica, a sa druge strane, formule koje
propisuje Vojni standar mornarice SAD. Udruzenje Lojd (Lloyd's Register off
Shipping), na primer, usvojilo je sledece opste kriterijume [5]:

za - <1 Taoz = (30,67 = 1921 - Dpyip) - (1,27 = 0,27) - = z (9.26)
2a1>-"—>16 T4, = (55— —45)- (30,67 — 1921 - Dynyy) (9.27)

Oznaka D,,,;;,, [m] se odnosi na najmanji pre¢nik na kolenastom vratilu. Srednja vrednost
maksimalno dozvoljenog dopunskog naprezanja, racunato po bilo kojoj od usvojenih
kriterijuma, krecu se izmedu 30 140 MPa [5].

Za opisani na¢in procene vrednosti maksimalne amplitude rezonantnog torzionog
oscilovanja AY,,,, se moze re¢i da spada u metode starije generacije. To se najbolje
vidi iz ¢injenice da se priguSenje u sistemu procenjuje na osnovu ukupnog koeficijenta
priguSenja—v. Metoda je detaljnije opisana posto se na slikovit nain moZe steci
kompletnija slika o kompleksnosti problema torzionog oscilovanja.

Pored ovog nacina procene vrednosti maksimalnih amplituda rezonantnog oscilovanja,
naglim razvojem raCunarske tehnike 1 fleksibilnih softvera kao sastavnih delova
komercijalnih programskih paketa (npr. MatLab), Siroku primenu su nasle i1 dve nove
metode [5]:

1) Metoda kod koje se izraCunavaju amplitude oscilovanja pojedinih masa EDTS
reSavanjem diferencijalnih jednacina torzionog oscilovanja sistema. U tom slucaju
se koristi sistem jednacina (3.71), odnosno matricna jednacina (3.72). U sistemu
jednacina (3.71) koje vaze za sve odsecake kolenastog vratila (tj. inercijalnih masa
EDTS), pobudni momenti se predpostavljaju kao harmonijske funkcije, pa su i
reSenja sistema, 9;(t), harmonijske funkcije. Tokom reSavanja, sistem od n
diferencijalnih jednacina se prevodi u sistem od 2n algebarskih jednacina. Novi
sistem od 2n algebarskih jednacina se naziva i transfer matrica. Transfer matrice se
mogu koristiti 1 pri odredivanju sopstvenih frekvencija oscilovanja torzionog
sistema na principu koji je prvi postavio Holcer, §to je jasno, detaljno i prakticno
objasnjeno u referenci [3]. Krajnje reSenje transfer matrica se dobija numericki,
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najces¢e Gausovim (Gauss) postupkom eliminacije. Na pomenutoj metodi su
bazirane 1 tehnike merenja torzionih oscilacija, a razvijeni su 1 mnogi kriterijjumi za
ocenu opasnosti od torzionih oscilacija [5]. Ova metoda ima prednost u odnosu na
prethodno opisan tradicionalni postupak i krajnju jednacinu (9.24), po pitanju
greSke pri odredivanju stvarnih maksimalnih amplituda pri rezonantnom
oscilovanju. GreSka je manja zato Sto se razlaganjem pobude i uglova uvijanja na
harmonijske funkcije, uzimaju u obzir rezonantni harmonici pobudnih momenata,
ali se 1 delovanje ostalih, nerezonantnih harmonika pobudnih momenata ne
zanemaruje.

2) Metoda na bazi koje je razvijen matematicki model u sklopu ovog rada, kod koje
se direktno reSava sistem jednacina oscilatornog sistema, nehomogenog
diferencijalnog tipa, gde se kolenasto vratilo posmatra kao elasticno telo.
Matematicki model se bazira na proceni uglova obrtanja pojedinih masa EDTS, pa
vazi matri¢na jednacina (3.16).

I jednu 1 drugu metodu karakteriSe relativno velika tacnost, posSto matri¢ne
diferencijalne jednacine (3.16) 1 (3.72) direktno poti¢u od Lagranz —Delamberovih ovih
jednacina druge vrste, gde se transformacije energija usled kretanja (kineticke,
potencijalne i energije priguSenja) analiziraju u svom izvornom fizickom znacenju.
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Slika 9.5 — Amplitude oscilovanja na remenici kod linijskog dizel-motora sa Sest
cilindara bez priguSivaca torzionih oscilacija [5]

Tacénije odredivanje stvarnih amplituda prinudnog oscilovanja se moze izvrSiti
eksperimaenatalno. Pri tome se kao reper uzima slobodan kraj kolenastog vratila, Cije
amplitude uvijanja se relativno lako mogu meriti torziografima razli¢itih principa rada:
mehaniCkim, elektriénim, optickim, itd. Smatra se da je postignuto dobro poklapanje
rezultata, ako je razlika proracunatih i1 izmerenih vrednosti maksimalnih amplituda
oscilovanja manja od 5% [6]. Ako se dobiju vece razlike, kao osnov za proracun se
uzimaju vrednosti maksimalnih amplituda oscilovanja dobijene na osnovu
eksperimenta. U ovom radu je praceno relativno uvijanje kolenastog vratila, na osnovu
dva davaca polozaja smeStena na samim krajevima kolenastog vratila. Pored toga $to
pruza korisne informacije o nivou torzionih oscilacija u sistemu, ovaj parametar je
omogucio da se rekonstruiSe realno deSavanje u sistemu na rezonantnom broju obrtaja
1950 min™, kao i za potvrdu validnosti postupka merenja i izradunavanja ugaonih brzina
kolenastog vratila (slika 2.16) za ciljeve ovog rada.
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Krajnji rezultat proracuna amplituda prinudnog oscilovanja su dijagrami stvarnih (i
dozvoljenih) dopunskih napona uvijanja u zavisnosti od broja obrtaja, tj. rezonantni
dijagrami. Dobijanje rezonantnih dijagrama nije ni malo jednostavan proces, posto se
moraju pratiti maksimalne amplitude oscilovanja 1 za brzinske rezime bliske
rezonantnim brojevima obrtaja, kako bi se procenilo Sire podrucje delovanja
rezonantnog harmonika pobudnih momenata. Rezonantni dijagram gde je dobijeno
dobro poklapanje rezultata proracuna i eksperimentalnih rezultata, za jedan linijski,
dizel-motor sa Sest cilindara 1 bez priguSivaca torzionih oscilacija, prikazan je na slici
9.5. Ocigledno je da su za ovaj motor, kod drugog oblika osilovanja, najve¢e amplitude
oscilovanja onda kada su u rezonanci harmonici pobudnih momenata redova 6., 9.1 12.,
koji u ovom slucaju spadaju u red osnovnih harmonika. Kao i u primeru oscilatornog
sistema koji je analiziran u ovom radu, njima se pridruzio i minorski 7%. motorski
harmonik pobudnih momenata, kao rezultat nepovoljnog odnosa zvezde odgovarajuceg
k-tog reda i opste forme drugog oblika prinudnog (tj. sopstvenog) oscilovanja.

Matematicki model razvijen u ovom radu omogucava da se proracun dopunskih
naprezanja na uvijanje za konkretan oscilatorni sistem izvr$i na bazi jednostavne
jednacine (9.12). Neophodne informacije za izvodenje takvog proracuna su sadrzane ili
se mogu dobiti iz optimiziranog matematickog modela (torzione krutosti elemenata na
kojim su identifikovani ¢vorovi oscilovanja—c; 1 maksimalne amplitude torzionog
oscilovanja inercijalnih masa koje se nalaze neposredno oko identifikovanih ¢vorova
oscilovanja—Ad,,,,), €ime je izbegnut slozen i1 nedovoljno pouzdan tradicionalni
postupak proracuna.

9.2 Proracun dopunskih naprezanja na uvijanje pri rezonantnim reZimima
rada za konkretan oscilatorni sistem

Kao osnov za proraun dopunskih naprezanja na uvijanje pri rezonantnim rezimima
rada, posluzi¢e identifikovani EDTS sa sedam inercijalnih masa (slika 8.25 1 tabela 8.3)
za koji je postavljen 1 optimiziran razvijeni matemati¢ki model. Slika 9.2, gde je u
osnovi EDTS sa devet inercijalnih masa, posluzi¢e samo da se stekne vizuelni uvid o
lokacijama ¢vorova oscilovanja. Ako pretpostavimo da je EDTS sa sedam inercijalnih
masa relativno tacno procenjen i da je razvijeni matematicki model validan, onda se
mogu 1 proceniti maksimalne amplitude torzionog oscilovanja za rezonantne rezime
rada motora.

Kod prvog oblika oscilovanja, ¢vor oscilovanja je van kolenastog vratila, dakle nalazi se
negde izmedu Seste 1 sedme inercijalne mase EDTS sa sedam inercijalnih masa.
Medutim, 1 po ostala dva oblika oscilovanja ¢vorovi oscilovanja se nalaze u delu
oscilatornog sistema iza kolenastog vratila. To znaci da je deo oscilatornog sistema iza
kolenastog vratila izloZen stalnom dodatnom naprezanju na uvijanje tokom rada motora,
a ovaj deo proracuna treba da ukaze koliko su ta naprezanja potencijalno opasna za taj
deo dinamicko-oscilatornog sistema, ali ne 1 za samo kolenasto vratilo.

Relativno uvijanje izmedu Seste 1 sedme inercijalne mase na rezonantnim brzinskim
rezimima po prvom obliku oscilovanja 1300 min™, 1600 min™ i 1950 min™” u funkciji
ugla obrtanja prve inercijalne mase EDTS ve¢ je prikazano na slici 8.39 a. Ono $§to se
vidi na slici 8.39 a je u najmanju ruku zabrinjavajuce. Izracunate vrednosti maksimalnih
amplituda oscilovanja za rezonantne brojeve obrtaja po ovom obliku oscilovanja su:

— za 1300 min 5,39 stepeni,

— za 1600 min™ 4,38 stepeni,
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— za 1950 min” 7,24 stepeni

Ako se primeni jednaCina (9.12), pri ¢emu se za vrednost torzione krutosti uzima
identifikovana vrednost za taj deo EDTS (97434,23 N-m/rad), a polarni otporni moment
izraCunava za poprecni presek virtuelnih vratila EDTS koji je identiCan popre¢nom
preseku oslonackih rukavaca kolenastog vratila (1,473020-10* m®), dobijaju se sledeée
vrednosti dopunskog naprezanja usled uvijanja:

—  za 1300 min™ 62,25 MPa,
—  7a 1600 min 50,56 MPa, i
—  za 1950 min™ 83,58 MPa.

Dakle, dobijene vrednosti su iznad uobicajenih vrednosti za maksimalno dozvoljeno
dopunsko naprezanja, koje se, kako je ve¢ receno, krecu izmedu 30 1 40 MPa. Za ostale
brzinske rezime se dobijaju vrednosti koje su ispod prethodno izraCunate najmanje
vrednosti (50,56 MPa). Trajan rad ispitivanog oscilatornog sistema na ovim brojevima
obrtaja, a posebno na 1950 min™, neizbezno bi se odrazio na zamor materijala elementa
na kome se nalazi ¢vor oscilovanja po ovom obliku oscilovanja. Sluc¢ajevi lomova u
zonama van kolenastog vratila su zabelezeni u praksi, tokom dugotrajnih ispitivanja
motora iz familije motora kojoj pripada 1 ispitivani motor, na probnom stolu. Kao
posebno kritiéna mesta pokazalo se vitko vratilo ozlebljeno sa obe strane (slika 7.12), 1
prirubnica kardanskog vratila prema ko¢nici.

Po drugom obliku oscilovanja jedan ¢vor oscilovanja je na kolenastom vratilu motora,
¢ija lokacija je izmedu Cetvrtog i1 petog kolena KV (slika 9.2). Harmonijskom analizom
izmerene ugaone brzine identifikovani su brzinski rezimi na kojima se, po drugom
obliku oscilovanja, javlja rezonanca. Relativno uvijanje izmedu Cetvrte 1 pete inercijalne
mase EDTS, po drugom obliku oscilovanja, na potencijalno kritiénim rezonantnim
brzinskim reZzimima, u funkciji ugla obrtanja prve inercijalne mase EDTS, prikazano je
na slici 9.6. Podebljanom crnom linijom je istaknut tok krive relativnog uvijanja izmedu
cetvrte 1 pete inercijalne mase EDTS na najkriti¢nijem brzinskom reZimu po drugom
obliku oscilovanja 1900 min™, kada je u rezonanci 7%. minorski harmonik pobudnih
momenata.

IzraCunate vrednosti maksimalnih amplituda oscilovanja po drugom obliku oscilovanja
za rezonantne brojeve obrtaja su:

— za 1300 min 0,43 stepeni,
—  za 1400 min 0,57 stepeni,
— za 1450 min” 0,55 stepeni
— za 1500 min 0,54 stepeni,
— za 1700 min™ 0,49 stepeni,
— 2a 1900 min” 0,72 stepeni.

Na osnovu jednacine (9.12), sa vrednoS¢u identifikovane torzione krutosti za taj deo
EDTS od 1981310 N-m/rad 1 polarni otporni moment izracunat kao i u prethodnom
slu¢aju (1,473020-10* m®), dobijena su sledeé¢a dopunska naprezanja usled uvijanja:

—  7a 1300 min 100,95 MPa,
—  za 1400 min™ 133,81 MPa,
—  za 1450 min™ 129,12 MPa
—  za 1500 min™ 126,77 MPa,
—  za 1700 min™ 115,03 MPa,
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—  za 1900 min™ 169,03 MPa.
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Slika 9.6 — Relativo uvijanje izmedu Cetvrte 1 pete inercijalne mase EDTS sa sedam
masa pri rezonanci

Kao $to se vidi, dobijene vrednosti dopunskih naprezanja usled uvijanja, po drugom
obliku oscilovanja, su od 2,5 do 4,2 puta vece od najvece propisane, maksimalno
dozvoljene vrednosti (40 MPa). Ovaj deo proracuna ukazuje da su ta naprezanja
potencijalno vrlo opasna za samo kolenasto vratilo, pa ¢ak 1 da je na¢injena ozbiljnija
greSka u proceni maksimalnih amplituda oscilovanja reda 50% 1 viSe procenata, $to je
malo verovatno.

Tre¢i oblik oscilovanja je, fakti¢ki, prisutan na celom radnom podru¢ju motora,
pojacavajuéi negativan uticaj daleko intenzivnijih prvog i drugog oblika oscilovanja.
Taj negativan utucaj je uklju¢en u prethodne proratune preko procenjenih maksimalnih
amplituda oscilovanja na koje, svakako, utice 1 tre¢i oblik oscilovanja.

Dobijene vrednosti dopunskih napona uvijanja na kolenastom vratilu usled rezonantnih
torzionih oscilacija su jo§ viSe zabrinjavaju¢e nego za Cvorove oscilovanja van
kolenastog vratila. O apsolutnoj ta¢nosti proracunatih maksimalnih amplituda torzionih
oscilacija se ne moze govoriti, ali red veli¢ina sasvim sigurno odgovara redu veli¢ina
realnog oscilatornog sistema. Medutim, u realnim uslovima ekspolotacije, lomovi
kolenastog vratila familije motora kojoj pripada ispitivani motora, a koja ne poseduju
zamajac, su vrlo retka pojava. U faktore koji primarno uti€u na ovu ¢injenicu, a nisu
recimo sadrzani u preporucenim jednacinama (9.26) i1 (9.27) udruzenja Lojd, treba
ubrojiti sledece:

— Izbor vrste celika od kojeg je kolenasto vratilo izradeno, bolje reeno izbor i
procentualni udeo legiraju¢ih elemenata. Podaci o hemijskom sastavu upotrebljenog
celika oznake 18H2N4MA (po GOST-u) su dati u tabeli 9.2. Ocigledno je da se radi o
visoko-legiranom nerdaju¢em celiku (visok procenat hroma—Cr 1 nikla—Ni), velike
tvrdoce (visok procenat volframa—W 1 molibdena—Mo) 1 elasti€nosti (visok procenat
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volframa—W). Dodavanjem mangana—Mn obezbeduje se stabilnost mehanickih
karakteristika sa povecanjem temperature kolenastog vratila. Od ostalih legiraju¢ih
elemenata u znacajnom procentu su prisutni: silicijum—Si, fosfor—P, sumpor—S 1 bakar—
Cu. Svaki od ovih legiraju¢ih elemenata ima ulogu da popravi mehanicke osobine
kolenastog vratila izlozenog neubicajeno velikim naprezanjima na uvijanje.

Tabela 9.2 - Hemijski sastav materijala kolenastog vratila (sadrzaj elemenata, % mase)

C Si Mn Cr Ni Mo V | Al P S Cu \\Y
0.14-| 0.17- | 0.25- | 1.35- | 4.00- | 0.30- 0.80-
020 0.37 | 0.55 | 1.65 | 440 | 040 | - [ 0.01570.025 1 0.30 1.20

— Postoji jasna ,,receptura® naknadne termicke obrade kolenastog vratila izradenog
od Celika oznake 18H2N4MA, koja egzaktno propisuje dvostepeno kaljenje (kao grejno
sredstvo se koristi vazduh) i otpustanje (kao rashladno sredstvo se koristi voda), da bi se
dobile zahtevane mehaniCke karakteristike. Podaci o rezimima termicke obrade 1
zahtevane mehanicke osobine materijala kolenastog vratila se nalaze u tabeli 9.3.

Tabela 9.3 - Rezimi termicke obrade 1 mehanicke osobine materijala kolenastog vratila

Kaljenje Popustanje R0 R A | Z | KU

Temperatura °C Temp.| Sredstvo | N/mm’” | N/mm” | % | % | %
1.Kaljenje| 2.Kaljenje | Sredstvo | °C | za hlad. najmanje

950 850 vazduh | 170 | vazduh | 835 | 1130 [11]50] 94

— PovrSine kolenastog vratila (kao 1 klipnjaca), su izuzetno glatke. Mehanicka
obrada otkovaka kolenastog vratila se vrsi na specijalizovanim obradnim centrima, gde
se postize povrSinska hrapavost oslonackih 1 lete¢ih rukavaca reda Ra,,q, = 0,16 pm, a
spolja$nih radijusa Ra,,,;, = 2 um, ¢ime se koncentracija napona na spoljasnjim
povr§inama kolenastog vratila svodi na najmanju mogu¢u meru. Za unutrasnje Supljine
kolenastog vratila propisana je maksimalna hrapavost od 2,5 um.

— Cinjenica da postoji izuzetna neravnomernost radnih procesa po cilindrima
takode spada u povoljne faktore koji utiCu na smanjenje opsteg nivoa naprezanja usled
torzionih oscilacija. Kod kolenastog vratila ispitivanog motora ne postoji ,,preklop*
izmedu leteCeg 1 oslonackog rukavca, kojim bi se povecala krutost odseCaka kolenastog
vratila 1 time smanjile amplitude torzionog oscilovanja. ReSenja sa ,,preklopom* se
najcesce srecu u praksi. Postoje i tumacenja da je ovako atipicno reSenje primenjeno
smiSljeno, poSto se time istovremeno obezbeduje veca neravnomernost ciklusa po
cilindrima 1 haoti¢no, neuniformno torziono oscilovanje.

— I na kraju, najvazniji faktor je taj da se realni eksploatacioni uslovi ispitivanog
motora drastitno razlikuju od uslova ispitivanja na probnom stolu. Sama namena
motora iskljuuje mogucénost njegovog dugotrajnijeg rada na rezimima vr$nog
opterecenja, kao Sto je slucaj sa stacionarnim i brodskim motorima, za koje 1 uglavnom
udruzenja poput Lojda propisuju dopunska naprezanja na uvijanje. U realnim uslovima
motor ugraden u vozilo je uglavnom izloZen parcijalnim, prelaznim reZimima rada, kao
posledica kretanja vozila po neravnom terenu sa izrazitim uzbrdicama i nizbrdicama.
Rezerva snage se zahteva zbog brzih manerava kada se vozilo nalazi u kriznim
situacijama, 1 za savladavavanje vec¢ih prepreka 1 uzbrdica.
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Eksperimentalni deo ovog rada je baziran na ispitivanju natpunjenog dizel motora sa
dvanaest cilindara u V-60 izvedbi 1 nesimetri€nim, sloZenim krivajnim mehanizmom
(velika glavna 1 znatno manja pomoc¢na tj. bocna klipnjaca), pri cemu je realno
opterecenje obezbedivala hidro-dinamicka ko¢nica SCHENCK serije DYNABAR 1200.
Nominalna snaga motora je 882 KW, a maksimalni obrtni moment oko 5000 Nm.
Kolenasto vratilo motora je izloZeno snaznom torzionom oscilovanju, ¢emu doprinose
¢injenice da motor ne poseduje ni zamajac, ni prigusivac torzionih oscilacija.

Na krajevima kolenastog vratila su na bazi signala dva davaca poloZzaja (enkoder 1
nazubljeni disk u kombinaciji sa Holovim dava¢em), naknadnom obradom izmerenih
naponskih signala, procenjene trenutne ugaone brzine krajeva kolenastog vratila, i
relativno uvijanje tih krajeva, tokom radnog procesa motora. Merenja su izvrSena u
vremenskom domenu, a kasnijim procesiranjem su sve izmerene veliine izrazene u
funkciji ugla obrtanja prve mase EDTS, odnosno prvog odsecka kolenastog vratila.
Rezultati ispitivanja motora se odnose na spoljnu brzinsku karakteristiku (SBK), u
opsegu brzinskih rezima od 1300 min™' do 2000 min™, sa razmakom od po 50 min™.

Netipicna forma naponskih signala dobijenih sa Holovog davaca, zbog prisutnih
sistematskih greSaka merenja, zahtevala je razvijanje posebne procedure obrade ovih
signala zasnovane na high-pass filtriranju. Velika mana primenjenog koncepta merenja
ugaonih brzina kolenastog vratila diktirana je hardverskim ograni¢enjima upotrebljene
akvizicione opreme zbog unutrasnjeg tajmera dosta male rezolucije od svega 1 MHz,
koji je koriS¢en za procenu proteklog vremenskog perioda izmedu elementarnih ugaonih
podeoka na enkoderu i nazubljenom disku. Time je maksimalna moguca relativna
greska izmerenih trenutnih ugaonih brzina u jednom radnom ciklusu znacajno
povecana. Ipak, osrednjavanjem rezultata dobijenih za deset i viSe uzastopnih radnih
ciklusa, ta greSka je morala znacajno opasti. Uporedni dijagrami direktno izmerenih
relativnih uvijanja krajeva kolenastog vratila i1 indirektno izracunatih na osnovu
izmerenih ugaonih brzina, pokazuju da izmerene ugaone brzine i pored prisutne greske
merenja, mogu biti upotrebljive za ciljeve ovog rada. Iskustva istrazivaca sa naSih
prostora [15, 24] pokazuju da je koriS¢enjem odgovaraju¢ih komercijalnih hardvera
(proizvodaca National Instruments) sa unutras$njim tajmerom rezolucije od 80 MHz 1
razvojem originalnih softverskih reSenja u programskom okruzenju LabView, moguce
skoro eliminisati greSku u proceni proteklog vremenskog perioda izmedu elementarnih
ugaonih podeoka na enkoderu. Medutim, vrlo je tesko eliminisati uticaj dosta Sirokih
odstupanja ugaone podele enkodera koje propisuju proizvodaci ovih uredaja (pa 1
nazubljenog diska), na nivo greSke merenja ugaonih brzina.

Ugaona brzina je izlazni parametar iz realnog dinamicko-oscilatornog sistema, u kome
dominaniraju informacija o radnim procesima pojedinih cilindara, ali su sadrzane 1 sve
ostale informacije o realnim zbivanjima u tom dinami¢kom sistemu, pa 1 informacije o
torzionim oscilacijama. Medutim, te informacija su medusobno superponirane i ne moze
se re¢i da ih je moguce jednostavno dekomponovati. U grupu informacija vezanih za
torzione oscilacije, do kojih se relativno lako dolazi na osnovu poznatih tokova ugaonih
brzina kolenastog vratila, spadaju informacije o realnim vrednostima sopstvenih
frekvencija oscilovanja i rezonantnim brojevima obrtaja. Furijeova harmonijska analiza
izmerenih ugaonih brzina 1 pobudnih momenata u radnom podruc¢ju motora se pokazala
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efikasnijom pri proceni sopstvenih frekvencija oscilovanja realnog dinamickog sistema
u odnosu na sve druge, poznate metoda (test ubrzanja, test udara, itd.).

Ekvivalentni dinamicko-torzioni sistem (EDTS) je formiran poStuju¢i sve postavljene
zahteve u smislu ne naruSavanja jednakosti kineticke 1 potencijalne energije realnog
oscilatornog sistema 1 njegovog ekvivalenta. Za procenu nepromenljivih momenata
inercije elemenata EDTS koris¢eni su 3D modeli (solidi) elemenata motora, a za
pocetnu procenu torzionih krutosti odseCaka kolenastog vratila, metoda konac¢nih
elemenata (MKE). U radu je pokazano da relativnho tacno procenjene vrednosti
frekvencija slobodnog oscilovanja za prva tri oblika slobodnog oscilovanja realnog
dinamicko-oscilatornog sistema, mogu biti iskoriS¢ene da se izvrSi poCetna korekcija
EDTS, kako bi se on §to viSe priblizio realnom oscilatornom sistemu. Korigovani ETDS
je posluzio da se primenom Holcerove metode odrede opste forme prva tri oblika
oscilovanja 1 priblizne lokacije ¢vorova oscilovanja. Zatim je redukcijom dobijen ETDS
sa sedam inercijalnih masa, za koji su postavljene odgovarajuce diferencijalne jednacine
matemati¢kog modela. Prvih Sest inercijalnih mase su simulirale uticaje Sest nasparmnih
parova cilindara, a poslednja sedma masa uticaj motorske kocnice.

Razvijeni matematicki model je imao za cilj da opiSe promenljive tokove ugaonih
brzina 1 ugaona pomeranja pojedinih odsecaka kolenastog vratila, uzimajuc¢i u obzir sve
bitnije faktore koji utiCu na tu pojavu. U tom matematickom modelu kolenasto vratilo je
posmatrano kao elasti¢no telo izloZeno torzionim oscilacijama, posto se pretpostavka o
kolenastom vratilu kao krutom telu pokazala kao neodrziva, ¢ak 1 na reZimima bliskim
rezimu praznog hoda. Izmerene ugaone brzine su posluZile kao bazne funkcije za
tacniju identifikaciju parametara EDTS, pri ¢emu je u priblizavanju rezultata
matematickog modeliranja rezultatima neposrednog merenja iskoriS¢ena metoda
Markvarta za identifikaciju nepoznatih parametara matematickog modela. Ispostavilo se
da je za uspeSnu optimizaciju razvijenog matematickog modela potrebno identifikovati
cak osamnaest nepoznatih parametara, od kojih se Sest odnosilo na bazne parametre
EDTS (torzione krutosti, komponente konstantnih momenata inercije koje nije bilo
moguce tacno proceniti), dok su ostalih dvanaest nepoznatih parametara ¢inili:
— strukturno prigusSenje torzionom oscilovanju u materijalu kolenastog vratila,
— faktori korekcije momenata gasnih sila cilindara koji tokom eksperimenta nisu
indicirani (ukupno 10 parametara), i
— faktor korekcije pocetne ugaone brzine poslednje inercijalne mase EDTS-;.
ulaznog vratila hidro-dinamicke kocnice.

Poredenjem izmerenih veli€ina (ugaonih brzina na krajevima kolenastog vratila 1
relativnog uvijanja tih krajeva) sa rezultatima dobijenim iz optimiziranog matematickog
modela se moze zakljuciti da je matemati¢ki model doveden do tog nivoa da bude
dovoljno validan za namene u ovom radu. Posebno treba istai rezonantni rezim
1950 min™', pri punom optereéenju, gde se matematickim modelom uspelo
rekonstruisati sloZzeno 1 neubiCajeno deSavanje u ispitivanom dinamicko-oscilatornom
sistemu, praceno naglim padom sopstvene frekvencije oscilovanja, enormno visokim
amplitudama torzionog oscilovanja oko Cvora oscilovanja ¢ija lokacija je izmedu
kolenastog vratila 1 koc¢nice, 1 ekstremnim neujednacenostima radnih procesa po
cilindrima motora.

Pokazalo se da sama primena metode MKE u Ciju tanost ne treba sumnjati, ne
obezbeduje ta¢nost u odredivanju torzione krutost karakteristicnog odse€aka kolenastog
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vratila, poSto rezultati proracuna jako zavise od realnih pocetnih uslova, odnosno zazora
u leZajevima oslonackih rukavaca. Cinjenica da je identifikovana torziona krutost
karakteristicnog odsecka kolenastog vratila najbliza vrednosti koja se dobija
proradunom predlozenim od strane Zemjanenka ukazuje da ne treba potcenjivati
poluempirijske jednaine preporucene od strane velikog broja istraZivaca koji su se
bavili problematikom odredivanja ovog parametra, posto su te preporuke bazirane na
pojednostavljenom modelu karakteristicnog odsecka kolenastog vratila, dugogodiSnjem
iskustvu 1 proverenim eksperimentalnim podacima.

Pobudni momenti inercijalnih sila generisani u krivajnim mehanizmima pojedinih
cilindara zbog pravolinijski-oscilatornog kretanja klipova 1 sloZenog kretanja klipnjaca,
procenjeni su na osnovu prethodno odredenog promenljivog momenta inercije
elementarnog krivajnog mehanizma. U tom cilju je razvijen poseban postupak
odredivanja promenljivog momenta inercije zasnovan na baznim postulatima klasi¢ne
mehanike, tj. dinamike sistema, koji se uz odgovaraju¢e korekcije moze uspeSno
primeniti za bilo koje konstruktivno izvodenje krivajnog mehanizama.

Pobudni momenti gasnih sila su proraCunavani na osnovu snimljenih tokova pritisaka u
po jednom cilindru leve i1 desne strane. PoCetna pretpostavka je da su radni procesi u
svim cilindrima leve i desne strane motora identi¢ni radnim procesima cilindara koji su
indicirani se pokazala neodrzivom. Sa ovom pretpostavkom se nije moglo dobiti
zadovoljavaju¢e slaganje izmerenih 1 modeliranih ugaonih brzina primenom metode
optimizacije Markvarta. Analize su pokazale da se ravnoteza momenata u dinamicko-
oscilatornom sistemu moze postici tek nakon korekcije momenata gasnih sila cilindira
koji nisu indicirani, za Sta su posluzile krive izmerenih pritisaka u po jednom cilindru
leve, odnosno desne strane motora, ¢ime se jedino moglo poboljSati slaganje izmerenih 1
modeliranih ugaonih brzina. PokuSaj uzimanja u obzir uticaja neravnomernosti radnih
procesa od cilindra do cilindra, ostvaren je simulacijama uticaja poremecaja u ciklusnoj
koli€ini goriva 1 uglu predubrizgavanja na radni proces, koris¢enjem programa BOOST
razvijenog od firme AVL. Na osnovu ovih simulacija postavljen je princip za uvodenje
nepoznatih koeficijenata matematickog modela nazvanih ,,faktori , korekcije momenata
gasnih sila”. Taj princip se nije mogao zasnivati na traganju za realnim tokovima
pritisaka u neindiciranim cilindrima (tj. za realnim tokovima momentima gasnih sila),
ve¢ jedino na proceni realnijih srednjih indikatorskih pritisaka u neindiciranim
cilindrima (tj. srednjim momentima gasnih sila). Procene vrednosti identifikovanih
srednjih momenata gasnih sila u odnosu na referentne, indicirane cilindere, zabelezene
na rezonantnom brzinskom rezimu 1950 min™, pri punom optereéenju, govore sledeée:
— Na levoj strani motora, drugi cilindar je ekstremno efektivniji od referentnog,
indiciranog, prvog cilindra za oko 170,60%. Istovremeno, Cetvrti cilindar sa
procentualnim uceS¢em od svega 25,95% u odnosu na referentni cilindar je potpuno
,podbacio®.
— Na desnoj strani motora, Sesti cilindar je procenjen kao ekstremno efektivniji od
referentnog, indiciranog, tre¢eg cilindra, za oko 167,05%. Drugi cilindar na ovoj
strani motora sa procentualnim u¢eS¢em srednjeg momenta gasnih sila od 65,86% u
odnosu na referentni tre¢i cilindar je identifikovan kao ekstremno neefektivan, za
razliku od susednog brzinskog rezima 1900 min™, pri punom optereéenju, kada se
je procenjeno da srednji moment gasnih sila tog cilindra prednjaci u odnosu na sve
ostale cilindre motora.
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Na brzinskim rezimima od 1300 min™' do 1750 min™' kao ekstremno efektivan cilindar
je identifikovan prvi desni cilindar, dok je za sve brzinske reZime Sesti levi cilindar
prednjacio kao najmanje efektivan. Realnu fizicku potvrdu identifikovanih faktora
korekcije momenata gasnih sila i efikasnost usvojenog principa na osnovu koga su oni
uvedeni u matematiCki model, moguce je proveriti jedino kroz nastavak
eksperimentalnog rada, odnosno kroz dalja razvojna istrazivanja ispitivanog motora koji
je jos uvek na nivou prototipa. To se najefikasnije moze izvrSiti merenjem pritisaka, na
vr$nom opterecenju i §to ve¢em broju brzinskih rezima, u S§to ve¢em broju cilindara koji
tokom ovog eksperimenta nisu indicirani. Solidna procena se moze dobiti 1 primenom
kompletnog Morseovog testa (sa sukcesivnim izostankom radnog procesa svih cilindara
motora), takode na vrSnom optereCenju 1 na Sto ve¢em broju brzinskih rezima. Kroz
analizu uticajnih faktora na ovu pojavu, iskristalisali su se pravci daljeg ispitivanja
mogucénosti da se uoCena pojava znacajno smanji (npr. razmatranje prevazilazenja
problema ogranic¢enog ugradbenog prostora zbog ¢ega su ugradene cevi visokog pritiska
razli¢itih duzina), Sto bi se pre svega moglo povoljno odraziti na poboljSanje
ekonomi¢nosti motora.

Gubici u motoru su razdvojeni na ukupne gubitke trenja i gubitke vezane za neposredan
pogon pomo¢nih uredaja na motoru.

Trenje u motoru nije raCunato odvojeno za svaki izvor trenja, poSto za tako nesto nije
bilo dovoljno potrebnih informacija. Iz matematickog modela se trenje nije moglo
procenjivati direktno, preko odgovarajucih parametara koje je trebalo identifikovati, ve¢
je tokom optimizacije matematickog modela odredivan ukupni srednji moment trenja,
kao razlika korigovanog srednjeg momenta gasnih sila, s jedne strane, i1 zbira srednjeg
momenta svih mehanickih gubitaka u motoru, osim naravno trenja, i srednjeg momenta
na kocnici, s druge strane. Tako odredivan ukupni srednji moment trenja je tokom
optimizacije matematickog modela jednako rasporedivan na sve parove naspramnih
cilindara motora, $to nije sasvim korektno, ali se nije zelelo ni unositi proizvoljnosti
koje nisu bazirane na realnim ¢injenicama. Pri tome je usvojena opSte prihvacena
pretpostavka da se trenje pokorava zakonima viskoznog prigusenja proporcionalnog
trenutnoj ugaonoj brzini odgovaraju¢eg odsecka kolenastog vratila. Pretpostavka o
ukupnom trenju kao viskoznom prigusenju, svakako nije do kraja korektna, posebno
ako se ima u vidu da je najveci izvor trenja u motoru na kontaktima klipna grupa—
cilindar, Sto se ne moze svrstati u grupu viskoznih priguSenja. Dalji rad na identifikaciji
svih potrebnih parametara da se trenje u motoru opiSe jedna¢inama koje odgovaraju
realnim fizickim zakonima, moglo bi se svrstati u red buducih koraka, ili smernica, u
postupku usavrSavanju razvijenog matematickog modela. Mogu¢ je i drugaciji pristup,
pri cemu bi se identifikovane vrednosti momenata trenja koristile kao ulazni podaci
matematickih modela, za sasvim nezavisno prou€avanje trenja u ispitivanom motoru.
Vazno je ista¢i da su, uzimaju¢i u obzir sve rezime ispitivanja, dobijene vrednosti
ukupnih srednjih momenata trenja nakon optimizacije matematickog modela (tj. nakon
korekcije momenata gasnih sila), koje su za prosecnih 175,86% vece u odnosu na slucaj
pokazatelj realnosti u pogledu velikog odstupanja radnih procesa po cilindrima, i
razli¢itog doprinosa pojedinih cilindara ukupnom obrtnom mometu gasnih sila. S druge
strane ova ¢injenica ukazuje da indicirani cilindri nisu dovoljno reprezentativni da bi se
dobila realna slika o srednjim momentima gasnih sila, ¢ime se povecava verovatnoc¢a da
bi identifikovani ekstremno efektivni ili neefektivni cilindri mogli da odrazavaju dosta
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realnu situaciju o uticaju poremecaja u procesu ubrizgavanja goriva usled intenzivnih
torzionih oscilacija kolenastog vratila na radne procese koji se u njima desavaju.

Momenti koji se od kolenastog vratila odvode za neposredan pogon pomoc¢nih uredaja
na motoru su procenjeni kombinovanjem matematickog modeliranja 1 neposrednog
merenja. Pri tome je paznja posvecena vecim ,,potroSacima‘ (pumpa visokog pritiska,
zupCasta uljna pumpa, centrifugalne pumpe rashladne te¢nosti motora i1 rashladne
tecnosti vazduha za natpunjenje, 1 razvodni mehanizam). Ovo je u potpunom skladu sa
preporukama 1 iskustvima datim u referencama [52, 53], posebno u pogledu mehanickih
gubitaka vezanih za neposredan pogon pumpe visokog pritiska. Kod pumpe visokog
pritiska vec¢i problem, u stvari, predstavlja kako dobijene krive povezati sa radnim
procesom motora, odnosno, sa uglom obrtanja referentne mase EDTS, s obzirom na to
da se eksperimentalna ispitivanja sistema ubrizgavanja naj¢eS¢e izvode kao
vanmotorska ispitivanja, a vrlo retko u sklopu motorskih ispitivanja. Udarni karakter
ukupnog momenta generisanog na kontaktima podizaci ventila—bregasta vratila razvoda,
na dinamiku ispitivanog motora zasigurno nemaju veliki uticaj, prvenstveno zbog male
vrednosti u odnosu na pobudne momente gasnih i inercijalnih sila. Dobijena saznanja o
redu veli¢ine tog momenta ukazuju da je on mogao biti 1 zanemaren. Medutim, slicna
dinamicka deSavanja su prisutna 1 kod razvodnih mehanizama manjih motora, pa se
prethodna pretpostavka o zanemarivanju ovih momenata ¢ime se ne pravi velika greska
u matematickim modelima, ne bi mogla sa sigurno$¢u odnositi i na njih.

Procena realnijih vrednosti ukupnih momenata gasnih sila 1 ukupnih mehanickih
gubitaka, za sve rezime ispitivanja, omogucila je da se procene mehanicki stepen
korisnosti motora 1 srednji pritisak meganickih gubitaka, koji su prema srednjim
vrednostima u potpunosti odgovarali iskustvenim podacima 1 teorijskim proracunima
[23, 75]. Takode su odredene mnogo korektnije vrednosti srednjeg indikatorskog
pritiska za sve rezime ispitivanja. U proseku, za sve rezime ispitivanja, dobijene
korigovane vrednosti srednjeg indikatorskog pritiska su se razlikovale od nekorigovanih
za 0,598 bara. Izmereni srednji momenti na kocnici su posluzili kao osnova za
izraCunavanje srednjih efektivnih pritisaka, za sve reZime ispitivanja, koji su se uklapali
u ocekivane vrednosti za ¢etvorotaktne motore sa prehranjivanjem [23].

UnutraS$nja priguSenja su, kao 1 spoljaSnja, tretirana na pojednostavljen nacin, kao
viskozna priguSenja proporcionalna trenutnoj ugaonoj brzini odgovaraju¢eg odsecka
kolenastog vratila. Identifikovani koeficijenti unutras$njeg (strukturnog) priguSenja
torzionih oscilacija se obi¢no svrstavaju u grupu dragocenih podataka do koji se tesko
dolazi klasicnim eksperimentalnim postupcima. Kao najbolji pokazatelj da preporucene,
orijentacione vrednosti strukturnog prigusenja u materijalu kolenastog vratila, koje bi se
dobile primenom predloZenih poluempirijskih jednac¢ina [5], mogu dati prilicno loSe
rezultate, govori rezonantni brzinski rezim 1900 min', kada je registrovano
najintenzivnije rezonantno delovanje po drugom obliku oscilovanja, 1 to minorskog 7%-.
motorskog harmonika pobudnih momenata. Pridrzavanje preporuka datih u referenci [5]
je davalo vrednost ovog parametra koja je oko 7 puta manja od vrednosti na koju je
ukazivao optimizirani matemati¢ki model.

Moment na kocnici (efektivni obrtni moment) je u ovom radu smatran konstantnim, $to
je relativno dosta gruba pretpostavka. Znacajnije poboljSanje matematickog modela i
rezultata identifikacije nepoznatih parametara, bi se verovatno moglo posti¢i da je
moment na kocnici izmeren u ugaonom domenu, ili u vremenskom domenu a kasnije
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preveden u domen ugla obrtanja kolenastog vratila. Korak viSe bi predstavljalo
uporedno merenje momenta na kocnici 1 ugaone brzine vratila kocnice. Sa ova dva
poznata parametra, mogla bi se ispitati njthova medusobna povezanost, 1 ispravnost
pretpostavke o direktnoj zavisnosti momenta na kocnici i kvadrata ugaone brzine vratila
kocnice [19, 20], ako se moment na koc¢nici posmatra kao hidro-dinamicki otporni
moment lopatica pumpnog kola. Utvrdivanje realnog toka momenta na kocnici i
uporedno ispitivanje uticaja jednog i drugog oblika (promenljiv 1 konstantan) na
rezultate matematickog modeliranja dinami¢kog ponasSanja ocilatornog sistema,
predstavlja jednu od znacajnijih smernica za buduca istrazivanja.

Posebno su analizirani svi uticajni faktori na nivo torzionih oscilacija u sistemu. Ovom
analizom je dokazano da uporedna harmonijska analiza izmerenih ugaonih brzina i
pobudnih momenata, predstavlja relativno jednostavan, a jako efikasan alat za procenu
rezonantnih reZima rada pri kojim je nivo torzionih oscilacija u sistemu povecan, ili bi
mogao biti kritican.

Sa identifikovanim EDTS 1 informacijama o vrednostima maksimalnih amplituda
oscilovanja dobijenih neposredno, iz razvijenog matematickog modela, prakticno je
prikazano kako se za identifikovane ¢vorove oscilovanja mogu mnogo ta¢nije proceniti
nivoi torzionih oscilacija u ispitivanom sistemu. Pri tome je dat krac¢i kriticki osvrt na
nedostatke tradicionalno koris¢enih metoda procene dopunskih naprezanja kolenastog
vratila na uvijanje pri rezonantnim reZimima rada motora, koji se pre svega odnosi na
nemogucnost da se pomocu empirijskih 1 poluempirijskih jedna¢ina za procenu
priguSenja torzionih oscilacija, uzmu u obzir svi uticajni faktori na nivo torzionih
oscilacija, a samim tim 1 na nivo priguSenja tih torzionih oscilacija. Rezultati
neposrednog merenja ukazuju da relativna uvijanja krajeva kolenastog vratila mogu
premasiti 2,6 stepena racunato po uglu obrtanja kolenastog vratila (rezim 2000 min™, pri
punom opterec¢enju). Optimizirani matemati¢ki model je omogucio da se izvrsi procena
relativnog uvijanja izmedu bilo koje dve inercijalne mase EDTS, i te procene ukazuju
na zabrinjavaju¢i nivo torzionih oscilacija u realnom oscilatornom sistemu. Posebno
velike vrednosti uglova uvijanja su procenjene kod poslednje inercijalne mase EDTS
koja simulira koc¢nicu u odnosu na ostale inercijalne mase EDTS, §to je dovoljan
pokazatelj realnih, enormno visokih dopunskih naprezanja na uvijanje u c¢voru
oscilovanja po prvom obliku oscilovanja koji se nalazi na nekom od spojnickih vratila
od motora do kocnice, kako je i potvrdeno konkretnim proraunima. Isti ti proracuni
ukazuju da je kolenasto vratilo motora jo§ viSe izloZeno dopunskim naprezanjima na
uvijanje izazvano torzionim oscilacijama po drugom obliku oscilovanja, sa ¢vorom
oscilovanja na kolenastom vratilu, 1 to izmedu Cetvrte 1 pete inercijalne mase EDTS. Za
rezonantni rezim 1900 min™, pri punom optereéenju, po ovom obliku oscilovanja je
procenjeno dopunsko naprezanjeo na uvijanje koje je ¢ak 4,2 puta vece od najvece,
maksimalno-dozvoljene vrednosti (40 MPa) propisane za stacionarne i brodske motore
od strane udruzenja Lojd. Primena prototipa ispitivanog motora za stacionarne uslove
rada na vrSnim opterecenjima bi sigurno bila pra¢ena nizom problema povezanih sa
torzionim oscilacijama koje su analizirane u ovom radu. Medutim, Cinjenica da je
namena familije motora kojoj pripada prototip ispitivanog motora sasvim drugacija, 1 da
u realnim uslovima eksploatacije ne treba ocekivati njegovo dugotrajno forsiranje po
opterecenju, ukazuje da realni problemi vezani sa torzionim oscilacijama ne moraju biti
takvog intenziteta da bi doveli do ozbiljnijih havarija, pre svega lomova kolenastog
vratila.




Prilog A Proracun promenljivih momenata inercije

Promenljivi moment inercije krivajnog mehanizma karakteristicnog odsecka kolenastog
vratila se moze odrediti pomocu opste jednaCine za redukovani moment inercije
mehanizama sa jednim stepenom slobode, koja je bazirana na jednakosti kinetickih
energija realnog mehanizma 1 njegovog redukovanog modela [50]:

J(a) =X, []i - (%)2 +m; - (”5)2] (A1)

Kao S§to se moZe videti, jednacina (A.1) osim konstantnih delova J; 1 m;, sadrzi odnose
w;/w 1 v;/w kao promenljive delove. Medutim, s obzirom da su brzine tezista v; 1
ugaone brzine ; elemenata direktno proporcionalne ugaonoj brzini kolenastog vratila
w, promenljivi moment inercije je prakticno nezavisan od ugaone brzine kolenastog
vratila. Jednacina (A.1) jasno pokazuje da su varijacije momenta inercije izazvane
isklju€ivo pravolinijskim kretanjem klipnih grupa 1 sloZenim kretanjem klipnjaca.

JednacCina (A.1) podrazumeva da je usvojeno sledece:

— Svi elementi se smatraju kao kruta tela, odnosno njihove elesti¢ne deformacije se
zanemaruju.

— Sekundarna kretanja pravolinijski oscilatornih elemenata u transverzalnom smeru
(normalno na osu cilindra) i male rotacije klipova oko osovinica koje se javljaju
kada klipovi menjaju stranu pritiska na cilindre su zanemareni.

—  Efekat ,,offset” osovinica klipova se ne uzima u obzir, jer kod ispitivanog motora
nema dezaksijalnosti osovinica klipova u odnosu na ose cilindara. Ovaj uticaj moze
biti znaCajni [43] 1 njegovo ukljucivanje u predloZzeni model je relativno
jednostavno.

— Efekati trenja u klipno-cilindarskom sklopu nisu uklju¢eni. Trenje u klipno-
cilinarskom sklopu moZe imati uticaj na promenljivi moment inercije [43], kako je
to ve¢ receno, ali bi njegovo uklju¢ivanje u proraCun zahtevalo poznavanje niza
parametara 1 znatno bi ga usloZilo u odnosu na relativno jednostavnu jednacinu
(A.1).

— Klipnja¢e su zamenjene materijjalnim tackama Ccije lokacije se poklapaju sa
lokacijama njihovih teziSta. Samim tim, celokupne mase klipnjaCa 1 momenti
inercije su skocentrisani u njthovim teziStima. Ovakom postavkom, koja je u
dinami¢kom pogledu sasvim korektna, uticaj sloZzenog kretanja klipnjaca na
promenljivi moment inercije mehanizma se svodi na pracenju polozaja njihovih
teziSta tokom obrtanja kolenastog vratila motora.

A.1 — Zvezda prvog reda motora tj. prostorni raspored kolena
KV odgovarajucih cilindara
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Prilog A — Proracun promenljivih momenta inercije

U cilju procene promenljivog momenta inercije celog motornog mehanizma, mora se
krenuti od jednog njegovog karakteristicnog odseCka (slika 3.3), koji se sastoji od
glavne klipnjace, pomoc¢ne klipnjace 1 njihovih klipnih grupa. Odgovarajuc¢e jednacine
kinematike klipnog mehanizma na koje se oslanja ovaj proracun, date su u Prilogu B.
Nakon procene promenljivog momenta inercije za prvi odseCak, nije teSko do¢i do
momenata inercije 1 za ostale odsecke. To ¢e biti istovetne krive samo fazno pomerene u
skladu sa zvezdom prvog reda motora, odnosno prostornim rasporedom kolena
kolenastog vratila (slika A.l). Sumiranjem promenljivih momenata inercije svih
segmenata, 1 dodavanjem momenta inercije kolenastog vratila (koji je konstantan),
dobija se ukupni momenta inercije motorskog mehanizma. Jednacina (A.1), primenjena
na prvi odsecak motorskog mehanizma moZze se napisati:
Josc1(@) = Jipg * (wkpg)z + Mypg * (M)z +my - (1;,(79)2 + Jipp * (wkpg)z + My (M)z +my, - (%p)z (A2)

w w w w

Svi momenti inercije 1 mase elemenata koji su sadrzani jedna¢inom (A.2), moraju biti
prethodno odredeni, kao $to je to za ovaj konkretan slu¢aj uradeno i prikazano u tabeli
3.1.

Ugaone brzine glavne i pomo¢ne klipnjace kao funkcije ugla obrtanja kolenastog vratila
a, mogu se izraziti pomocu jednacina:

_ By _ By da_ By

w = = =w-:-— A3
kpg = gt da dt da (A.3)
Wppy =—L=—"L.— = .—F A4

kpp = gt da dt da (A.4)

Relativne ugaone brzine glavne 1 pomoc¢ne klipnjace (kao bezdimenzione veliCine u
formi koli¢nika wypg/w i wypg/w) u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila a, za
njegov jedan obrtaj, prikazane su na slici A.2.
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Slika A.2 — Relativne ugaone brzine glavne (wgpq/w) i pomoéne (wy, 4/ w) klipnjace




Prilog A — Proracun promenljivih momenta inercije

Slika A.3 — Kinematska Sema klipnog mehanizma za sluéaj 0< a0 <90°

Odredivanje trenutne brzine teziSta glavne 1 pomoc¢ne klipnjace je nesto slozenije. U tu
svrhu neophodno je razviti kinematske dijagrame klipnog mehanizam za Cetiri
karakteristicne pozicije kolenastog vratila, kada je trenutni ugao KV u prvom, drugom,
trecem 1 Cetvrtom kvadrantu. Slika A.3 predstavlja kinematsku Semu klipnog
mehanizma sa glavnom i pomo¢nom klipnjacom kada je trenutni ugao KV u prvom
kvadrantu. Kinematske Seme za ostala tri slu€aja su date u referenci [51].

Promenljivi deo momenta inercije odsecka kolenastog vratila se moze dobiti po
sledec¢em algoritmu:

1) Tekuéiugao KV je u prvom kvadrant (0< a <90 step.)

Iz uslova da je trenutna brzina tacke B—vy (presek osa osovinice klipa 1 male pesnice
klipnjace) jednaka trenutnoj brzini glavnog klipa (v,4), rastojanje izmedu trenutnog
pola brzina glavne klipnjace (tacka Py;) 1 tatke B, moze se odrediti pomoc¢u jednacina:

vg = |vig| = PraB + |@ipy| (A.5)
P,,B = a’)’::g (A.6)

Rastojanje izmedu trenutnog pola brzina i tezista glavne klipnjace — Py T; (p;) moze se
odrediti na osnovu kosinusne teoreme:

P = PaTy = [RB2 + 15 =2 PyyB Ly sin ;) (A7)
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Prilog A — Proracun promenljivih momenta inercije

Sli¢no prethodnom, posle odredivanju trenutne brzine tacke C—v. (presek osa osovinice
klipa 1 male pesnice pomo¢ne klipnjace) koja je jednaka trenutnoj brzini klipa pomoc¢ne
klipnjace (vyp ), rastojanje izmedu trenutnog pola brzina pomoc¢ne klipnjaCe (taCka Py»)
1 tacke C moze se odrediti iz jednacina:

Ve = |Vip| = Py2C -+ |wipp | (A.8)
P,,C = af::g (A.9)

Rastojanje izmedu trenutnog pola brzina pomo¢ne klipnjace Py, 1 teziSta T, (p,), 1 ovde
se moze odrediti koriS¢enjem kosinusne teoreme, tj:

po = PraTy = [PraC? + 15 =2 RyC - 5in () (A.10)

Pri izraCunavanju ugla otklona pomo¢ne klipnjace 3, treba uzeti predznak minus.

Za drugi, tre¢i 1 Cetvrti kvadrant moze se primeniti sli¢an postupak. Na dalje su date
samo konac¢ne jednacine proracuna.

2) Tekuéiugao KV je u drugom kvadrant (90< o <180 step.)

p1:\[PVlBZ+L%+2'PVlB'L2'Sin (ﬁg) (All)

Za izraCunavanje p, moze se primeniti jednacina (A.10), a izraz za ugao otklona
pomoc¢ne klipnjace 3, treba koristiti sa predznakom minus.

3) Tekuéiugao KV je u treCem kvadrant (180< a <270 step.)

pz:\[Pvzcz+l%+2'Pvzc'lz'Sin(ﬂp) (A12)

Za izraCunavanje p; moze se primeniti jednacina (A.11), s tim §to je kod odredivanja
ugla otklona glavne klipnjaCe 8; neophodno da se ispred stavi predznak minus.

4) Tekuéiugao KV je u Cetvrtom kvadrant (270< o <360 step.)

Za izraCunavanje p; se moze primeniti jednacina (A.7). Kod odredivanja ugla otklona
glavne klipnjace 5, neophodno je ispred stavi predznak minus.

Za izraCunavanje p, vazi jednacina (A.12).

Na slikama A.4 a 1 A.4 b su predstavljena rastojanja izmedu teziSta i trenutnih polova
brzina glavne klipnjace (p;) 1 pomo¢ne klipnjace (p,) izracunate u skladu sa prethodnim
postupkom, za jedan obrtaj kolenastog vratila 1 sa nultom vrednos$¢u tekuceg ugla
obrtanja kada je klip glavnog cilindra u SMT. Vertikalne asimptote izraCunatih funkcija
odgovaraju trenutnim vrednostima uglova obrtanja kolenastog vratila, kada je brzina
teziSta klipnjaca jednaka brzinama odgovarajucih klipova, tj. kada klipnjace vrSe Cisto
translatorno kretanje. Za glavnu klipnjacu to odgovara ugaonim polozajima kolenastog
vratila od 90 1 270 stepeni, a za pomo¢nu klipnjacu uglaonim polozajima kolenastog
vratila od 164,1 1 344,1 stepeni. Treba primetiti da je oblik krive p; simetri¢an u odnosu
na vertikalne asimptote, ali to ne vazi za krivu p,, Sto je posledica specificnog,
posrednog nacina vezivanja pomoc¢ne klipnjace sa lete¢im rukavcem kolenastog vratila,
preko uSice na glavnoj klipnjaci.
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Prilog A — Proracun promenljivih momenta inercije
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ugao kolenastog vratila (step.)

a b

A.4 — Rastojanja izmedu trenutnih polova brzina 1 teZiSta
glavne (a) 1 pomo¢ne (b) klipnjace
Brzine teZiSta glavne (vy,4) 1 pomocne (Vypy) klipnjace se mogu izraCunati pomocu
jednacina:

Vkpg = Vr1 = P1* Wkpg (A.13)
Vkpp = V12 = P2 * Wikpp (A.14)

Relativne brzine tezista glavne i pomoc¢ne klipnjace (kao koli¢nici v/ w i Vgpp/w) u
funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila a su prikazane na slici slici A.5. Nesimetri¢ni
oblik krive vy,,/w sa mnogim prevojnim tackama direktno se odraZava na atipi¢an
oblik izvoda promenljivih momenata inercije po uglu obrtanja kolenastog vratila (slika
3.6). Krive prikazane na slikama A.2 1 A.5 predstavljaju karakteristike datog ktivajnog
mehanizma proistekle su iz njegove geometrije i karakteristika materijala (gustine), pa
su samo funkcije ugla obrtanja kolenastog vratila.
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Slika A.5 — Relativne brzine tezista glavne 1 pomo¢ne klipnjace u funkciji ugla obrtanja
kolenastog vratila
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Prilog B Kinematika sloZenog klipnog mehanizma

Kinematska Sema klipnog mehanizma sa glavnom i pomo¢nom (bo¢nom) klipnjaCom
prikazana je na slici B.1. Jednacine za proracun kinematskih parametara (hodovi, brzine
1 ubrzanja) pravolinijski oscilatornih elemenata za glavne 1 pomoc¢ne cilindre, koje
slede, ne uzimaju u obzir ,offset, poSto kod ispitivanog motora ne postoji
ekscentricnost osovinice klipa u odnosu na osu cilindra. Na slici B.1 tacka O predstavlja
projekciju ose kolenastog vratila, tacka S predstavlja projekciju ose osovinice koja spaja
glavnu 1 pomo¢nu klipnjacu, duz OA je rastojanje od ose oslonackog rukavca do leteceg
rukavca kolenastog vratila, duz AB je rastojanje izmedu osa velike 1 male pesnice
glavne klipnjace, duz SC je rastojanje izmedu osa velike 1 male pesnice pomocne
klipnjace, a duz AS je rastojanje izmedu ose velike pesnice glavne klipnjace i1 ose
osovinice koja spaja glavnu i pomo¢nu klipnjacu.

~\_ -

————

Slika B.1 — Kinematska Sema klipnog mehanizma ispitivanog motora

Za ispitivani motor ove duzinske vrednosti iznose:
OA=R=90-10"m

AB=L=320-10"m

AS=r=822-10"m

SC=/=2384-10"m

Leva strana klipnog mehanizma (glavni klip 1 klipnjaca) ima sve karakteristike
klasi¢nog klipnog mehanizma, za koji jednaine promene kinematskih parametara
(hodovi, brzine i1 ubrzanja) pravolinijski-oscilatornih masa nisu nepoznanica (npr.
referenca [9]). Problem ja daleko sloZeniji kod desne strane klipnog mehanizma
(pomo¢ni klip 1 klipnjaca). lako ovakva konstruktivna izvodenja klipnog mehanizma
predstavljaju pravu retkost, u literaturi se mogu naci sredene jednacine kojim se opisuju
zakoni kretanja, brzine 1 ubrzanja pravolinijski-oscilatornih masa 1 leve 1 desne strane
mehanizma [10], pa ¢e u takvom obliku biti 1 prikazane, bez detaljnog izvodenja.
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Prilog B Kinematika sloZenog klipnog mehanizma

Za hod glavnog klipa sy, vazi jednaCina:

Skg =R - [1 — cosa + % -(1- cos,Bg)] (B.1)
Za hod pomoc¢nog klipa sy, vazi jednaCina:
Skp = Sokp — R - cos(a@ —y) —r-cos(B, —¢) — L cosp, (B.2)

Rastojanje od spoljnje mrtve tacke pomoc¢nog klipa do ose kolenastog vratila (sqy,) se
dobija iz uslova sy, = 0, odnosno iz jednaCine:

Sokp = R-cos(a —y) +1-cos(B, —¢) + L+ cosp, (B.3)

ako se za ugao a uzme ona vrednost kada se pomo¢ni klip nalazi u SMT. Za

odredivanje uglova pri kojima se pomo¢ni klip nalazi u mrtvim tatkama, moraju se naci
izvod funkcije:

f(a) = R-cos(a—y) +r-cos(B; —¢) + L cosp, (B.4)

po uglu kolenastog vratila.

, spoljnja mrtva tacka pomoc¢nog cilindra se dobija pri
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Slika B.2 — Uporedni dijagram hodova glavnog i pomo¢nog klipa u funkciji ugla
kolenastog vratila, za jedan njegov obrt

Na slici B.2 su uporedo prikazani dijagrami hodova glavnog i1 pomoc¢nog klipa
ispitivanog motora, u funkciji ugla obrtanja KV za jedan njegov obrt, raCunato od
trenutka kada se glavni klip nalazi u SMT. Ovaj dijagram ukazuje na nesimetricnost u
kinematici leve 1 desne strane motora, $to je pra¢eno nizom posledica:

1) Pomo¢ni klip dolazi u SMT posle predenih = 60,9 stepeni kolenastog vratila u
odnosu na poziciju kada se glavni klip nalazio u SMT. Zbog ove €injenice, pumpa
visokog pritiska se na probnom stolu podeSava tako da ugaoni razmak u potiskivanju
goriva elemenata koji opskrbljavaju desne cilindre u odnosu na leve (prema redosledu
potiskivanja) bude veci za = 0,5 stepeni ugla obrtanja bregastog vratila (iznosi = 30,5) u

304



Prilog B Kinematika sloZenog klipnog mehanizma

odnosu na sluc¢aj nekog simetri¢nog kinematskog mehanizma, kada bi taj ugaoni razmak
iznosio 30 stepeni ugla obrtanja bregastog vratila pumpe. I suprotno, ugaoni razmak u
potiskivanju goriva elemenata koji opskrbljavaju leve cilindre u odnosu na desne prema
redosledu potiskivanja je za = 0,5 stepeni ugla bregastog vratila pumpe manji (iznosi =
29,5).

2) Pomo¢ni klip u UMT ne stize pri uglu 240 stepeni kolenastog vratila (slika B.2)
Sto bi karakterisalo simetri¢ne klipne mehanizme, ve¢ znatno ranije (pri = 235,6 stepeni
KV).

3) Maksimalni hod pomo¢nog klipa (rastojanje od SMT do UMT) iznosi 186,74
mm 1 veéi je od maksimalnog hoda glavnog klipa koji je diktiran duzinom meduosnog
rastojanja izmedu velike 1 male pesnice glavne klipnjace (180 mm). Time je radna
zapremina pomoc¢nih cilindara za = 3,74 % veca od radne zapremine glavnih cilindara.
U istom procentu se povecava 1 ciklusna koli¢ina goriva za pomo¢ne cilindre u odnosu
na glavne, pri podesavanju ciklusnih koli¢ina goriva koje isporucuju pojedini elementi
pumpe na probnom stolu SCHENK za ispitivanje PVP.

4) Maksimalno rastojanje od ¢eone povrSine pomoc¢nog klipa do ose kolenastog
vratila je nesto manje (= 409,3 mm) od maksimalnog rastojanja koje se odnosi na glavni
klip (410 mm), pa je 1 kompresiona zapremina u komori sagorevanja pomoc¢nih
cilindara za ~ 123,7 mm’ manja u odnosu na glavne.

5) Razli¢ite radne 1 kompresione zapremine pomoc¢nih 1 glavnih cilindara
rezultiraju razlikama u stepenima kompresije leve 1 desne strane motora, koje bi
teoretski, respektivno, trebalo da iznose = 13,54, odnosno =~ 13,65.

Brzine v 1 ubrzanja a klipova naspramnih cilindara moraju zadovoljiti opste relacije:

_ds _ds da _ ds
T4t da at  da
_dv _ dv da _ dv
T at da at  da

‘W (B.5)
a (B.6)

Sa poznatim zakonima promene hoda glavnog klipa u funkciji ugla kolenastog vratila,
brzina vy, 1ubrzanje a4 glavnog klipa se racunaju prema formulama:

_ . 1 d,Bg .
Vkg =R-w- (sma + Esmﬁg) (B.7)
_ 1 [a*B ) dBg\?
arg =R - w?- [cosa +o [daf - sinfy, + (d—of') - cos,Bg” (B.8)
Isti princip se moZe primeniti i za proracun brzina vy, i ubrzanje a,, pomoc¢nog klipa:
. ag . ap .
Vip = @ [R -sin(la —y) +r- d—of’ -sin(By —¢) +1 -d—; . smﬁp] (B.9)

ap = w?- [R ccos(a—y)+r- [d;f:g . sin(ﬁg —P)+ (i—lif)z . cos(ﬁg - zp)] +1- [iﬁ" -sinf, + (0;_/27)2 . cosﬁp” (B 10)
Bezdimenziona karakteristika mehanizma A sra¢unava se prema izrazu:

_ R
A== (B.11)

Ugao otklona glavne klipnjace se ra¢una se prema izrazu:
By = arcsin(A - sina) (B.12)

Konstantna ugaona veli¢ina i definisana je kao razlika uglova y,, 1y (slika B.1):

Y=v-v (B.13)
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Ugao otklona pomo¢ne klipnjace se raCuna prema izrazu:

B, = arcsin(4) (B.14)
Pomoc¢na kinematska veli¢ina A definisana je izrazom:

A= % -sin(a —y) — % . sin(ﬁg — 1/)) (B.15)

Prvi i drugi izvodi promenljivih S, A i f,, po uglu kolenastog vratila, koji se pojavljuju
u prethodnim jedna¢inama, definisani su slede¢im relacijama:

aBg _  A-cosa

da - Vv1-212.sin2a (B.16)

d*By _ A-(A%2-1)-sina

da? (1-12-sin2a)3/2 (B.17)

dA _ R Tr d‘Bg

e =1 Cos(a—y) = -cos (B — ) - (B.18)
2 - 2 2

%:_§-Sin(a—y)_7.[%.Cos(ﬁg_lp)_(%) -sin (B, — ¥) (B.19)

ap aa

_p = _ da

da 1-A2 (B.20)

d2a dA\2

*Bp _ _da? (g2) (B.20)
da? Vi—4Z  (1-42)3/2 )

Vrednost bezdimenzione karakteristika mehanizma A za ispitivani motor je 0,28125
(90/320). Posto je ugao y, = 67 stepeni, a ugao y = 60 stepeni (slika B.1) , ugao ¥ ima
vrednost 1 = 7 stepeni.
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Slika B.3 — Relativne brzine glavnog i pomo¢nog klipa

u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila

Iz jednaCina B.7 1 B.9 se vidi da su brzine klipova u glavnom (vy4) i pomo¢nom (vy,,)
cilindru direktno proporcionalne ugaonoj brzini kolenastog vratila w. Jednacine B.8 i
B.10 govore da su ubrzanja klipova u glavnom (ayg) 1 pomoc¢nom (ay,) cilindru
direktno proporcionalna kvadratu ugaone brzine kolenastog vratila w?. Dijagrami
relativnih brzina, kao koli¢nika trenutnih brzina klipova (vyg 1 vy,) 1 trenutne ugaone
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brzine KV (w) su prikayani na slici B.3. Dijagrami relativnih ubrzanja, kao koli¢nika
trenutnih ubrznja (a4 i axp) i kvadrata trenutne ugaone brzine (w?) su dati na slici B.4.
Parametri prikazani na slikama B.3 1 B.4, iako nisu bezdimenzione veli¢ine,
predstavljaju karakteristike datog klipnog mehanizma proistekle iz njegove geometrije,
pa su samo funkcije ugla obrtanja kolenastog vratila.
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Slika B.4 — Relativna ubrzanja glavnog i pomoc¢nog klipa, u funkciji ugla
kolenastog vratila racunato od trenutka kada se glavni klip nalazio u SMT

Ovi dijagrami ¢e posluziti za bolje razumevanje problematike koja se odnosi na
priblizno obredivanje momenata koji potic¢u od inercijalnih sila. U vezi sa tim, nije teSko
dokazati da 1 za glavni i za pomo¢ni klip vaze sledece opste relacije:

ds
da dt da da w (B.Zl)
dt
dv
dac.,, _,.dw
dv dw da " V'da a dw
dzs_d(dS)_d(v)_@'w—V'm__m _w YTV da _
da? da\da)  da\w/ w? T w? B w? B
a_v do_a v 1 do__ a ds 1 do (B.22)

d do 1 d
Gw _ g — 1 dw B.23
da % o dt (B.23)

gde je ‘i—(: ugaono ubrzanje.

. ds . . . . . : . .
Veli¢ine ﬁ 1 glavnog 1 pomo¢nog klipa predstavljaju upravo relativne vrzine % tih
klipova koje su prikazane na slici B.3. Ve¢ je reCeno da su ove veli€ine, za zadatu
geometriju sloZzenog klipnog mehanizma, samo funkcije tekuceg ugla obrtanja

. . .. d?s . .. SCTRT vy
kolenastog vratila . Medutim, veli¢ine Joz 173 glavni 1 za pomo¢ni klip sadrze ¢lanove

% (slika B.4), koji su takode samo funkcije tekuceg ugla obrtanja kolenastog vratila «,
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ey ds v .. v . 1 dw . .
kao 11 ¢lanove — (odnosno Z) koji su pomnoZzeni sa o Kako je ugaona brzina
2

. . L. d o ..
kolenastog vratila w promenljiva, to znaci da d—ai nije jednostavna funkcija ugla

) . e . v L. d .
obrtanja kolenastog vratila a za dati klipni mehanizam, kao S$to je slucaj sa ﬁ, vec se

menja 1 u zavisnosti od trenutne ugaone brzine w.

Preko opstih relacija (B.21) 1 (B.22) mogu se dobiti jednac¢ine za izracunavanje veli¢ina
2

Z—Z 1 % glavnog 1 pomoc¢nog klipa, koje se direktno koriste za priblizno odredivanje

promenljivog momenta inercije na osnovu jednacine (3.91), 1 njegovog izvoda po uglu

obrtanja kolenastog vratila na osnovu jednacine (3.92):

Deg _ Ve — p. (sing +L. %o

o o = R (sma + smﬁg) (B.24)

Psig _ g _ kg 1 dw _ L[ ‘. _1.do

da? ~ w? da o da cosa + A " S ‘Bg ( ) COS‘BQ w da

(sma + - —smﬁg) (B.25)

ds [3

T:” 7 = R -sinla—y)+r-—2 sm(ﬁg ) +1- smﬁp (B.26)

%:%—%-i-i—z [R cos(a —y) +r- —P)+ ( ag) cos(ﬁg 1/))] +1-]| ﬁp

sinf, + (%)2 . Cosﬁp]] 1. do [R sinf@—y) +r- sm(ﬁg Y)+1- smﬁp] (B.27)

Ocigledno je da jednaCine (B.24) do (B.27) nisu ni malo jednostavne, pogotovu za

desnu stranu klipnog mehanizma, odnosno za pomo¢ni klip. S druge strane, uzimanje u

obzir zavisnost —Z 1 Z—S od ugla obrtanja kolenastog vratila a je neophodno ako se

odlu¢imo da momente inercijalnih sila ne odredujemo na osnovu realnog momenta
inercije, ve¢ na osnovu aproksimacione jednacine (3.93), odnosno (3.94). Ako se uzme
u obzir da greSka izazvana ovakom aproksimacijom nije zanemarljiva, o ¢emu je
diskutovano tacki 4.2, postavlja se pitanje svrsihodnosti ovakve aproksimacije. Neko
moze re¢i da ni postupak proracuna momenata inercije segmeta KV (Prilog A) nije nista
jednostavniji, ve¢ naprotiv, $to je tacno. Kao dodatni argument u prilog koris¢enja
aproksimacionih jedna¢ina (3.93), odnosno (3.94) moze posluziti 1 Cinjenica da
jednacine (B.24) do (B.27) imaju jasan analiticki zapis, pa se direktno mogu primeniti
za bilo koji odsecak kolenastog vratila uz vodenje racuna o faznoj pomerenosti radnih
procesa, $to je takode tacno. Medutim, ako postoji potreba za procenom momenata
inercijalnih sila, nema razloga da se to ne uradi na korektan nacin, tj. na osnovu
izraCunatog momenta inercije 1 njegovog izvoda po uglu kolenastog vratila, prema
postupku opisanom u Poglavlju A, ili sliénim postupcima. Problem fazne pomerenosti
momenata inercije pojedinith segmenata u odnosu na segment za koji se direktno
primenjuje proracun se vrlo jednostavno i1 lako moze reSiti aproksimacijom relativno
tatno odredenog momenata inercije, kao periodi¢no promenljive funkcije, Furijjeovim
trigonometrijskim polinomom (prema postupku opisanom u Prilogu C), kojim se usled
greSaka numeriCke interpolacije dobija njen priblizan analiticki zapis, ali daleko tacniji
od aproksimacije jednacine (3.94). Takav pristup je koriS¢en u ovom radu.
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Prilog C Aproksimacija periodicnih funkcija radnog
procesa Furijeovim trigonometrijskim polinomom

Matematicka teorija kaze da se svaka periodi¢na funkcija moze predstaviti u obliku
beskonacnog trigonometrijskog reda, tzv. Furijeovog reda. Saglasno tome, bilo koji
promenljivi paramear radnog procesa, kao funkcija ugla obrtanja kolenastog vratila (@),
se moze razloziti u oblik:

y=fla) =Yy +y -sin(@+y) +y, sin(2Q-a+y,) +- =
=Yy + Yoy Vi - sin(k - a +yy) (C.1)

Razlaganjem svakog k-tog ¢lana Furijeovog reda po trigonometrijskoj formuli za sinus
zbira dva ugla:

sin(k - a +y,) = sin(k - a) - cos(y,) + cos (k - @) - sin (y¢) (C.2)
i zamenama vrednosti kod svakog k-tog ¢lana po obrascima:
Vi - sin(yy) = Ay Vi - €08(yi) = By (C.3)
Furijeov trigonometrijski red dobija oblik:
y=f(a) =Yy, +B;-sin(a) + B, -sin(2-a) +---+ A; -cos(a) + A, - cos(2 - a) =
=Yy, +Xp-1 By - sin(k - a) + Ay - cos(k - a) (C.4)

Koeficijenti Ay, 1 By, kao 1 srednja vrednost funkcije Y, izraCunavaju se po poznatim
formulama:

A = [ f(a) -cos(k - @) - da (C.5)

B, =" f(a)-sin(k - a) - da (C.6)

o=Jy f(@)-da (€7
a posto iz jednacina (C.3) sledi da je:

A+ B® =y 2 - sin?(yy) + vi 2 - cos?(yy) (C.8)

amplitude A-tih harmonika se mogu dobiti primenom jednacine:

H, = /Akz + B,” (C.9)

Ugao pocetne faze odgovaraju¢eg harmonika se dobija iz jednacine:
A

tg(vi) =5- (C.10)
k
odnosno:
Vi = arctgﬂ (C.11)
B

Na prikazani nacin se neka funkcija koja se menja po periodiénom neharmonijskom
zakonu moze posmatrati kao suma funkcija koje imaju harmonijsku promenu. Kao §to
se vidi, svaki harmonik funkcije razlozen u Furijev trigonometrijski red ima sopstvenu
amplitudu 1 sopstvenu frekvenciju, koja je onoliko puta ve¢a od osnovne frekvencije
koliki je redni broj harmonika—k.
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Prilog C Aproksimacija periodicnih funkcija Furijeovim trigonometrijskim polinomom

Pri harmonijskoj analizi 1 sintezi bilo koje analiticki zadate periodi¢ne funkcije, treba

obratiti paznju na sledece osobine ovog postupka:
1) Veli¢ina koeficijenata pojedinih harmonika moze konvergirati ili divergirati sa
porastom broja harmonika.
2) Veli¢ina koeficijenata pojedinih harmonika monotono konvergira samo ukoliko
periodi¢na funkcija ima neprekidne izvode viSeg reda.
3) Brzina konvergencije niza koeficijenata nastalih harmonijskom analizom raste sa
smanjenjem broja intervala u kojima su ona 1 njeni izvodi prekidni.
4) Veli¢ina broja harmonika uti¢e bitno na veli¢ine greSaka pri aproksimaciji bilo
koje periodi¢ne funkcije, a sa porastom broja usvojenih harmonika greSka se
smanjuje. Ovo je vazna osobina pri harmonijskoj sintezi analiticki zadatih
periodi¢nih funkcija, koja vazi i1 za tabli¢ne funkcije. U konkretnom problemu, tamo
gde je potrebno posti¢i vecu tacnost, odnosno manju gresku prilikom aproksimacije,
treba uzeti Sto ve¢i broj harmonika, dok se u slucajevima gde se, na primer, sinteza
koristi za filtriranje podataka uzima manji broj harmonika.
5) Potpuna tacnost pri sintezi analiticki zadatih funkcija se moze uvek posti¢i ako
broj harmonika tezi beskonac¢nosti. Kod tabli¢nih funkcija zbog greSaka numericke
interpolacije apsolutna tacnost se ne moze posti¢i, ali je za dovoljno veliki broj
harmonika ta greSka jako mala.
6) Izbor broja harmonika pri aproksimaciji funkcije Furijeovim redom, ne utice na
veli¢inu amplituda pojedinih harmonika.

Prethodne jednacine su predvidene za primenu samo kada je periodi¢na funkcija zadata
analiticki, dok su periodi¢ne funkcije radnog procesa tabli¢ne funkcije. U tom slucaju se
harmonijska analiza 1 sinteza vr$i numerickom metodom. Osnovni zahtev koji pri tome
moraju ispuniti tablicne funkcije je da one predstavljaju skup odredenog broja
elementarnih intervala sa jednakim razmakom po apscisi (uglu obrtanja KV). Tada se
integrali po kojima se odreduju Furijeovi koeficijenti Ay, 1 By, kao 1 srednja vrednost Yy—
jednacine (C.5) do (C.7), zamenjuju kona¢nim sumama.

Principijelno, kod aritmeticke metode harmonijske analize 1 sinteze tablicne periodi¢ne
funkcije sa m tacaka, kao 1 kod analiticki zadatih funkcija, za osnovni period funkcije se
uzima 27. Cinjenaica da period funkcija radnog procesa &etvorotaktnog motora iznosi
4 ne pravi nikakav problem. Koordinate svake tacke tablicne funkcije mogu se
oznaciti kao (xq, ¥o), (X1, ¥1)» --- (Xm, Ym), gde apscise ovih ta¢aka imaju vrednost: x,
X, =2n/m, x, =2 -27n/m, ... x,, = m-2n/m = 2. Ako se sada tekuéi ugao kolena
kolenastog vratila oznaci sa x;, vrednosti tabli¢ne funkcije f(a) sa y;, a diferencijal da
zameni sa Aa = 2z/m, formule za izraCunavanje Furijeovih koeficijenata i srednje
vrednosti bilo koje periodi¢ne funkcije radnog procesa Cetvorotaktnog motora izrazene
u funkciji ugla obrtanja kolenastog vratila se mogu aproksimirati slede¢im izrazima:

Ay =%Zf(a) -%-cos(k-a) =%"Z?;Oyi-cos(k-xi )] =2;"Z?;Oyi-cos(k- i-z—")

m

=

By =2%f(a) - Z sin(k-a) = Z3m, y -sintk - x,0) =250, y,-sin (k- x-Z) b (C.12)

1 2 2
Yo :;Zf(a).;”:;” =0 Vi

Amplituda svakog k-tog harmonika (H)) i njemu odgovarajuci ugao pocetne faze (yy)

se, kao 1 kod analiticki zadatih funkcija, izraCunavaju prema izrazima (C.9) 1 (C.11).
Tacnost aproksimacije se povecava sa brojem tacaka tabli¢ne funkcije (m).
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Prilog D Rezultati simulacije uticaja poremecaja u procesu
ubrizgavanja goriva na radni proces primenom
programa za simulaciju radnog procesa

Simulacija radnog procesa motora u cilju sagledavanja uticaja poremecaja u sistemu
ubrizgavanja na tok pritiska u cilindru izvrSena je primenom simulacionog programa
BOOST firme AVL, prema uputstvu proizvodaca programa [76].

U ovom Prilogu ¢e se analzirati uticaj dva osnovna poremecaja u procesu ubrizgavanja
goriva na radni proces motora, koja nisu u vezi sa potencijalnim neispravnostima
sistema ubrizgavanja, ve¢ su vise posledica neusaglaSenosti u realnom odvijanju radnih
procesa 1 parametara procesa ubrizgavanja goriva, koji su se u vanmotorskim
ispitivanjima, za najduzu cev visokog pritiska, pokazali kao optimalni. Misli se na
poremecaje u uglu predubrizgavanja i ciklusnoj koli¢ini goriva kod pojedinih cilindara
motora, koje mogu biti izazvene brojnim faktorima detaljno analiziranim u tacki 8.2, a
¢iji negativan uticaj na radne procese tih cilindara se nije mogao predvideti pri
vanmotorskim ispitivanjima sistema za ubrizgavanje.

130 .
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Slika D.1 — Izmereni tok pritiska 1 tok pritiska simuliran programom AVL BOOST u
funkciji promene radne zapremine pri 2000 min™ i punom optereéenju

Modeliranje je izvrSeno uprosceno tako da nije uziman u obzir rad turbine 1 kompresora,
ve¢ su iskoriS¢ene snimljene vrednosti srednjih pritiska u usisnom 1 izduvnom
kolektoru. Ostali delovi procesa: usisavanje (iz prostora uvecanog pritiska u usisnom
kolektoru), izduvavanje (u prostor izduvnog kolektora), izdizanje ventila, prelaz toplote
u cilindru, osobine gasova i goriva, modelirani su realno. Proces sagorevanja je
modeliran dvostrukom Vibe funkcijom pri ¢emu su parametri odredeni tako da se dobije
dobro slaganje sa izmerenim pritiskom.

Treba ista¢i da pri variranju ugla predubrizgavanja nisu menjani paramatri Vibe
funkcija koji opisuju dovodenja toplote, Sto nije sasvim korektno. U stvarnosti,
verovatno se pri ranijem ubrizgavanju povecava period pritajenog sagorevanja pa raste 1
nekontrolisano sagorevanje, 1 obrnuto. Ipak, promene parametara Vibe funkcija u ovom
slucaju ne mogu biti toliko izrazene da se onemoguci solidna procena §ta se priblizno
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Prilog D Rezultati simulacije radnog procesa primenom programa AVL BOOST

dogada sa radnim procesom kada dode do opisanih poremecaja tokom ubrizgavanja
goriva.

Uporedni dijagram izmerenog i modeliranog toka pritiska u funkciji promene radne
zapremine pri 2000 min"' i punom optere¢enju prikazan na slici D.1, kao i adekvatni
p — a dijagram prikazan na slici 8.6, pokazuju da se simulacioni model dosta dobro
priblizio realnom radnom ciklusu. Ovim je ispunjen osnovni preduslov da ova analiza
bude dovoljno validna za procenu realnih deSavanja u uslovima vec¢ih odstupanja ugla
predubrizgavanja i ciklusne koli¢ine goriva kod pojedinih cilindara, za koje se pokazalo
da su kod ispitivanog motora sasvim moguce. Sve analize koje slede se odnose na
rezultate simulacije programa AVL BOOST, gde je bazna kriva pritiska za koju se
predpostavlja da reprezentuje regularan radni ciklus bez poremecaja u procesu
ubrizgavanja, na slikama D.1 1 8.6 predstavljena tackasto.
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Slika D.2 — Uticaj odstupanja ugla predubrizgavanja za +6 1 -6 stepeni na tok pritiska u
cilindru simuliran programom AVL BOOST, pri 2000 min™ i punom optere¢enju
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Slika D.3 — Uticaj odstupanja ciklusne koli¢ine goriva za +6 1-6 % na tok pritiska u
cilindru simuliran programom AVL BOOST, pri 2000 min™ i punom optere¢enju
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Prilog D Rezultati simulacije radnog procesa primenom programa AVL BOOST

140
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Slika D.4 — Zbirni uticaj povecanja ciklusne koli¢ine goriva za 6% i smanjenja ugla
predubrizgavanja za 6 stepeni na tok pritiska u cilindru simuliran programom AVL

BOOST, pri 2000 min™ i punom opterecenju

Pocetna analiza se zasnivala na simulaciji nesto veceg, ali realno moguceg, poremecaja
u uglu predubrizgavanja, i neSto manjeg poremecaja u ciklusnoj koli¢ini goriva, kako bi
se dobila orijentaciona predstava o efektima 1 specificnostima njihovog uticaja na radni
proces motora. Simulirane su slede¢e varijante:

1)

2)

3)

Ugao predubrizgavanja je u jednom slucaju povean za 6 stepeni po uglu
obrtanja kolenastog vratila, a zatim smanjen za 6 stepeni po uglu obrtanja
kolenastog vratila. Rezultati ove simulacije su prikazani na slici D.2, i moze se
zakljuciti da ovakva vrsta poremecaja dovodi do vidnog odstupanja u toku krive
pritiska koja se moZe regisrovati i vizuelno. Promene su naroc€ito intenzivne u
neposrednoj okolini pre 1 posle spoljne mrtve tacke, dok se dublje u toku takta
ekspanzije teZze uocavaju.

Ciklusna koli¢ina goriva je u jednom slu¢aju povecana za 6%, a zatim smanjena
za 6% u odnosu na vrednost izmerenu tokom eksperimenta, a koja je posluzila
kao wulazni podatak programa AVL BOOST. Rezultati ove simulacije su
prikazani na slici D.3, 1 ve¢ na prvi pogled se moze zakljuciti da ovakva vrsta
poremecaja dovodi do odstupanja u toku krive pritiska koja se se ne moze tako
lako regisrovati vizuelnim putem, kao $to je to bilo u prethodnom slucaju. Dosta
blage promene, u vidu neravnomernog ofseta, prisutne su 1 tokom faze
regularnog sagorevanja i tokom celog takta ekspanzije.

Ciklusna koli¢ina goriva je povecana za 6%, a ugao predubrizgavanja je
istovremeno smanjen za 6 stepeni po uglu obrtanja kolenastog vratila. Rezultati
ove simulacije, prikazani na slici D.4, imali su za cilj da ukazu na relanu
mogucénost vec¢eg doprinosa nekog od cilindara ukupnom momentu gasnih sila
izazvanu teSko predvidljivim zbirnim uticajem poremecaja u procesu
ubrizgavanja goriva. Ciklusna koli¢ina goriva je mogla biti povecana i za vise od
6%, posto je takav slucaj realno vrlo mogu¢, ali ne 1 preko neke razumne granice
limitirane koeficijentom viSka vazduha, kako se ne bi doSlo u situaciju da se
simulira situacija prebogate smeSe goriva i1 vazduha koja ne moze cela da sagori.
Iz tog razloga gornji limit u ciklusnoj koli¢ini pri simulaciji pomocu programa
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Prilog D Rezultati simulacije radnog procesa primenom programa AVL BOOST

AVL BOOST nije premasivao povecanje od 10%, ne znaci da i sa uvecanjem
ciklusne koli¢ine goriva iznad 10% sva smes$a ne bi regularno sagorela. S druge
strane donji limiti u smanjenju ciklusne koli¢ine goriva pri ovoj simulaciji bi
mogao biti 1 ve¢i od maksimalno postavljenih 20%, posto je takva situacija bez
ikakvih ograni¢enja realno sasvim moguca.

Sumarni rezultati analize svih prethodno simuliranih varijanti poremecaja u procesu
ubrizgavanja goriva su dati u tabeli D.1, gde su kao pokazatelji efekata ovih poremecaja
posluzile dobijene vrednosti srednjeg indikatorskog pritiska i maksimalnog pritiska gasa
u cilindru. Dva najbitnija zakljucka, koja su ve¢ pomenuta u tacki 8.2, glase:

1) Pomeranje ugla predubrizgavanja osetno utice na maksimalni pritisak, ali znatno
manje na srednji indikatorski pritisak nego varijacije u ciklusnoj koli¢ini goriva.

2) Varijacije u ciklusnoj koli¢ini goriva utiCu sasvim drugacije, vrlo malo na
maksimalni pritisak, ali znacajnije na srednji indikatorski pritisak, 1 to priblizno
kao 1 procenat promene ciklusne koli¢ine goriva (oko 5,5% pri promeni ciklusne
koli¢ine goriva za 6%).

Tabela D.1 — Uticaj vrste poremecaja u procesu ubrizgavanja na srednji indikatorski
pritisak 1 maksimalni pritisak gasa u cilindru

procenat p; u procenat Pp,qx
L odnosu na u odnosu na
vista poremecaja Pi slucaj bez Pmax slucaj bez
u procesu ubrizgavanja L g
poremecaja poremecaja
bar % bar %
bez poremecaja 15,47 100 120 100
ugao predubrizgavanja veci za 6 step. 14,77 95,47 100 83,33
ugao predubrizgavanja manji za 6 step. 15,95 103,10 136,25 113,54
ciklusna koli¢ina goriva veéa za 6% 16,33 105,56 122 101,67
ciklusna koli¢ina goriva manja za 6% 14,62 94,51 117,4 97,83
ugao predubrizgavanja manji za 6 step. i 16,83 108.79 139 115.83

ciklusna koli¢ina goriva veéa za 6%

Postavlja se pitanje kako rezultate ove analize najadekvatnije iskoristiti pri postavljanju
principa korekcije momenata gasnih sila tokom optimizacije matematickog modela
razvijenog u sklopu ovog rada. Pri tome treba voditi ratuna da matematicki model veé
ima dovoljno mnogo nepoznatih parametara koje treba identifikovati, pa za korekciju
momenata gasnih sila cilindara motora koji nisu indicirani (10) ne bi imalo smisla
koristiti viSe od jednog parametra. Zatim, usvojeni princip korekcije mora biti
jedinstven za sve neindicirane cilindre 1 mora imati fizicko opravdanje u pogledu cilja
koji se ovom korekcijom tezi ispuniti. Prva stvar koja se namece na tom putu je da se
potrazi koli€nik pritisaka dobijenih simulacijom napred opisanith razliCitih vrsta
poremecaja u procesu ubrizgavanja (p.;P) 1 bazne krive za koju se predpostavlja da
reprezentuje radni ciklus sa optimalnim, neporemecenim parametrima ubrizgavanja
(pcir)- Taj kolicnik ocigledno nije konstanta, ve¢ je promenljiva funkcija koja bi se
mogala nazvati faktorom promene pritiska (f,,) definisana izrazom:

_ vl
=== D.1
fpp Pcil ( )
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Prilog D Rezultati simulacije radnog procesa primenom programa AVL BOOST

Na slikama D.5, D.6 1 D.7 su prikazani tokovi faktora promene pritiska za sve varijante
poremecaja u procesu ubrizgavanja analizirane programom AVL BOOST, pri broju
obrtaja 2000 min™ i punom opterecenju, i to:

— mna slici D.5 su prikazani faktori promene pritiska kod odstupanja ugla
predubrizgavanja za +6 stepeni (kriva crvene boje) 1 -6 stepeni (kriva plave
boje),

— na slici D.6 su prikazani faktori promene pritiska kod odstupanja ciklusne
koli¢ine goriva za +6 % (kriva plave boje) 1 -6 % (kriva crvene boje),

— na slici D.7 je prikazan faktor promene pritiska kod istovremenog odstupanja
ciklusne koli¢ine goriva za +6 % 1 ugla predubrizgavanja od -6 stepeni.

1,35
1 ugao predubrizgavanja povecan za 6 stepeni
—~ 1,304~ ugao predubrizgavanja smanjen za 6 stepeni
st254 -} -+ | n=2000 min”
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Slika D.5 — Faktori promene pritiska kod odstupanja ugla predubrizgavanja za +6 1-6
stepeni simulirane programom AVL BOOST, pri 2000 min™ i punom optereéenju
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Slika D.6 — Faktori promene pritiska kod odstupanja ciklusne koli¢ine goriva za +6 1 -
6 % simulirane programom AVL BOOST, pri 2000 min™' i punom optereéenju
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Slika D.7 — Faktor promene pritiska kod odstupanja ciklusne koli¢ine goriva za +6 % 1
ugla predubrizgavanja od -6 stepeni simulirane programom AVL BOOST,
pri 2000 min™ i punom opterecenju

Tokovi faktora promene pritiska za razliite vrste simuliranih poremecaja u procesu
ubrizgavanja prikazani na slikama D.5, D.6 1 D.7 ukazuju da ne bi bilo nemoguce
jednim parametrom aproksimirati svaki od simuliranih poremecaja pojedinacno, ali je
prosto nemoguce postaviti univerzalni jedinstven kriterijum za sve vrste simuliranih, a
realno sasvim mogucih poremec¢aja. Medutim, za sve njih je zajednicka jedna osobina, a
to je da na ugaonom intervalu obrtanja kolenastog vratila od 360 stepeni, u nekim
slucajevima 1 pre 360 stepeni, do 600 stepeni, ili nesto manje od 600 stepeni, funkcija
fpp ima promenljiv tok, a na ostalom delu svog domena je konstantna i praktino
jednaka jedinici.
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Slika D.8 — Uticaji odstupanja ciklusne koli¢ine goriva za -20 % i zbirnog uticaja odstupanja
ciklusne koli¢ine goriva za -20 % i ugla predubrizgavanja za +10 stepeni na tok priska u
cilindru simuliran programom BOOST (a), i faktori promene pritiska za te slucajeve (b), pri
2000 min™' i punom optereéenju

Razmatrane su jo$§ neke varijante, ovog puta malo ekstremnijih poremecaja u procesu
ubrizgavanja goriva koje bi u realnim uslovima bile moguce, a koje bi mogle opravdati
rezultate optimizacije matematickog modela u pogledu ekstremno neefektivnih 1
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ekstremno efektivnih cilindara motora. Odgovarajuci dijagrami su prikazani na slikama
D.81D.9, ito:

— Na slici D.8 a su prikazani uticaji odstupanja ciklusne koli¢ine goriva za -20% 1
zbirnog uticaja odstupanja ciklusne koli¢ine goriva za -20% 1 ugla
predubrizgavanja za +10 stepeni, na tok priska u cilindru simuliran programom
AVL BOOST , pri 2000 min™ i punom optereéenju. Faktori promene pritiska za
te slucajeve su dati na slici D.9 b. Ovakva, ili slicna kombinacija nepovoljnih
parametara ubrizgavanja bi na sasvim zadovoljavaju¢i nacin mogla opisati
izrazito neefektivni rad nekog od cilindara, ostavljaju¢i mogucénost da njegov
srednji moment gasnih sila bude i1 za viSe od 30% degradiran u odnosu na
referentni, indicirani cilindar.
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° o 1190 _ .4
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a b
Slika D.9 — Uticaji odstupanja ciklusne koli¢ine goriva za +10% 1 zbirnog uticaja odstupanja
ciklusne koli¢ine goriva za +10% i ugla predubrizgavanja za -10 stepeni na tok pritiska u
cilindru simuliran programom AVL BOOST (a), i faktori promene pritiska za te slucajeve (b),
pri 2000 min™ i punom optereéenju

— Naslict D.9 a su prikazani uticaji odstupanja ciklusne koli¢ine goriva za +10% 1
zbirnog uticaja odstupanja ciklusne koli¢ine goriva za +10% 1 ugla
predubrizgavanja za -10 stepeni na tok pritiska u cilindru simuliran programom
AVL BOOST, pri 2000 min™ i punom optereéenju. Faktori promene pritiska za
te slucajeve su prikazani na skici D.9 b Ovakva, ili slicna kombinacija
parametara ubrizgavanja bi mogla opisati izrazito efektivniji rad nekog od
cilindara, ali bi se teSko mogla opravdati mogu¢nost da njegov srednji moment
gasnih sila prede odredeni limit. Orijentaciona procena bazirana na izmerenom
protoku vazduha kroz usisni sistem motora 1 izraCunatom koeficijentu viska
vazduha ukazuje da taj limit ne bi smeo da bude ve¢i od oko +30% u odnosu na
referentni, indicirani cilindar, pod uslovom da taj referentni cilindar zaista
predstavlja cilindar kod koga nisu u velikoj meri prisutna odstupanja parametara
ubrizgavanja, kako je na samom pocetku ove analize pretpostavljeno. Medutim,
mnogi pokazatelji govore da indicirani cilindri ne reprezentuju srednje efektivne
cilindre, pa je jako moguce da su njihovi radni procesi, u manjoj ili ve¢oj meri,
prac¢eni poremecajima u sistemu ubrizgavanja koji se ovde analiziraju, negativno
utiCu¢i na njihovu efektivnost. U tom smislu bi se donekle mogli opravdati
rezultati optimizacije matemati¢kog modela na rezonantnih 1950 min" gde su
identifikovana najveca odstupanja radnih procesa po cilindrima, sa posebnim

317



Prilog D Rezultati simulacije radnog procesa primenom programa AVL BOOST

naglaskom na drugi levi 1 Sesti desni cilindar gde su zabeleZene ekstremno velike
vrednosti srednjih momentima gasnih sila—slika 8.23 d.

1,08 . -
. 1 simulacija programa BOOST
‘é’ 1074 trapezni oblik aproksimacione funkcije
<5 pravougaoni oblik aproksimacione funkcije
S 1,06
o j
o 1,05+
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s j
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| n =2000 min
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ugao kolenastog vratila (step.)

Slika D.10 — Aproksimacija faktora promene pritiska (fp,,) u slucaju simulicije uvecane ciklusne
koli¢ine goriva za 10% primenom programom AVL BOOST kori$¢enjem trapeznog i
pravougaonog oblika aproksimacione funkcije (2000 min™', puno optereéenje)

130
] bez poremecaja u procesu ubrizgavanja
120 ciklusna kolicina goriva veca za 10%
& 110 1 (simulacija programom BOOST)
Qo ] trapezni oblik apromakcione funkcija
% 100 4 pravougaoni oblik apromakcione funkcija
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Slika D.11 — Promene toka pritiska usled pretpostavljene povecane ciklusne koli¢ine goriva za
10% dobijene simulacionim programom AVL BOOST, primenom trapeznog oblika
aproksimacione funkcije i pravougaonog oblika aproksimacione funkcije

Ovom dosta ogranicenom broju prikazanih rezultati simulacije uticaja odstupanja u
procesu ubrizgavanja goriva na radne procese u cilindrima bi se mogla pridruziti i takva
odstupanja ciklusnih koli¢ina goriva koja bi za posledicu imale povecanje ili smanjenje
srednjih momenata gasnih sila po cilindrima, a da pri tome uglovi predubrizgavanja
imaju vrednosti koje uti€u sasvim suprotno, ¢ime bi se broj mogucih, sasvim razliitih
oblika faktora promene pritiska (f,,) povecao do Sirokih granica. PokuSaj postavljanja
nekog univerzalnog principa koji bi obuhvatao sve moguce oblike faktora promene
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pritiska (fy,) je dakle, uzaludan posao. Ali ako se za cilj postavi teznja da se proceni Sto
realniji srednji indikatorski pritisak svakog od cilindara, koji je direktno srazmeran
srednjem momentu gasnih sila, ¢ime bi se postigla ravnoteZa momenata u
matematickom modelu na nivou celog sistema, onda se za takav cilj ne mora reci da je
neostvarljiv. Ako se uporedi tok faktora promene pritiska (f,,) samo za slucaj povecane
ili smanjene ciklusne koli¢ine goriva (npr. slika D.6), u odnosu na tok tog faktora samo
za slucaj odstupanja u uglu predubrizgavanja (npr. slika D.5), jasno se moze zakljuciti
da se krive sa slike D.6 mogu znatno lakSe aproksimirati nekom relativno jednostavnom
funkcijom nego Sto je to slucaj sa krivim prikazanim na slici D.5. Na slici D.10 je
prakti¢no pokazano da se faktor promene pritiska (f,,) u slu€aj simulicije uvecane
ciklusne koli¢ine goriva za 10%, moZe dosta jednostavno aproksimirati koriS¢enjem
trapeznog ili pravougaonog oblika aproksimacione funkcije. I u jednom 1 u drugom
slu¢aju su aproksimacione funkcije zavisne samo od jedne promenljive, a to je upravo
faktor korekcije momenta gasnih sila kao konstantna veli¢ina koju je potrebno
identifikovati.

Efekat ovih aproksimacija je prikazan na slici D.11 gde je bazna kriva pritiska, bez
poremecaja u procesu ubrizgavanja (kriva pink boje), posluzila da se programom AVL
BOOST simulira povecana ciklusna koli¢ina goriva za 10% (kriva crne boje), zatim je
ta ista bazna kriva korigovana trapeznim oblikom aproksimacione funkcije (kriva
crvene boje), 1 na kraju je bazna kriva korigovana 1 pravougaonim oblikom
aproksimacione funkcije (kriva plave boje). Vizuelno bi se moglo rec¢i da su odstupanja
krivih crne, crvene 1 plave boje dosta mala, skoro neprimetna, $to potvrduju i dobijene
vrednosti srednjih indikatorskih pritisaka koje se nisu razlikovale za vise od 0,15 bar-a.

Sa slike D.10 je jasno da trapezni oblik aproksimacione funkcije vernije prati krivu
faktora promene pritiska (f,,), ali je taj oblik aproksimacije neSto sloZeniji poSto uzima
u obzir 1 uglove koje velika osnovica trapeza gradi sa kracima. Vec¢i je problem u tome
Sto ti uglovi nisu konstantni, ve¢ se menjaju za razli¢ite vrednosti poremecaja u
ciklusnoj koli¢ini goriva, pa se ni sa ovim principom aproksimacije ne moze postaviti
neko univerzalno pravilo za sva moguca odstupanja u ciklusnoj koli¢ini goriva. 1z
ovoga se pravougaoni oblik aproksimacione krive faktora promene pritiska kao
odskoc¢ne funkcije na ugaonom domenu od 370 do 570 stepeni ugla obrtanja kolenastog
vratila iskristalisao kao optimalnije, jednostavnije 1 univerzalnije reSenje. Ovaj princip
aproksimacije dosta verno opisuje varijacije radnih procesa u nekom od cilindara usled
poremecaja u ciklusnoj koli¢ini goriva, i po vrednostima srednjeg indikatorskog pritiska
1 po obliku krive pritiska, pod uslovom da je Markvartova metoda priblizno tacno
identifikovala faktor korekcije momenta gasnih sila. Za poremecaje samo u uglu
predubrizgavanja se ne moze ocekivati da ¢e usvojeni princip korekcije dati dobro
poklapanje korigovane i realne krive pritiska, ali se za kombinovane poremecaje (i po
uglu predubrizgavanja i1 po ciklusnoj koli¢ini goriva), moze ocekivati bolje poklapanje
korigovane 1 realne krive pritiska. Imaju¢i u vidu da varijacije u ciklusnoj koli¢ini
goriva znacajnije uticu na srednji indikatorski pritisak (tj. srednji moment gasnih sila),
nego Sto je to slucaj sa varijacijama u uglovima predubrizgavanja (tabela D.1), te da su
verovatnije ekstremne varijacije u ciklusnim koli¢inama goriva nego ekstremne
varijacije u uglovima predubrizgavanja, moglo bi se ocekivati da usvojeni, prakti¢no
bezalternativni princip korekcije ispuni svoj osnovni cilj, a to je realnija procena
srednjih indikatorskih pritisaka u pojedinim cilindrima motora.
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