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1. INTRODUCERE 

 

1.1.  GENERALITĂȚI DESPRE SUSPENSIA AUTOMOBILULUI 

 

 La deplasarea autovehiculului, variațiile regimului dinamic de deplasare precum și, în principal, 

neregularitățile drumului, produc oscilații ale roților care se transmit prin intermediului mecanismelor 

de ghidare ale roților masei suspendate a autovehiculului. 

 Suspensia reprezintă un sistem constructiv al autovehiculului prin care se realizează legătura 

elastică și cu amortizare între punțile autovehiculului și cadru sau caroserie, micșorând sarcinile 

dinamice și amortizând vibrațiile rezultate în urma acțiunii componentelor verticale ale forțelor de 

interacțiuni dintre roți și calea de rulare.  

 

1.1.1. COMPUNERE GENERALĂ, CONDIȚII SPECIFICE  ȘI CLASIFICAREA 

SUSPENSIILOR 

 Constructiv, suspensia este formată prin montarea în paralel, dispuse între masele suspendate 

(cadru sau caroserie) și nesuspendate (roți și punți),  a elementelor elastice (arcurile suspensiei) și a 

elementelor de amortizare (amortizoarele suspensiei). 

 În procesul autopropulsării autovehiculului, din interacțiunea roților cu calea de rulare, asupra 

roților acționează, în funcție de regimul de deplasare al autoturismului, următoarele tipuri de forțe: 

 normale, determinate de caracterul dinamic al greutății autoturismului, 

 longitudinale în regimul tracțiunii, determinate de mărimea fluxului de putere transmis 

roților de la grupul motopropulsor, 

 longitudinale în regimul rulării libere sau de frânare, determinate de mărimea momentului 

de frânare generat în mecanismele de frânare ale roților  și capacitatea de aderență a roților, 

 laterale, specifice traiectoriilor curbe și/sau acțiunii laterale a vântului. 

 Preluarea de la roți a forțelor mai sus amintite și transmiterea lor, după caz  cadrului sau caroseriei, care 

formează așa numită masă suspendată,  se realizează printr-o unitate funcțională a autovehiculului cunoscută 

drept mecanismul de ghidare al roților, mecanism care determină cinematica mișcării relative dintre roțile 

autovehiculului și cadrul sau caroseria acestuia. 

 

1.1.2. CARACTERISTICA SUSPENSIEI 

 

Elementul elastic al suspensiei se apreciază cu ajutorul caracteristicii elastice a suspensiei, care 

reprezintă dependența dintre forța verticală care acționează asupra roții și deformația elementului 

elastic al suspensiei. 

 Parametrii care caracterizează elementul elastic al suspensiei sunt: săgeata statică, săgețile 

dinamice, rigiditatea suspensiei  (constanta elastică a suspensiei), coeficientul dinamic și forțele de 

frecare. 

Săgeata statică, care reprezintă deformația produsă elementului elastic de greutatea statică a 

masei suspendate, care revine roții, este un parametru esențial pentru definirea elementului elastic al 

suspensiei deoarece determină frecvența oscilațiilor proprii ale suspensiei. 
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Săgețile dinamice, corespund deformărilor elastice pentru care mecanismul de ghidare al 

roților vine în contact, în planul de oscilație, cu limitatoarele elastice ale suspensiei. La intrarea în 

funcțiune a tampoanelor limitatoare, caracterizate de rigiditate mărită în raport cu rigiditatea 

elementelor elastice ale suspensiei, se modifică și curba caracteristică a suspensiei.  

Coeficientul dinamic, este definit ca raportul dintre forța maximă, transmisă prin suspensie până la 

deformarea maximă a tampoanelor limitatoare și greutatea statică a masei suspendate care revine roții.  

 

1.2. SOLUȚII CONSTRUCTIVE DE SUSPENSII 

1.2.1. SUSPENSII DEPENDENTE 

(suspensii pentru roți ghidate prin punte rigidă) 

Specific suspensiilor dependente este că la oscilația unei roți în raport de cadru sau caroseria 

autovehiculului, poziția relativă dintre roțile punții rămâne nemodificată.  

Roțile autovehiculul, montate prin intermediul butucilor pe fuzete, sunt ghidate față de caroserie  

printr-o structură rigidă, legată de caroserie prin intermediul unor bare de reacție rigide, de tipul 

manivelelor de oscilație, pentru transmiterea forțelor longitudinale și laterale și prin elementele 

elastice și de amortizare ale suspensiei pentru transmiterea forțelor verticale. 

 

 În fig. 1.1 şi fig. 1.2 sunt prezentate două modele de suspensie cu axa rigidă folosite de diferiţi 

constructori de autovehicule . 

           

Fig. 1.1. Suspensie faţă cu axă rigidă folosită de Mercedes G Class[172]. 

 

       

Fig. 1.2. Suspensie spate cu axă rigidă folosită de Jeep [173]. 

 

1.2.2. SUSPENSII SEMI-INDEPENDENTE 

 Suspensiile semi-independente reprezintă o categorie de suspensii dezvoltate din suspensiile 

dependente formate în principal dintr-o grindă rigidă – puntea propriu-zisă – fixată de cadru-caroserie  

asemănător suspensiilor cu punte rigidă, solidare la capete de regulă prin îmbinări canelate sau prin 

sudură, brațele de oscilație în plan longitudinal de capetele cărora, fixate corp comun, sunt fuzetele 
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roților. Prin această construcție, efectul de oscilație semi-independentă a roților este datorată unghiului 

de răsucire relativă al grinzii punții sub efectul dinamic al forțelor verticale variabile la roțile punții. 

 În figurile 1,3   1.5 sunt prezentate trei modele de suspensie semi-independentă folosite de 

diferiţi constructori de automobile. 

 

 

Fig. 1.3. Suspensie spate semi-independentă folosită de Honda CR-Z [174]. 

  
Fig. 1.4. Suspensie spate semi-independentă folosită de Golf VII [175]. 

 
Fig. 1.5. Suspensie spate semi-independentă folosită de AUDI A1 Sportback[169]. 

 
1.2.3 SUSPENSII INDEPENDENTE 

(suspensii pentru roți ghidate prin punți articulate) 
 

Puntea articulată este puntea la care oscilația unei roți față de cadru sau caroserie se obține în 

afara modificării poziției relative a roții față de cadru sau caroserie și modificarea poziției relative 
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dintre roțile punții. Constructiv suspensiile independente, deși sunt realizate într-o diversitate mare de 

soluții,  în funcție de planul în care oscilează roțile pot  fi: 

 suspensii cu oscilația verticală a roților, 

 suspensii cu oscilația roților în plan transversal, 

 suspensii cu oscilația roților în plan longitudinal.  

Suspensia independentă cu patrulater deformabil cu brațe inegale asigură cinematica corectă a 

roților, fapt ce asigură autovehiculului stabilitate și maniabilitate corespunzătoare. Existența unui 

număr însemnat de cuple ale brațele mecanismului de ghidare, cuple care prin uzare pot influența 

negativ stabilitatea roților de direcție și pot determină uzura prematură a roților, reprezintă aspecte 

care, corelate cu volumul relativ mare ocupat de suspensie în arhitectura generală a autovehiculul, sunt 

aspecte  pentru care acest tip de suspensie este utilizată  la un număr relativ redus de autoturisme 

actuale. 

 În fig. 1.7   1.10 sunt prezentate patru modele de suspensie independentă cu patrulater 

deformabil cu brațe inegale (braţe duble) folosite de diferiţi constructori de automobile. 

 

 

Fig. 1.7. Suspensie faţă independentă cu braţe duble folosită de AUDI R8 COUPE[169]. 

 

  

Fig. 1.8. Suspensie faţă independentă cu braţe duble folosită de TOYOTA CROWN ATHLETE[176]. 

  

Fig. 1.9. Suspensie faţă independentă cu braţe duble folosită de BMW SERIA 5 [177]. 
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Fig 1.10. Suspensie spate independentă cu braţe duble folosită de AUDI R8 [169]. 

 

1.3. CARACTERISTICI FUNCȚIONALE ALE SUSPENSIILOR 

  

După cum se menționa în primul paragraf, după tipul caracteristicilor elastice și de amortizare,  

suspensiile  pot fi (figura 1.15): 

 suspensii pasive, suspensiile la care caracteristicile elastice și de amortizare sunt constante,  

indiferent de condițiile de utilizare ale autovehiculul, 

 suspensii semi-active, suspensii cu caracteristică elastică fixă și caracteristică de amortizare 

reglabilă/autoreglabilă, 

 suspensii  active, suspensii la care caracteristica elastică este reglabilă, iar caracteristica de 

amortizare este fixă. 

 

1.3.1. SUSPENSIA PASIVĂ 

  

Un sistem pasiv de suspensie este acel sistem în care coeficienţii componentelor din care este 

alcătuit rămân constanţii. Modelul dinamic echivalent al unui  sistem pasiv de suspensie este 

prezentată în fig. 1.16 fiind alcătuit prin montarea în paralel, între masa nesuspendat și masa 

suspendată, a unui arc şi un amortizor, ambele cu caracteristici fixe, necontrolate din punct de vedere 

dinamic.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Fig. 1.16. Suspensia pasivă. 

Model dinamic echivalent.  
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1.3.2. SUSPENSIA SEMI-ACTIVĂ 

  

Un sistem semi-activ de suspensie este dezvoltat din sistemul pasiv la care caracteristica de 

amortizare se poate modifica, în mod controlat, în funcție de condițiile de utilizare ale autovehiculului.  

În figura 1.17 se prezintă modelul dinamic echivalent al unui  sistem semi-activ  de suspensie la 

care printr-un aport controlat de energie amortizorul este capabil să-și ajusteze rapid caracteristica 

amortizorului la condițiile de utilizare ale autovehiculul. 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

1.3.2. SUSPENSIA ACTIVĂ 

 
 Suspensia activă este dezvoltată din suspensia pasivă la care în plus față de componentele 

suspensiei pasive este întâlnit un actuator de forță, respectiv un dispozitiv care controlează 

caracteristicile elastice și de amortizare. În figura 1.23 se prezintă modelul dinamic echivalent al unui  

sistem activ  de suspensie la care printr-un aport controlat de energie suspensia este capabilă să-și 

ajusteze rapid caracteristicile elastice și de amortizare la modul  de suspensie specificat: normal, 

confortabil sau sportiv. 

 

1.5. DESCRIEREA TEZEI 

 

Teza prezentată este structurată în opt capitole, acestea fiind descrise, pe scurt, in cele ce 

urmează.   

Capitolul 1 cuprinde în descrierea sa, stadiul actual al suspensiilor, din punct de vedere 

geometric, cât și dinamic. În acest capitol sunt prezentate modurile de funcționare pentru suspensiile 

dependente, independente și semi-independete. De asemenea, sunt prezentate și descrise tipurile de 

suspensii: suspensia McPherson, suspensia cu brațe duble și suspensia multilink. Sunt arătate diferite 

tehnici de atenuare a vibrațiilor, inclusiv sistemele de suspensie pasivă, semi-activă și activă. 

Fig. 1.17. Suspensia semi-activă. 

Model dinamic echivalent. 

Fig. 1.23. Suspensia activă. 

Model dinamic echivalent.  
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În continuare, a fost realizată o clasificare a amortizoarelor folosite în sistemele de suspensii 

semi-active și active. Amortizoare hidraulice au proprietatea de a disipa energia din sistem prin 

reglarea debitului de ulei hidraulic între două sau mai multe camere ale amortizorului. Amortizoarele 

electro-reologice ficţionează pe baza proprietăţilor de curgere variate ale fluidului electro-reologic și 

amortizoare magneto-reologice utilizează un fluid magneto-reologic a cărui vâscozitate se modifică 

atunci când este expus la diferite câmpuri magnetice. 

În ultima parte a acestui capitol sunt descrise suspensiile active, utilizate în prezent de marii 

constructori de autovehicule.  

În prima parte a capitolului 2 sunt prezentate modele și criteriile folosite în aprecierea confortului 

și siguranţa în circulație, de asemenea, este prezentată și funcția ce arată compromisul dintre confort și 

siguranță. În acest capitol sunt descrise, în amănunt și sunt stabilite ecuațiile diferențiale pentru 

vibrațiile autovehiculelor cu două grade de libertate pe diferite modele: vibrații de săltare, săltare-

tangaj și săltare-legănare.  

La finalul capitolului 2 s-a realizat câte o aplicație pentru fiecare model. În continuare folosind 

aplicația Simulink, s-a realizat o simulare pentru modelul cu două grade de libertate, folosind ca 

excitație două profile: profil treaptă unitate și profil armonic.  

Capitolul 3 cuprinde studiul vibrațiilor pe modelul cu patru grade de liberate cu suspensie 

independentă și cu patru grade de libertate cu punte rigidă spate. În literatura de specialitate acest 

model este denumit și jumătate de autovehicul. Pentru modelul cu suspensie independentă sunt 

analizate vibrațiile de săltare-tangaj și săltare legănare, iar pentru cel cu punte rigidă spate, vibrațiile 

cuplate săltare-legănare. Cele două modele au fost supuse la excitații diferite, precum excitații tip 

armonic și excitații aleatoare. În funcție de viteza de deplasare și excitație, au fost determinate 

pulsaţiile proprii, factorii de amplificare ai deplasărilor și forţelor în cazul excitaţiilor armonice, 

valorile eficace ale deplasărilor şi forţelor în cazul excitaţiilor aleatoare. 

Capitolul 4 prezintă studiul vibrațiilor de săltare-legănare, ţinând cont de barele antiruliu. Pentru 

exemplificare s-a ales o suspensie tip Mc Pherson și un model cu 4 grade de libertate pentru analiza 

vibrațiilor de săltare legănare. Pentru stabilirea ecuațiilor diferențiale ale mișcării s-a plecat de la 

energia cinetică a mecanismului și s-au folosit ecuațiile lui Lagrange. De asemenea la finalul 

capitolului s-a realizat o aplicație  numerică pe datele unui autoturism Dacia Logan. 

Capitolul 5 cuprinde, în prima parte, noțiuni despre teoria sistemelor. Este analizat sistemul 

dinamic liniar continuu, pentru care este prezentată forma matematică și schema bloc, sunt descrise 

principalele caracteristici ale unui sistem dinamic: stabilitatea, controlabilitatea și observabilitatea. În a 

doua parte a acestui capitol se realizează descrierea controlerele LQR și PID pentru care se arată 

modul de funcționare și utilitatea acestora în industria de autovehicule. 

În ultima parte a capitolului se face o comparație, din punct de vedere dinamic, între trei sisteme: 

sistemul pasiv, sistemul activ controlat de un controler LQR și sistemul activ controlat de un controler 

PID. Rezultatele obținute arată influința pozitiva a unui controler asupra unui sistem dinamic. 

Capitolul 6 cuprinde descrierea standului experimental proiectat pentru studierea 

comportamentului dinamic al sistemului mecanic. Componentele standului, rolul acestora, modul de 

asamblare pe stand, sunt descrise în detaliu. 

Partea a doua a capitolului prezintă modul în care au fost proiectate cele două came, cama liniară 

și cea sinusoidală, came ce fac parte din componența standului pentru încercările experimentale. 

În ultima partea a acestui capitol se prezintă execuția celor două came cu ajutorul programelor 

CNC, realizate cu ajutorul softului CATIA V5.  
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 În Capitolul 7 se prezintă determinările experimentale şi modul în care acestea au fost realizate. 

În prima marte a capitolului este prezentată schema bloc a standului și este descris lanțul de măsură 

folosit care are în componenţa sa: senzor de forță, senzor de deplasare, preamplificatoare și softul de 

analiză a datelor. 

 A două parte a capitolului se prezintă modul în care s-au determinat cele trei constante ale 

amortizorului, folosite în obținerea datelor experimentale, pe baza acestora fiind proiectat un sistem 

mecatronic folosit în comanda amortizorului. 

 În ultima parte a capitolului sunt comparate rezultatele teoretice cu cele obținute experimental și 

prezentate concluziile. 

Capitolul 8 prezintă sintetic concluziilor acestui studiu, se menţionează contribuţiilor originale şi 

sunt prezentate direcţiile viitoare de cercetare. 
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2. MODELE DINAMICE CU 2 GRADE DE LIBERTATE PENTRU 

STUDIUL VIBRAŢIILOR AUTOVEHICULELOR 

 

2.1. MODELE ŞI CRITERII FOLOSITE ÎN APRECIEREA CONFORTULUI  

ŞI A SIGURANŢEI ÎN CIRCULAŢIE 

 

 În timpul deplasării unui autovehicul se produc şi se transmit vibraţii de la drum la 

pasageri. Aceste vibraţii afectează corpul omenesc şi reacţiunile normale la roţi. 

 Vibraţiile se pot clasifica în vibraţii de translaţie şi vibraţii de rotaţie. 

 Considerând un sistem de referinţă Cxyz  în centru de greutate al autovehiculului, în fig. 

2.1 sunt reprezentate aceste vibraţii, axa Cx  fiind pe direcţia de deplasare a autovehiculului. 

 

sa
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a
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C
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tangaj
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,
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^
 

 

Fig. 2.1. Vibraţiile pe cele 3 axe ale autovehiculului. 

 

 Vibraţiile de translaţie sunt: de zvâcnire (pe direcţia axei Cx), de derapare (pe direcţia 

axei Cy) şi de săltare (pe direcţia axei Cz), iar vibraţiile de rotaţie sunt: de ruliu sau legănare 

(pe direcţia axei Cx), de tangaj (pe direcţia axei Cy) şi de giraţie (pe direcţia axei Cz). 

  

2.2. MODELE MECANICE CU 2 GRADE DE LIBERTATE PENTRU STUDIUL 

VIBRAŢIILOR AUTOVEHICULELOR 

 

2.2.1. ECUAŢIILE DIFERENŢIALE ALE VIBRAŢIILOR DE SĂLTARE  

ŞI EXPRESIA FORŢEI LA ROATĂ 

 

 În fig. 2.2. a, este prezentat modelul mecanic al unei suspensii cu 2 grade de libertate, 

numit şi model sfert de automobil. 
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c

c

2k

k1

m g1
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m g2
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k z101

k z1 20

1 20k z

1m g

2m g

c (z - h )1 1 k (z - h)11

z1

z2

c (z - z )2 2 1 k (z - z  - z )2 2 10 1

c (z - z )22 1 k (z - z  - z )2 2 10 1

v

h

 

                 a)                                                      b)                                                    c) 

Fig. 2.2. Model mecanic pentru studiul vibraţiilor de săltare. 

 

În fig. 2.2 s-au folosit notaţiile: 

 h  - denivelările căii de rulare, 

 1m  - masa echivalentă a roţi, 

 2m  - masa suspendată, 

 1k  - constanta elastică a pneurilor, 

 1c  - constantele de amortizare ale pneurilor, 

 2k  - constanta elastică a arcurilor, 

 2c  - constanta de amortizare a amortizoarelor, 

 10z  - săgeţile statice ale pneurilor, 

 20z  - săgeţile statice ale arcurilor, 

 1z  - deplasarea masei 1m , 

 2z  - deplasarea masei 2m . 

 În fig. 2.2. b, s-au prezentat izolate masa nesuspendată şi masa suspendată, iar în fig. 2.2. 

c, echilibrul dinamic al sistemului. Din ecuaţiile de echilibru static se obţin săgeţile statice: 

1

21
10

)(

k

gmm
z


 , 

2

2
20

k

gm
z  . (2.8) 

 Din ecuaţiile de echilibru dinamic se obţin ecuaţiile diferenţiale de mişcare: 

    hchkzkzczkkzcczm 
11222212112111  , 

02222121222  zkzczkzczm  . 
(2.9) 
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2.2.2. ECUAŢIILE DIFERENŢIALE ALE VIBRAŢIILOR CUPLATE  

SĂLTARE - TANGAJ ŞI EXPRESIA FORŢELOR LA ROŢI 

 

 În fig. 2.3. a, este prezentat modelul pentru studiul vibraţiilor cuplate săltare - tangaj 

numit şi model jumătate de maşină. S-au folosit notaţiile: 

 C  - centrul de greutate al masei suspendate, 

 m  - masa suspendată, 

 1h , 2h  - denivelările căii de rulare, 

 1k , 2k  - constantele elastice ale arcurilor faţă respectiv spate, 

 1c , 2c  - constantele de amortizare ale amortizoarelor faţă respectiv spate, 

 1l  - distanţa centrului de greutate C , faţă de axa roţii faţă, 

 2l  - distanţa centrului de greutate C , faţă de axa roţii spate. 

 

1
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222c (z -l    -h )

2202k (z -l    - z  -h )

1
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

mg
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11c (z +l    - h )

1011k (z +l    - z  -h )

1h
2h

2c
2k

mg 1c
1k

v



 

                              a)                                                                           b)  

Fig. 2.3. Model mecanic pentru studiul vibraţiilor cuplate săltare - tangaj. 

 

 Din ecuaţiile de echilibru static rezultă expresiile săgeţilor statice: 

)( 211

2
10

llk

mgl
z


 , 

)( 212

1
20

llk

mgl
z


 . (2.14) 

 Pentru masa suspendată m  s-au considerat deplasările: 

 1z  - deplasarea centrului de greutate faţă de poziţia de echilibru 

   - unghiul de înclinare faţă de poziţia de echilibru. 

 Notând cu CJ  momentul de inerţie al masei suspendate, acesta fiind jumătate din momentul 

de inerţie al automobilului calculat faţă de axa Cy  (fig. 2.1), prin aplicarea teoremei impulsului şi 

a teoremei momentului cinetic în raport cu centrul de greutate, se obţin ecuaţiile diferenţiale (fig. 

2.3. b): 

        22112211221122112121 hchchkhklklklclczkkzcczm   , (2.15) 
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       

2222211111

2
22

2
11

2
22

2
1122112211

)()( lhchklhchk

lklklclczlklkzlclcJC








. 

  

2.2.3. ECUAŢIILE DIFERENŢIALE ALE VIBRAŢIILOR DECUPLATE  

SĂLTARE - LEGĂNARE ŞI EXPRESIA FORŢELOR LA ROŢI 

 

 În fig. 2.4. a, este prezentat modelul pentru studiul vibraţiilor decuplate săltare - legănare. 

S-au folosit notaţiile: 

 C  - centrul de greutate al masei suspendate, 

 m  - masa suspendată, 

 1h , 2h  - denivelările căii de rulare, 

 k  - constanta elastică a arcurilor de pe aceeaşi punte, 

 c  - constanta de amortizare ale amortizoarelor, 

 l  - distanţa centrului de greutate C  faţa de roţi. 

 Din ecuaţiile de echilibru static rezultă expresiile săgeţilor statice: 

k

mg
z

2
10  , 

k

mg
z

2
20  . (2.19) 

Aceste săgeţi statice au rezultat egale datorită simetriei. 

k c k (z +l   - z  -h )10

c (z +l   - h )

z
C

l l
C

mg





 1

1
c (z -l   -h ) 2

v

mg
k c

h 2

k (z -l   - z  -h )20 2

h 1

 

                              a)                                                                           b)  

Fig. 2.4. Model mecanic pentru studiul vibraţiilor decuplate săltare - legănare. 

 

 Pentru masa suspendată m  s-au considerat deplasările: 

 z  - deplasarea centrului de greutate faţă de poziţia de echilibru 

   - unghiul de înclinare faţă de poziţia de echilibru. 

 CxJ - momentul de inerţie al masei suspendate calculat faţă de axa Cx  (fig. 2.1).  

 Prin aplicarea teoremelor generale de mişcarea a rigidului (teorema impulsului şi teorema 

momentului cinetic în raport cu centrul de greutate) se obţine, ţinând cont de modelul din fig. 

2.4. b, sistemul de 2 ecuaţii diferenţiale de ordinul 2: 
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)()(22 2121 hhchhkkzzczm   , 

)()(22 2121
22 hhclhhklklclJCx

  . 

(2.20) 

  

2.3. PULSAŢII PROPRII 

 

 Pulsaţiile proprii se obţin din ecuaţiile de mişcare în care se consideră nuli coeficienţii de 

amortizare 0ic  şi deplasările 0ih . 

 Pentru sistemul de ecuaţii diferenţiale astfel obţinut se consideră soluţii de forma: 

  ptaz ii cos , 2,1i . (2.24) 

Din ecuaţia caracteristică asociată sistemului se obţin pulsaţiile proprii 1p , 2p . 

 Spre exemplu, pentru modelul pentru studiul vibraţiilor de săltare, înlocuind în sistemul 

(2.9): 021  cc , 0h , se obţine sistemul: 

  02212111  zkzkkzm  , 

0221222  zkzkzm  , 
(2.25) 

cu soluţiile de forma: 

  ptaz cos11 , 

  ptaz cos22 . 
(2.26) 

 Se obţine după înlocuire sistemul: 

  02212111
2  akakkamp , 

0221222
2  akakamp , 

(2.27) 

cu ecuaţia caracteristică: 

0
)(

21

212

21

122214 



mm

kk
p

mm

mkmkk
p , (2.28) 

din care se obţin pulsaţiile proprii 1p , 2p . 

 

2.4 RĂSPUNSUL SISTEMELOR LA EXCITAŢII ARMONICE 

 

 Considerând denivelările armonice de forma: 

xhh o  sin , (2.33) 

unde x este funcţie de timp, se obţine pentru excitaţii expresii de forma: 
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)
2

cos(sin)( 0


 ththth o , (2.34) 

unde pulsaţia   are expresia: 

L

v


2
. (2.35) 

S-a notat cu L  lungimea de undă, iar cu v  viteza de deplasare a autovehiculului. 

  

2.5. RĂSPUNSUL SISTEMELOR LA EXCITAŢII ALEATOARE 

 

 Densitatea spectrală de putere )(hS  caracterizează o funcţie de excitaţie )(th . 

 Matricea densităţii spectrale a răspunsului  )(zS  are expresia [113]: 

     TFz SS )(~)()(~)( *   (2.53) 

unde:  )(~   este matricea de transfer iar  )(FS  este matricea densităţii spectrale a excitaţiei. 

 Matricea  )(FS  are expresia [113]: 

  













)()(

)()(
)(

2121

211

FFF

FFF

z SS

SS
S  (2.54) 

 În cazul vibraţiilor de săltare unde forţele de excitaţie sunt date de relaţiile: 

hchkF 
111  , 02 F , (2.55) 

se obţine: 

    









00

01
)()( 22

1
2
1 hF SckS . (2.56) 

 Matricea de transfer  )(~   în acest caz, ţinând cont de relaţiile (2.38) şi de notaţiile 

(2,39), este: 

  















iccmkkick

ickicmk

BiA )(

1
)(~

21
2

12122

222
2

22 . (2.57) 

 Se obţine astfel [113] densitatea spectrală de putere a deplasărilor )(
1
zS , )(

2
zS : 

   
)()(

22

22
1

2
1

22
2

22
22

1









 

 hz S
BA

ckcmk
S , 

  
)()(

22

22
2

2
2

22
1

2
1

12





 hz S

BA

ckck
S , 

(2.58) 
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3. MODELE CU 4 GRADE DE LIBERTATE PENTRU STUDIUL 

VIBRAŢIILE AUTOMOBILULUI 

 

3.1. MODEL CU 4 GRADE DE LIBERTATE PENTRU UN AUTOMOBIL CU 

SUSPENSII INDEPENDENTE 

 

3.1.1. MODELUL PENTRU STUDIUL VIBRAŢIILOR AUTOMOBILULUI  

CU SUSPENSIILOR INDEPENDENTE 

 

 Modelul este cel din fig. 3.1. Modelul se poate folosi pentru analiza vibraţiilor de săltare tangaj şi 

a vibraţiilor de săltare legănare în cazul suspensiilor independente. În literatură este cunoscut şi ca 

model jumătate de autoturism.  

 În fig. 3.1. a, autoturismul este în poziţie de echilibru pe drum orizontal, iar în fig. 3.1. b, este în 

poziţie de mişcare pe drum cu denivelări. 
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a)                                                                       b) 

Fig. 3.1. Model cu patru grade de libertate pentru studiul vibraţiilor automobilului cu suspensii 

independente. 

 

S-au folosit notaţiile: 

 C  - centrul de greutate al masei suspendate  

 1m , 2m  - masa echivalentă a roţilor, 

 m  - masa suspendată, 

 1h , 2h  - denivelările căii de rulare, 

 1k , 2k  - constantele elastice ale pneurilor, 
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 1c , 2c  - constantele de amortizare ale pneurilor, 

 3c , 4c  - constantele de amortizare ale amortizoarelor, 

 3k , 4k  - constantele elastice ale arcurilor, 

 1l , 2l  - distanţele centrului de greutate faţă de axa roţilor. 

 

3.1.4. ECUAŢIILE DE MIŞCARE 

 

 Pentru obţinerea ecuaţiilor de mişcare se aplică teorema mişcării centrului de masă pentru toate 

elementele şi teorema momentului cinetic pentru masa suspendată. 

 Notând cu CJ  momentul de inerţie al masei suspendate, se obţin ecuaţiile: 

        gmzlzczzlzkhzchzzkzm 111331301331111101111   , 

        gmzlzczzlzkhzchzzkzm 222342202342222202221   , 

   

    mgzlzczzlzk

zlzczzlzkzm





2234220234

11331301333




, 

    
     22234220234

11133130133

lzlzczzlzk

lzlzczzlzkJC








. 

(3.5) 

 Efectuând calculele şi ţinând cont de ecuaţiile de echilibru (3.1), (3.2) se obţine sistemul de 

ecuaţii diferenţiale: 

     11111313333313113111 hchklklczkzczkkzcczm   , 

    22222424343424224221 hchklklczkzczkkzcczm   , 

   

    024132413

343343242413133





lklklclc

zkkzcczkzczkzczm




, 

   

    02
24

2
13

2
24

2
13

3241332413224224113113





lklklclc

zlklkzlclczlkzlczlkzlcJC




. 

(3.6) 

  

 

3.2. MODEL CU 4 GRADE DE LIBERTATE PENTRU UN AUTOMOBIL CU 

PUNTEA SPATE RIGIDĂ 

 

3.2.1. MODELUL PENTRU STUDIUL VIBRAŢIILOR CU PUNTEA SPATE RIGIDĂ 

 

 Modelul este cel din fig. 3.4. Modelul se poate folosi pentru analiza vibraţiilor cuplate săltare 

legănare în cazul punţii spate rigidă, pentru excitaţii la roţi diferite stânga faţă de dreapta.  

 În fig. 3.4. a, autoturismul este în poziţie de echilibru pe drum orizontal, iar în fig. 3.4. b, este în 

poziţie de mişcare pe drum cu denivelări. 

 S-au folosit notaţiile: 
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 C  - centrul de greutate al masei suspendate, 

 A  - centrul de greutate al punţii spate, 

 1m  - masa echivalentă a punţii spate, 

 m  - masa suspendată, 

 1h , 2h  - denivelările căii de rulare, 

 1k , 2k  - constantele elastice ale pneurilor, 

 1c , 2c  - constantele de amortizare ale pneurilor, 

 3k , 4k  - constantele elastice ale arcurilor,  

 3c , 4c  - constantele de amortizare ale amortizoarelor, 

 1l  - distanţa centrului de greutate A , al punţii spate, faţă de axa roţii, 

 2l  - distanţa centrului de greutate C  faţă de axa amortizorului. 
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a)                                                                       b) 

Fig. 3.4. Model cu patru grade de libertate pentru studiul vibraţiilor automobilului  

cu punte spate rigidă. 

  

3.2.4. ECUAŢIILE DE MIŞCARE 

 

 Pentru obţinerea ecuaţiilor de mişcare se aplică teorema mişcării centrului de masă şi teorema 

momentului cinetic pentru masa suspendată şi nesuspendată. 

 Notând cu CJ  momentul de inerţie al masei suspendate şi cu AJ  momentul de inerţie al masei 

nesuspendate se obţin ecuaţiile: 
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   
   
   

    gmlzlzczlzlzk

lzlzczlzlzk

hlzchzlzk

hlzchzlzkzm

1212244021224

212233021223

2111220112

111111011111

















, 

   
   
   

    22122424021224

22122323021223

121111220112

111111110111

llzlzclzlzlzk
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(3.22) 

 Efectuând calculele şi ţinând cont de ecuaţiile de echilibru (3.18), (3.19) se obţine sistemul de 

ecuaţii diferenţiale: 
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4. VIBRAŢIILE DE SĂLTARE-LEGĂNARE ŢINÂND CONT DE 

BARELE ANTIRULIU 

 

4.1. INTRODUCERE 

 

 În cazul suspensiilor independente, o soluţie des folosită datorită simplităţii, este suspensia cu 

arcuri elicoidale tip Mc. Pherson. Faţă de soluţia cu mecanism paralelogram, braţul superior oscilant 

este înlocuit cu un amortizor hidraulic telescopic. În acest fel amortizorul are şi rol de pivot. Acest tip 

de suspensie are avantajul de o modificare neînsemnată a ecartamentului şi a înclinării roţii în timpul 

deplasării în viraje. 

 

4.2. SCHEMA CINEMATICĂ A SUSPENSIEI ŞI MODELUL FOLOSIT PENTRU 

STUDIUL VIBRAŢIILOR DE SĂLTARE-LEGĂNARE 

 

 În fig. 4.1 este prezentat modelul unei punţi faţă motoare cu suspensie cu arcuri elicoidale, de tip 

Mc. Pherson în poziţia de echilibru.  

 S-au folosit notaţiile: 1 - masa suspendată, 2 - arc suspensie, 3 - amortizor, 4 - jantă, 5 - 

portfuzetă, 6 - axe planetare, 7 - braţ inferior, 8 - bara stabilizatoare antiruliu. 
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Fig. 4.1. Modelul suspensiei în poziţia de echilibru. 
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 Pentru simplificarea calculelor se consideră proiecţia mecanismului de suspensie în planul ZOY . 

Modelul adoptat este un model cu 4 grade de liberate. S-au folosit notaţiile: 

 C  - centrul de greutate al autovehiculului, 

  punctul de intersecţie dintre axa OZ  şi axa ce uneşte centrele roţilor, 

 0O  - punctul de intersecţie dintre axa OZ şi planul tangent la interiorul jantei, 

 *O  - punctul de intersecţie dintre axa de simetrie OZ şi sol, 

 A , 'A  - articulaţiile braţelor la caroserie, 

 *A  - punctul de intersecţie dintre axa de simetrie OZ şi axa 'AA , 

 B , 'B  - articulaţiile braţelor la portfuzete, 

 F , 'F  - centrele roţilor, 

 D , 'D  - prinderea amortizoarelor şi arcurilor pe portfuzete, 

 D
~

 - proiecţia punctului D  pe axa OF , 

 M , 'M  - punctele de prindere a barei antirului pe braţele suspensiei 

 '''' MNPMNPRR  - bara antiruliu, 

 G , 'G  - punctele de  articulaţie a barei antirului pe caroserie, 

   - unghi constructiv specific portfuzetei. 

 Se folosesc următoarele notaţii pentru parametrii geometrici constanţi: 

*0 OOz  , OCl 0 , *1 OAl  , '**2 AAAAl  , ''3 BAABl  , ''4 FBBFl  , 

'' JFFJr  , ''5 DDDDl


 , '6 AMAMl  . 

 

4.3. MODELUL DINAMIC 

 

 Pentru modelul dinamic se foloseşte reprezentarea din fig. 4.2, unde s-a notat cu: 

 z - deplasarea caroseriei faţă de poziţia de echilibru, 

   - unghiul de ruliu, 

 1 , 2  - unghiurile de rotaţie ale braţelor AB , ''BA  faţă de caroserie, 

 1z , 2z  - deplasările punctelor J , 'J , 

 1h , 2h  - denivelările căii de rulare, 

 1k , 2k  - constantele elastice ale pneurilor, 

 1c , 2c  - constantele de amortizare ale pneurilor, 

 3k , 4k  - constantele elastice ale arcurilor, 

 3c , 4c  - constantele de amortizare ale amortizoarelor suspensiei, 

 5k  - constanta elastică a barei antiruliu. 

 Pentru a obţine expresia unghiului 1  se foloseşte proiecţia pe axa OZ  a ecuaţiei vectoriale: 

JOFJBFABAAAOOO ***''*  , (4.1) 

 Pentru simplificarea expresiilor se ţine seama că deplasările  , z şi 1  sunt mici.  
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Fig. 4.2. Modelul suspensiei într-o poziţie oarecare 

 

 Se obţine astfel expresia: 

10413210 )sin()()( zrzrllllzz  , (4.2) 

din care rezultă: 

3

871
1

l

llzz 
 , (4.3) 

unde: 

 cos4327 llll ;  sin418 lll . (4.4) 

 Pentru a obţine expresia unghiului 2  se foloseşte proiecţia pe axa OZ  a ecuaţiei vectoriale: 

'*'''''''**''* JOJFFBBAAAAOOO  , (4.5) 

 În ipoteza că deplasările  , z şi 2  sunt mici, se obţine expresia: 

20423210 )sin()()( zrzrllllzz  , (4.6) 

din care rezultă: 
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3

872
2

l

llzz 
 , (4.7) 

 

4.4. ECUAŢIILE DIFERENŢIALE 

 

 Se folosesc în continuare notaţiile: 

 0m  - masa suspendată a autoturismului, 

 CJ  - momentul de inerţie al masei suspendate în raport cu axa longitudinală ce trece prin punctul C , 

 BJ  - momentul de inerţie al braţului suspensiei faţă de axa de rotaţie,  

 1m  - masa echivalentă pentru o roată, portfuzetă şi 2 două treimi din axa planetară, 

 2m  - două treimi din masa braţului suspensiei, 

 01s , 02s  - deformaţiile statice ale pneurilor, 

 03s , 04s  - deformaţiile statice ale arcurilor. 

 Pentru stabilirea ecuaţiilor diferenţiale de mişcare se folosesc ecuaţiile lui Lagrange. Va trebui 

mai întâi să realizăm o analiză cinematică.  

 Se alege XYZO0  sistem de referinţă. 

 Coordonatele punctelor: C , F , 'F , D  şi 'D  sunt date de expresiile: 

 sin0lYC ,  cos0lzrZC  (4.8) 

 cosOFYF ,  cos1 rzZF  (4.9) 

 cos'' OFYF ,  cos2' rzZF  (4.10) 

 sin*cos* DDODYD ,  cos*sin* DDODzrZD  (4.11) 

 sin*cos*' DDODYD ,  cos*sin*' DDODzrZD  (4.12) 

Vom scrie expresia energiei cinetice sub forma: 
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1
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BGGFFCCC JvvmvvmJvmE  (4.13) 

 Pentru obţinerea vitezelor se derivează în raport cu timpul relaţiile (4.8) - (4.12). Neglijând 

termenii neliniari se obţin expresiile: 

2222  
OC lzv ; 2

1
2 zvF

 ; 2
1

2 zvF
 , 2

2
2

' zvF
 ,  261

2   lzvG ,  262
2

'   lzvG  (4.14) 

care înlocuite în expresia energiei cinetice, conduce la expresia: 
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  lzlzmzzmJJlzmE BCC . (4.15) 

 Energia potenţială are expresia: 
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 Pentru obţinerea sistemului de ecuaţii diferenţiale aplicăm ecuaţiile lui Lagrange: 
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 Coordonatele generalizate kq sunt: 

11 zq  , 22 zq  ; zq 3  4q . (4.20) 

 Derivatele energiei cinetice din relaţia (4.15) au expresiile: 

 21162

1

mmzlm
z

E

dt

d C 
















; 0

1






z

EC , 

 21262

2

mmzlm
z

E

dt

d C 
















; 0

2






z

EC , 

zm
z

E

dt

d C 
 0











; 0





z

EC , 

  622621
2
00 2 lmzlmzJJlm

E

dt

d
BC

C 














; 0



 CE
. 

(4.21) 

 Derivatele parţiale ale energiei potenţiale (4.16) au expresiile: 
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(4.22) 

  Ţinând cont de relaţiile anterioare, se obţine expresia matricei de inerţie: 
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şi expresia matricei de rigiditate: 
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unde termenul 44k  are expresia: 

  2
72

3

2
6

543210044 4)(2 l
l

l
kkkmmrlmgk 













 . (4.26) 

 Pentru a obţine matricea de amortizare, se înlocuiesc în matricea de rigiditate constantele 5k  şi 

g  cu zero iar 11 ck  , 22 ck  , 33 ck   şi 44 ck  . Se obţine astfel: 

 
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C , (4.27) 

 Vectorul excitaţie  F  se deduce din ecuaţiile (4.19): 

   ThchkhchkF 0021211111
   (4.28) 

 Conform cu relaţiile (4.20), vectorul deplasare  Z  are expresia: 

   TzzzZ  21 . (4.29) 

 Sistemul de ecuaţii diferenţiale ale mişcării, ţinând cont de notaţiile: (4.24), (4.25), (4.27), (4.28) 

şi (4.29), scris sub formă matriceală, este: 

          FZKZCZM    (4.30) 

 Ecuaţia (4.30) obţinută este ecuaţia diferenţială matriceală a vibraţiilor de săltare - ruliu.  
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5. SISTEME DINAMICE 

 
5.1. INTRODUCERE 

 

 Calculul comenzii unei suspensii active presupune folosirea noţiunilor de teoria 

sistemelor dinamice. De aceea, în acest capitol, se vor prezenta noţiunile teoretice şi se vor 

realiza aplicaţii pe un sistem cu două grade de libertate. 

 Sistemul dinamic este un ansamblu de elemente ce comunică între ele. Mărimile fizice ce 

ajută la transmiterea informaţiei în sistemele tehnice se numesc semnale. 

 Variabilele unui sistem sunt: mărimi de intrare, mărimi de stare şi mărimi de ieşire.  

 Prima variabilă, mărimea de intrare, are rolul de a modifică starea sistemului. A doua 

variabilă, mărimea de stare, are rolul de a descrie starea sistemului şi a treia variabilă, 

mărimea de ieşire, are rolul de a transmite informaţia sistemului către exterior.  

 În aceast capitol am folosit două tipuri de controlere LQR (Linear Quadratic Regulator) 

și PID (Proportional Integral Derivative) acestea fiind utilizate în controlul sistemelor 

dinamice liniare.  Scopul utilizării acestor controlere este de a obţine o lege de control optimă 

asupra sistemului dinamic astfel încât oscilaţiile masei suspendate să fie minime prin 

controlul forţei de amortizare.  

 

5.2. NOŢIUNI TEORETICE 

 

 Teoria actuală a sistemelor operează cu sisteme de tip I-S-E (intrare   stare   ieşire), 

iar transferul informaţiei se face prin intermediul stării [112]:  

intrare )(tu    stare a   ieşire )(ty . 

 Un sistem dinamic se caracterizează prin faptul că ieşirea )(ty depinde de întreaga 

evoluţie internă a sistemului sub influenţa intrării )(tu  (fig. 5.1). 

 

 

Fig. 5.1. Reprezentarea unui sistem dinamic. 

 

 Un sistem continuu liniar are următoarea formă: 

       
       







uDxCy

uBxAx
, (5.1) 

prima ecuaţie este ecuaţia stării, iar cea de a doua este ecuaţia vectorului de ieşire.  

 S-au folosit notaţiile: 

    
nj
niijaA



1
1    este matricea parametrilor de stare 

    nxxxx ...21   este vectorul de stare 

    
mj
niijbB



1
1    este matricea parametrilor de intrare 

    muuuu ...21   este vectorul de intrare 

    pyyyy ...21   este vectorul de ieşire 

    
nj
piijcC



1
1    este matricea parametrilor de ieşire 
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    
kj
niijdD



1
1    este matricea parametrilor de transmisie[112] 

 Structura unui sistem definit de cele două ecuaţii, ecuaţia stării şi ecuaţia de ieşire, poate 

fi reprezentat sub următoarea formă [102]. 

 
Fig. 5.2. Schema bloc a unui sistem dinamic. 

 

 Stabilitatea este o caracteristică importantă a sistemelor dinamice, fiind una din condiţiile 

de existenţă şi funcţionalitate. Un sistem dinamic este instabil dacă nu poate realiza scopul 

pentru care a fost conceput (cel de sistem dinamic stabil).  

 Un sistem este definit ca fiind stabil dacă: 

 după aplicarea unui impuls la intrarea sistemului, mărimea de ieşire revine la valoarea 

originală, 

 orice mărime de intrare finită generează o mărime de ieşire finită [167]. 

 În domeniul stabilităţii sistemelor se utilizează două noţiuni: noţiunea de stabilitate 

internă (referitoare la starea sistemului) şi noţiunea de stabilitate externă (referitoare la ieşirea 

sistemului). 

 Un sistem este intern strict stabil dacă, starea sistemului evoluează în regim liber către 

origine: 

  0lim 


x
t

 (5.2) 

 Un sistem continuu este intern strict stabil dacă şi numai dacă toate rădăcinile 

polinomului caracteristic )det()( AIp   au partea reală negativă, adică sunt situate în 

semiplanul  

complex negativ. 

 Funcţia de transfer )(sG  a unui sistem liniar continuu este transformata Laplace )(sY  a 

funcţiei de ieşire )(ty  şi )(sU  este transformata Laplace a funcţiei de intrare )(tu . 

)(

)(
)(

sU

sY
sG  . (5.3) 

 Un sistem liniar continuu extern este strict stabil dacă şi numai dacă toţi poli funcţiei de 

transfer )(sG  a sistemului au partea reală negativă, adică sunt situaţi în semiplanul complex 

negativ. 

 

5.3. CONTROLER LQR 

 

 Regulatorul Linear Quadratic (LQR) este o variantă de reglare în care ecuaţia de stare a 

modelului este liniară, indicele de performanţă este pătratic şi condiţiile iniţiale sunt 

cunoscute [112]. LQR este o problemă de control optim pentru sistemele liniare. 

 Pentru un sistem dinamic de forma: 









0)0(

)()()(

xx

tButAxtx
, (5.6) 

unde:  
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 A este matricea de stare, 

 B este matricea de intrare, 

 )(tx este vectorul de stare, 

 )(tu este vectorul de control, 

trebuie găsit un controler )(tu  cu scopul să minimizeze indicele de performanţă: 





0

)()()()( dttRututQxtxJ TT

LQR . (5.7) 

 Primul termen din partea dreaptă a relaţiei (5.7) reprezintă eroarea, iar al doilea termen 

reprezintă consumul de energie. 

 Schema bloc a unui controler LQR este cea din fig. 5.3, unde matricea  K  are rolul de a 

minimiza indicele de performanţă, care descrie funcţia de cost a sistemului. Astfel, pentru a 

găsi o lege de control optimă pentru sistemul dinamic, semnalul de referinţă va trebuie să fie 

0)( tr . 

 

 
Fig. 5.3. Schema bloc a unui controler LQR. 

 

 Matricele Q şi R determină importanţa relativă a erorii şi a consumului de energie. 

Acestea sunt simetrice şi pozitiv definite sau semidefinite şi sunt cunoscute ca matrice 

pondere. 

 În funcţie de valorile matricelor Q  şi R , sistemul în buclă închisă va oferi un răspuns. 

De obicei valorile mari ale lui Q  înseamnă că, pentru a obţine un indice de performanţă LQRJ  

minim, starea )(tx trebuie sa aibă valoare mică.  

 Pe de altă parte valorile mari ale matricei R  înseamnă că intrarea de control )(tu  trebuie 

sa fie mică pentru a avea un LQRJ  minim. 

 Se arată prin calcul variaţional că dacă soluţia este de forma: 

)()( tKxtu   (5.8) 

atunci sistemul cu buclă închisă va avea forma: 

)()()( txBKAtx   (5.9) 

 Matricea de reacţie în acest caz este:  

PBRK T1  (5.10) 

 În relaţia (5.10) matricea P este soluţia ecuaţiei algebrice Riccati: 

01   QBPPBRPAPA T  (5.11) 
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5.4. CONTROLER PID 

 

 Metoda de control PID (Proportional Integral Derivative) a fost pentru prima oară 

propusă în anii 1940, aceasta dezvoltându-se continuu până în prezent [166].  

 PID este cel mai des controler folosit in controlul proceselor industriale, fiind folosit în 

peste 95% din cazuri.  

 Controlul PID este combinat cu funcţii secventiale, logice şi blocuri funcţionale pentru 

construcţia sistemelor automatizate [112].  

 Datorită evoluţiei tehnologiei controler PID a fost implementat cu ajutorul tuburilor 

electronice, tranzistoarelor cât şi circuitelor integrate.  

 Însă odată cu apariţia microprocesorului acest lucru a oferit posibilitatea de creare a unor 

funcţii noi cum ar fi reglarea automată sau adaptarea continuă [112].  

 Performanţa optimă a unui controler poate fi atinsă numai dacă parametrii acestuia sunt 

aleşi corect. În fig. 5.4 este reprezentată schema bloc pentru un sistem de control cu feedback. 

 

 
 

Fig. 5.4. Schema bloc pentru un sistem de control cu feedback. 

 

În fig. s-au folosit notaţiile: 

 P - procesul, 

 S - senzorul, 

 C - controlerul, 

 yr,e,u şi y- referinţele. 

 

5.4.1. DESCRIERE MOD DE FUNCŢIONARE 

 

 În buclele de control, rolul unui controler este de a influienţa sistemul de control prin 

semnal, astfel încât valoarea variabilei controlate să fie egală cu valoarea referinţei [102].  

 Controlerul PID are în componeţa lui trei elemente P, I şi D care sunt însumate pentru 

calcul semnalul de control. 

 Controlerul este caracterizat de ecuaţia: 

 

t

dip te
dt

d
kdektektu

0

)()()()(  (5.12) 

unde: 

 pk  - parametrul de reglare, Proporţional 

 ik  - parametrul de reglare, Integrat 

 dk  - parametrul de reglare, Derivat 

iar e  - eroarea = punctul de referinţă (variabila de proces). 

 Schema bloc a unui controller PID este prezentată în fig. 5.5.  
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Fig.5.5. Schema bloc a unui controler PID. 

 

 În primă fază controllerul evaluează variabilele ce trebuie controlate, apoi feedback-ul 

este comparat cu punctul de referinţă.  

 Parametrul de reglare proporţional decide reacţia pe baza erorii curente, parametrul de 

reglare integrat determină reacţia în funcţie de totalul erorilor recente. Rolul principal este de 

a elimina eroarea  în regim de echilibru, iar parametrul de reglare derivat determină reacţia 

folosind viteza cu care erorile s-au schimbat [168]. 

 Termenul proporţional evaluează magnitudinea erorilor. Răspunsul proporţional este 

modificat prin înmulţirea erorii cu o constantă. 

 Modul in care constantele pk , ik , dk  influenţează performanţa asupra procesului este 

sintetizată în tabelul 5.1. 

 

Tabelul 5.1.  

Influenţa parametrilor pk , ik , dk  asupra procesului. 

Parametrul Timp de creştere Supracreştere Timp de răspuns Eroarea 

pk  diminuare creştere influenţă redusă diminuare 

ik  diminuare creştere creştere elimină 

dk  influenţă redusă diminuare diminuare influenţă redusă 

 

 Grafic, influenţa acestor parametrii asupra performanţelor procesului, este dată în fig. 

5.6. 

 
 

Fig. 5.6.  Influenţa parametrilor pk , ik , dk  asupra procesului. 

 

 Controlerul PID. Controlerul PID este o combinaţie dintre controlerul proporţional, 

controlerul integrat şi controlerul  derivat pentru a obţine o performanţă optimă asupra 
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sistemului. Acest controlerul are o dinamică de control optimă, un răspuns rapid, dar şi o 

stabilitate mare. 

 

t

dip te
dt

d
kdektektu

0

)()()()(  . (5.16) 

 Putem să tragem următoarea concluzie: termenul de reglare pk  are rolul de modificarea 

ieşirii, termenul de reglare ik  are rolul de diminuarea erorii de stare staţionară şi termenul de 

reglare derivat are rolul de scăderea timpului de creştere . 

  

5.4.2. METODE DE REGLARE 

 

 Pentru a obţine o performanţă optimă a procesului, determinarea parametrilor de reglare 

PID este, evident, o parte crucială în cazul sistemelor de control în buclă închisă.  

 Pentru reglarea acestor parametrii s-au dezvoltat diferite metode. Indiferent de metoda 

utilizată este necesar să se urmărească elementele cheie ale controlerului: perturbaţiile de 

sarcină, sensibilitatea senzorului şi semnalele de referinţă. 

 Metode utilizate pentru reglarea unui controler PID sunt: Ziegler-Nichols, Cohen-Coon şi 

Software tools. 

 Cele mai cunoscute metode sunt cele dezvoltate de Ziegler şi Nichols [167]. Cele două 

metode propuse de  Ziegler şi Nichols ajută la reglarea controlerelor P, PI şi PID.  

 Acestea au fost prezentate în 1942, dar sunt utilizate şi astăzi ca bază de pornire pentru 

reglarea controlerelor.  

 

5.4.4. METODA BAZATĂ PE RĂSPUNS ÎN FRECVENŢĂ. 

 

Această metodă propune calcularea parametrilor pe baza caracterizării dinamice şi 

caracteristicilor sistemului de reglare.  

 Descriere procesului se face cu ajutorul a doi parametrii uK  şi uT . Cei doi parametrii se 

determină cu ajutorul unui punct de pe curba Nyquist (este o reprezentare în coordonate 

polare a funcţiei de transfer, în funcţie de variaţia frecvenţei unghiulare), acesta aflându-se la 

intersecţia curbei cu axa reală negativă. Această metodă se aplică în cazul sistemelor stabile. 

 Parametrii pentru cele 3 controlerelor obţinuţi prin metoda răspunsului în frecvenţă sunt 

prezentaţi în tabelul 3 unde ipi Tkk   și dpd Tkk  . 

 

Tabelul 5.3. 

Parametrii controlerelor la răspunsul în frecvență. 

Controler pk  iT  dT  

P  uK5.0  - - 

PI  uK4.0  uT8.0  - 

PID  uK6.0  uT5.0  uT125.0  
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6. PROIECTAREA STANDULUI EXPERIMENTAL 

 
6.1. CERINŢE DE PROIECTARE 

 

Pentru verificarea rezultatelor cercetării științifice, cu referire la efectuarea determinărilor 

experimentate privitoare la testarea suspensiilor, s-a conceput și realizat o infrastructură 

experimentală de cercetare, sub forma unui stand unitar, pornind de la următoarele cerințe: 

 caracteristicile elastice ale suspensiei, 

 condiţiile necesare pentru testarea amortizoarelor,  

 modul de control al suspensiei. 

Studiind standurile pentru încercarea suspensiilor pentru autovehicule prezentate în 

literatura de specialitate, un stand trebuie să conţină, într-o configuraţie minimală, 

următoarele elemente: 

 masa suspendată, 

 traductoare de deplasare pentru masa suspendată şi cea nesuspendată, 

 traductor  pentru măsurarea forţei de comprimare a amortizorului, 

 sistem de încărcare a masei suspendate, 

 sistem de ghidare pentru masa suspendată,  

 sistem pentru realizarea unui semnal de simulare a căii de rulare, 

 interfeţe analog digitale. 

 

6.2. PROIECTAREA SISTEMUL MECANIC 

 

 Standul experimental a fost proiectat în softul de proiectare CATIA V5, având ca schemă 

de principiu (figura 6.1.) o structură verticală de ghidare – similară mecanismului de ghidare 

al autoturismului -  formată din șase stâlpi pe 

care culisează, suspendată elastic și cu 

amortizare,  o masă, similară masei 

suspendate a autoturismului. și respectiv masa 

nesuspendată 

 Standul are în componenţă şase stâlpi 

metalici 714x714x1508 mm realizaţi din 

cornier 50x50x4mm, fixați la partea inferioara 

prin sudată pe o talpă  cu dimensiunile 

150x50x8mm pentru a putea fi fixaţi in podea 

(figura 6.2).  

 
Fig. 6.2. Vedere de sus a stâlpului. 

 

  

 

Talpa pentru fixare este prevăzută cu două găuri de trecere pentru şuruburi M16. Fixarea 

stâlpilor în podea s-a realizat cu ajutorul ancorelor metalice din fig. 6.3. 

Masa 

suspendată 

Masa 

nesuspendată 

Mecanism de 

ghidare (stâlpi) 

Fig. 6.1. Schema de principiu a standului 

experimental 
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   Cele două mase, suspendată și nesuspendată,  s-au materializat prin două cărucioare (fig. 

6.4), realizate printr-o construcţie sudată din cornier 50x50x4mm si platbandă 50x4mm, cu 

gabarit de  500x500mm.  

 

                     
                 Fig. 6.3. Ancoră metalică.                          Fig. 6.4. Cărucior masă 

suspendată/nesuspendată. 

 

Cărucioarele culisează pe verticală (pe cei 

şase stâlpi) cu ajutorul mecanismului de ghidare 

cu role prezentat în fig. 6.5, format din  două role, 

o platbandă cu dimensiunea 150x50x4mm şi un 

şurub M10 prevăzut cu piulițe de reglaj.  

 Role au un diametru de Ø40mm și sunt fixate 

pe platbanda cu ajutorul a patru şuruburi M5 

fiecare. Şurubul de M10 are rolul de fixare al 

mecanismului de cărucior, dar şi rol de reglare a 

distanţei dintre cărucior si stâlp prin intermediul 

celor două piuliţe  

 

6.3. PROIECTAREA SISTEMUL DE ANTRENARE 

 

 Conform calculelor efectuate a rezultat puterea motorului electric necesar antrenării 

sistemului mecanic. Acesta este un motor electric trifazat cu puterea de 3 kW prevăzut cu un 

reductor melcat cu raportul de demultiplicare a turaţiei 1:25.  

 Motorul electric se alimentează din reţeaua trifazată a laboratorului.  

 Cablurile electrice de legătură sunt cabluri de cupru multifilar cu patru fire, fiecare fir 

având diametrul de 3,5mm. 

 Din datele de catalog pentru motorul electric se reţin următoarele: 

 tip:1000LB, 

 putere: 3kW, 

 turaţia de sincronism: 1500 rot/min la o frecvenţă de 50Hz, 

 turaţia în sarcină: 1407 rot/min. 

 Datele de catalog pentru reductorul melcat sunt: 

 tip: BOX090, 

 reducere raport (i): 1:25, 

 viteză de intrare: 1500 rot/min, 

 viteză de ieşire: 60 rot/min. 

 Motorul se fixează cu ajutorul a patru şuruburi M14 pe flanşa reductorului.  

 Reductorul este aşezat şi fixat cu ajutorul a patru şuruburi de M14 pe patru cadre 

metalice în formă de Z, realizate prin ansamblu sudat din platbandă de 50x8mm.  

 Fiecare cadru este fixat în podea cu ajutorul ancorelor metalice prevăzute cu şurub M16. 

 Dimensiunile de gabarit ale ansamblul motor redactor sunt prezentate în fig. 6.6. 

 

Fig. 6.5. Mecanism de ghidare  cu 

role 

Role 
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a) vedere din lateral                           b) vedere din faţă 

 

Fig. 6.6. Dimensiunile de catalog ale ansamblului motor electric – reductor melcat. 

 

 Arborele care preia fluxul de putere de la reductor şi îl transmite sistemului mecanic prin 

intermediul celor două came, este îmbinat cu reductorul cu ajutorul unei pene având 

dimensiunea 40x10x7,5mm. Susţinerea şi ghidarea arborelui se face cu ajutorul a două lagăre 

cu rulmenţi radiali-axiali. Diametrul arborelui este de 35mm.  

 

 

6.4. PROIECTAREA SISTEMUL DE VARIAŢIE  

A TURAŢIEI MOTORULUI ELECTRIC 

 

 Simularea regimului de viteză variabil al 

autoturismului, este realizată prin variaţia turaţiei motorului 

electric,  cu ajutorul unui modul de comandă, (fig. 6.7), tip  

SV008IG5A-1, modul permite modificarea turaţiei 

motorului electric prin variaţia frecvenţei.  

 Pentru o funcţionare corectă se introduc în modulul de 

comandă datele pentru: tensiunea de alimentare a motorului 

electric, turaţie maximă şi putere maximă a acestuia.  

 Turaţia se modifică prin intermediul unui 

potenţiometru sau prin intermediul calculatorului cu 

ajutorului unui program dedicat.  

 Modulul de comandă, siguranţa electrică, comutatorul 

pentru schimbarea sensului de rotire şi potenţiometru 

pentru modificarea turaţiei motorului electric sunt fixate pe o placa din policarbonat cu 

dimensiunea 500x250x4mm.  

 

6.5.  PROIECTAREA CAMELOR DIN COMPONENŢA STANDULUI. 

 

6.5.1. CERINŢE DE PROIECTARE 

 

 În continuare se vor proiecta camele a două mecanisme cu camă de rotaţie şi tachet de 

translaţie. Ambele mecanisme vor fi antrenate de acelaşi sistem mecanic: motor electric - 

Fig. 6.7.  Modul de 

comandă SV008IG5A-1. 
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reductor, ansamblul fiind prevăzut cu un modul electronic de controlul al turaţiei motorului 

electric. În acest fel, pe acelaşi stand, se pot face mai multe tipuri de experimente doar prin 

schimbarea camei. 

 Pentru un  experiment se montează cama respectivă şi tachetul cu rolă. 

 Se pot proiecta came pentru orice lege de deplasare a tachetului, acesta transmiţând mai 

apoi mişcarea ansamblului mecanic. 

 Primul mecanism cu camă este folosit pentru deplasarea masei suspendate, iar al doilea 

mecanism cu camă este pentru deplasarea amortizorului în vederea ridicării experimentale a 

caracteristicii amortizorului funcţie de valoarea constantei de amortizare. 

 Pentru că în aplicaţiile numerice forţa de excitaţie este o forţă armonică, s-a optat pentru 

o lege sinusoidală de deplasare a ansamblului mecanic. Astfel, se rezolvă o problemă de 

sinteză de camă de rotaţie şi tachet de translaţie. 

 Pentru un gabarit redus al camei s-a optat pentru un tachet de translaţie cu rolă. 

 Pentru ridicarea experimentală a caracteristicii amortizorului s-a optat tot pentru un 

mecanism cu camă de rotaţie şi tachet de translaţie cu rolă.  

 Dacă legea de deplasare a amortizorului este liniară se alege o lege de deplasare liniară a 

tachetului mecanismului cu camă de rotaţie şi tachet cu rolă. 

 Într-o problemă de sinteză de camă se cunosc: legea de deplasarea a tachetului, forma şi 

tipul tachetului şi raza cercului de bază.  

 De aceea se vor proiecta, într-o primă fază, cele două legi de deplasare. 

 

6.5.2. PROIECTAREA LEGILOR DE DEPLASARE 

 

6.5.2.1. Legea de deplasare sinusoidală 

 

 Legea de deplasare a tachetului )( ss  va fi o lege sinusoidală şi se obţine pornind de la 

expresia acceleraţiei reduse: 

)(sin
2

2

iii cb
d

sd



, 4..1i . (6.1) 

unde: ib , ic  sunt constante ce se determină din condiţiile de capăt,   este unghiul curent, iar 

i  este unghiul ce defineşte o fază a mişcării (fig. 6.8). 

 

h







A

O

B

C D

1

2

3



s

 
Fig. 6.8. Fazele de mişcare ale tachetului. 

 

 Se cunosc valorile pentru: h , 1 , 2 , 3  şi se determină, pentru fiecare fază a mişcării, 

expresiile: acceleraţiei reduse, vitezei reduse, a deplasării şi mai apoi expresiile constantelor 

de integrare. 

 Pentru faza de urcare OA  expresia acceleraţiei reduse este: 
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


112

2

sin cb
d

sd
. (6.2) 

Prin integrare rezultă expresia vitezei reduse: 

11

1

1 cos dc
c

b

d

ds



, (6.3) 

şi a deplasării: 

1112
1

1 sin edc
c

b
s  . (6.4) 

 Punând condiţiile: 

 în O : 

0s , 0
d

ds
, 0

2

2


d

sd
. (6.5) 

 şi în A: 

hs  , 0
d

ds
, 0

2

2


d

sd
. (6.6) 

se obţin valorile constantelor, care înlocuite în relaţiile (6.2), (6.3) şi (6.4), conduc la 

expresiile: 

                                              
1

2
1

2

2 2
sin

2











h

d

sd
, 

                                              











11

2
cos1







h

d

ds
, pentru  1,0   

                                               























11

2
sin2

2

h
s . 

(6.7) 

 Pentru faza AB  de staţionare la înălţime maximă, se obţin expresiile: 

0
2

2


d

sd
, 

0
d

ds
, pentru  21,  

hs  . 

(6.8) 

 Pentru faza BC  de coborâre,  expresia acceleraţiei reduse este: 

)(sin 3222

2




cb
d

sd
. (6.9) 

6.5.2.2. Legea de deplasare liniară 
 

 Legea liniară de deplasare a tachetului )( ss  este reprezentată în fig. 6.9.  Alegem 

această lege de deplasare pentru a se obţine o viteză liniară constantă de deplasare a 

amortizorului. 
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Fig. 6.9. Legea de mişcare liniară a tachetului. 

 

 Această lege de mişcare se foloseşte doar în cazul vitezelor unghiulare mici. Pe cursa de 

ridicare şi coborâre viteza fiind constantă, acceleraţia va avea salturi, teoretic, către infinit. 

 Ca şi în cazul anterior se cunosc valorile pentru: h , 1 , 2 , 3  şi se determină, pentru 

fiecare fază a mişcării, expresiile constantelor de integrare şi mai apoi expresiile vitezelor 

reduse. 

 Pentru faza de urcare OA  expresia deplasării este de forma: 

 1bs . (6.14) 

 Punând condiţia ca în A  deplasare să fie hs   se obţine valoarea constatei 1b : 

1

1



h

b . (6.15) 

 Expresiile deplasării s  şi a vitezei reduse, pe cursa de ridicare sunt:  





1

h
s ,  

1




h

d

ds
, pentru  1,0  . (6.16) 

 Pentru faza AB  de staţionare la înălţime maximă, se obţin expresiile: 

hs  , 0
d

ds
, pentru  21, . (6.17) 

 Pentru faza BC  de coborâre,  expresia deplasării este de forma: 

22 cbs  . (6.18) 

 În mod asemănător, punând condiţiile de capăt, se obţin valorile constatelor 2b  şi 2c , şi, 

în final expresiile: 

23

3)(






h
s , 

23 






h

d

ds
, pentru  32 , . (6.19) 

 Pentru faza CD  de staţionare pe cercul de bază se obţin expresiile: 

0s , 0
2

2


d

sd
, pentru   2,3 . (6.20) 
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7.  DETERMINĂRI EXPERIMENTALE 

 
7.1. INTRODUCERE 

 

 Standul descris în capitol anterior a fost proiectat pentru studiul suspensiei active ce are 

ca element activ amortizorul. 

 Determinările experimentale se realizează prin încărcarea standului cu două mase 

m 140kg respectiv m 202kg, iar ca excitaţie se foloseşte un semnal sinusoidal ce este 

transmis prin intermediul unei came la diferite turaţii. 

 Testele experimentale realizate mai au ca scop determinarea coeficienţilor de amortizare 

şi  realizarea unui sistem mecatronic, astfel încât amortizorul să poată fi comandat electronic, 

pe baza informaţiilor primite de la senzori. 

 

7.2. LANŢUL DE MĂSURĂ 

 

7.2.1. DESCRIEREA LANŢULUI DE MĂSURĂ 

 

 În fig. 7.1 este prezentată schema bloc a standului realizat pentru determinările 

experimentale 

 

MS

TF

DVar

AV

PA

A
C

CA

M

TD

RA

RD

PA

PA

1

2

SAP PC

R ME

9
0

Var

CE

 
 

Fig. 7.1. Schema bloc a standului. 

 

 Standul din fig. 7.1 are în componenţă următoarele elemente: 
 MS - masa suspendată, 

 TF - traductor de forţă 

 TD - traductor de deplasare, 

 CE - camă excitaţie, 

 R - reductor, 

 ME - motor electric de antrenare a camei de excitaţie, 

 VAR - variator de turaţie, 

 AV - amortizor ce are constanta de amortizare variabilă, 

 Dvar - dispozitiv de modificare a constantei de amortizare, 
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 A - arc, 

 PA - pernă aer, 

 C - compresor, 

 M - manometru, 

 RA - robinet admisie aer, 

 RD - robinet descărcare aer, 

 CA - conductă flexibilă aer, 

 PA1, PA2 - preamplificatoare semnal, 

 SAP - sistem de achiziţie date, 

 PC - calculator cu soft de prelucrarea datelor.  

 Așa cum se prezintă în fig. 7.1, motorul electric ME acţionează reductorul R, iar acesta 

prin intermediul unui ax transmite fluxul de putere către cama de excitaţie CE.  

 Turaţia motorul este stabilită de variatorul de turație VAR. Amortizorul are în 

componenţa sa arcul A, un dispozitiv de modificare al constantei de amortizare și perna de aer 

PA ce face legătura între masa suspendata MS și camă. De asemenea legătura dintre amortizor 

și camă re realizează şi prin intermediul unui rulment radial axial. 

 Presiunea din amortizor este asigură de aerul produs de compresorul C, iar legătură se 

face prin intermediul conductei flexibile CA. Valoarea presiunii din instalație este verificată 

cu manometrul M. Rolul robineților RA și RD este de a încărca și descărca instalația cu aer.  

 Traductorul TF măsoară forța dintre amortizor și masa suspendată, iar traductorul TD 

măsoară deplasarea masei suspendate. Preamplificatoarele PA1 și PA2 transmit datele 

obținute de la traductoare către sistemul de achiziție date. 

 În continuare vom prezenta datele tehnice ale sistemului de măsură. 

 Traductorul de forţă din fig. 7.2 este utilizat pentru măsurarea forţei ce apare în sistem 

(forţa de dintre amortizor şi masa suspendată) şi este montat pe stand cu ajutorul a două plăci 

metalice ca în fig. 7.3. 

 Acest traductor face parte din seria de traductoare de forţă rezistive cu mărci 

tensometrice cuplate in punte Wheatstone şi este folosit pentru măsurarea forţelor statice şi 

dinamice, având clasa de precizie 0.2 %. Traductorul poate fi utilizat la compresiune şi la 

tracţiune. 

 

          
 

          Fig. 7.2. Traductor de forţă U3.               Fig. 7.3.Traductor de forţă U3 montat pe 

stand. 

 

 Conexiunile traductorului de forţă sunt prezentate în fig. 7.4. 
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Fig. 7.4. Schema de atribuire a pinilor pentru traductor de forţă U3. 

 Principalele datele tehnice sunt prezentate in tabelul 7.1. 
 

Tabelul 7.1. 

Datele tehnice ale traductorului de forţă. 
 

Tip   U3 

Forţa nominală 
nomF  kN 100 

Clasa de precizie   0.2 

Sensibilitate nominală 
nomC  mV/V 2 

Deviaţia de liniaritate la forţă de compresiune 
lind  % <0.2 

Deviaţia de liniaritate la forţă de tracţiune 
lind  % <0.2 

Efectul excentricităţii la 1 mm 
Ed  % 1.0  

Efectul forţelor transversale 
Qd  % 2.0  

Rezistenta de intrare 
eR    >345 

Rezistenta de ieşire 
aR    300-400 

Tensiunea de excitaţie de referinţă 
refU  V 5 

Domeniul de funcţionare al excitaţiei 
GTUB .  V 0.5 bis 12 

Temperatura de referinţă 
reft  C  +23 

Frecvenţa de rezonanţă fundamentală 
Gf  kHz 7.25 

Greutate  kg app. 2.5 

Grad de protecţie conform DIN EN60529   IP65 

Lungime cablu, conexiune cu şase fire  m 3 

 

 Preamplificatorul pentru traductorul de forţă este ADAM3016. Acesta  este echipat cu un 

modul de alimentare a punţii Wheatstone, un convertor DC-DC şi 3 rezistente semireglabile 

(ZERO, SPAN, EXCI) pentru a calibra domeniul de intrare/ieşire şi tensiunea de excitare.  

 Schema bloc pentru preamplificatorul ADAM3016  este prezentata in fig. 7.5. 
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+  

Fig. 7.5. Schema bloc a preamplificatorului ADAM301.  

 

 În fig. 7.6. este prezentat modulul preamplificatorului tip ADAM3016 şi conexiunile 

efectuate în vederea montării pe stand. 

 

 
 

Fig. 7.6. Preamplificator ADAM3016 montat pe stand. 

 

 Datele tehnice ale preamplificatorului tip ADAM3016  sunt: 

Specificaţii de tensiune 

 Intrarea electrică: mV10 , mV20 , mV30 , mV40 , mV50 , 

 Tensiunea de excitare: 1~10 VDC (60 mA max) . 

Ieşire 

 Tensiune de ieşire:  

 Bipolar: V5 , V10  

 Unipolar: 0~10 V 

 Impedanţa: <50W 

 Curentul de ieşire: 
 Curent: 0~20mA 

 Rezistenţa de sarcina: 0 ~ 500 . 

 Pentru măsurarea deplasării masei suspendate s-a folosit un senzor de deplasare inductiv 

model WA200. S-a optat pentru acest senzor deoarece este compact, are rezistentă termică 

bună, durată de viaţă lungă datorită rezistenţei la accelerare. 

 În fig. 7.7 este prezentat senzorulWA200, iar în fig. 7.8 modul de prindere al acestuia pe 

stand. 
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                     Fig. 7.7. Senzor WA200                                   Fig. 7.8. Senzor WA200 montat 

pe stand. 

 

 Datele tehnice sunt prezentate in tabelul 7.2. 

 

Tabelul 7.2. 

Datele tehnice ale senzorului WA200. 

Tip  WA200 

Deplasarea nominală mm 0...200 

Sensibilitate nominală mV/V 80 

Toleranţă la sensibilitate % 1  

Toleranţă punct zero mV/V 8  

Abaterea de liniaritate %   2.0 la   1.0  

Interval de temperatură nominală C  -20...+80 

Rezistenţă de intrare   %10350  

Rezistenta de ieşire   %10680  

Tensiunea nominală de alimentare V 2.5 

Acceleraţie maximă admisă m/s
2
 2500 

Presiune admisibilă maximă bar 350 

 

 Preamplificator pentru traductorul de deplasare s-a folosit preamplificatorul WA-

Electronics din fig. 7.9. În fig. 7.10 se prezintă modul în care este montat preamplificatorul pe 

stand.  
 

 

       
 

       Fig. 7.9. Preamplificator WA-Electronics .                 Fig. 7.10 . WA-Electronics montat 

pe stand. 

 

 În fig. 7.11 este prezentata schema bloc de atribuire a pinilor preamplificatorul WA-

Electronics. 
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Fig. 7.11. Schema bloc de atribuire a pinilor pentru preamplificator WA-Electronic. 

 

 Datele tehnice ale preamplificator WA-Electronic sunt prezentate in tabelul 7.3. 

 

Tabelul 7.3. 

Datele tehnice ale preamplificator WA-Electronic. 

Tip  WA200 

Deplasarea nominală mm 0...200 

Intervalul nominal de ieşire V 9.5(0.5...10) 

Toleranţa mărimii de ieşire % 5.0  

Abaterea de liniaritate % 2.0  

Interval de temperatură nominală C  -20...+60 

Interval de temperatură de funcţionare C  -20...+70 

Tensiunea de alimentare V 15...30 

Rezistenţa de ieşire k  10  

Consum curent mA 45 

Puterea maxima absorbita W 1.5 

Lungimea cablului dintre senzor şi modul electronic m 3...20 

Lungimea cablului între modulul electronic şi evaluatorul m 3...50 

  

 În fig. 7.12. se prezintă o vedere generală a standului, iar in fig. 7.13 o imagine a lanţului 

de măsură .  
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Fig. 7.12. Standul experimental.                              Fig. 7.13. Lanţul de măsură. 

 

7.2.2. CALIBRAREA LANŢULUI DE MĂSURĂ 

 

 Tipurile de calibrare utilizate pentru determinările experimentale sunt de două feluri:  

 calibrare externă  când sistemul se încarcă cu mărime cunoscută 

şi  

 calibrare internă când se cunosc caracteristicile interne ale traductorului. 

 În fig. 7.14 este prezentată schema bloc a lanţului de măsură realizat. 

 

 
Fig. 7.14. Schema bloc a lanţului de măsură. 

 

 Prelucrarea datelor se face cu sistemul pentru achiziţie şi prelucrarea datelor din dotarea 

laboratorului de vibraţii din cadrul centrului de cercetare Ingineria Autovehiculelor, 
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Soundbook şi softul Samurai, soft specializat în achiziţia şi prelucrarea semnalelor digitale şi 

analogice.  

 Pentru calibrarea traductorului de forţă, standul s-a încărcat progresiv cu greutăţii pană la 

greutatea de 202.2 kg şi după realizarea unei medii s-a introdus în softul Samurai factorul de 

corecţie al forţei.  

 Calibrarea traductorului de deplasare s-a realizat cu ajutorul unei rigle gradate şi a unui 

şubler.  

 

7.3. PROIECTAREA UNUI SISTEM MECATRONIC PENTRU COMANDA 

AMORTIZORULUI 

 

7.3.1. PREZENTARE GENERALĂ A SISTEMULUI 

 

 Pentru comanda amortizorului s-a proiectat un sistem mecatronic cu posibilitatea de a 

schimba valoarea constantei de amortizare a amortizorului cu scopul de a îmbunătăţii 

confortul pasagerilor şi stabilitatea autovehiculului în funcţie de datele primite de la senzori. 

 În fig. 7.24 este prezentat sistemul. Acesta este alcătuit dintr-o placă de procesare 

Arduino Uno, o placă pentru comanda motorului Adafruit Shield, un motor de tip pas cu pas, 

alimentator de curent continuu pentru alimentarea plăcii de procesare, laptop şi cablu USB. 

 

 
 

Fig. 7.24. Sistem mecatronic pentru comanda amortizorului. 

 

7.3.2. ELEMENTELE DIN COMPONENŢA SISTEMULUI MECATRONIC 

 

 Placa de dezvoltare este o placă Arduino open-source realizată pe baza 

microcontrolerului ATmega328P ce include un soft şi un hardware flexibil, simplu şi uşor de 

folosit. 

  Răspunzând la senzori şi intrări, Arduino este capabil să interacţioneze cu o gamă largă 

de ieşiri cum ar fi LED-uri, motoare şi afişaje. 

 Una dintre cele mai populare plăcii Arduino este Arduino UNO. Aceasta are paisprezece 

pini de intrare/ieşire digitali, dintre care şase pot fi utilizaţi ca ieşiri PWM, şase intrări 

analogice, un rezonator ceramic de 16MHz, o conexiune USB, o mufă de alimentare, un antet 

ICSP şi un buton de resetare. 

 Arduino UNO poate fi alimentat prin conexiunea USB sau cu o sursă de alimentare 

externă.  Sursa de alimentare este selectată automat. Alimentarea externă (non-USB) poate 

proveni de la un adaptor AC-DC sau de la o baterie. 

 Fiecare dintre cei paisprezece pini digitali, poate fi folosit ca intrare sau ieşire folosind 

funcţiile pinModel(), digitalWrite() şi digitalRead(), acestea funcţionează la o tensiune de 5V.  

 Placa de procesare Arduino UNO poate fi poate fi programată cu un software Arduino 

care este similar cu limbajul de programare C++. 
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 În fig. 7.25 este prezentata placa de procesare Arduino Uno. 
 

 
 

Fig. 7.25. Placa de procesare Arduino Uno. 

 

 Specificaţiile plăcii de procesare Arduino UNO sunt specificate în tabelul 7.7. 

 

Tabelul 7.7. 

Specificaţiile plăcii de procesare Arduino UNO. 

Microcontroler ATmega328 

Tensiune de lucru 5V 

Tensiune de intrare (recomandat) 7-12V 

Tensiune de intrare(limită) 6-20V 

Pini digitali 14(6 PWM output) 

Pini analogici 6 

Intensitate de ieşire 40mA 

Intensitate de ieşire  50mA 

Flash Memory 32 kb (ATmega328P) 0,5kb pentru bootloader 

SRAM 2kb (ATmega328P) 

EEPROM 1kb (ATmega328P) 

Clock speed  16Mhz 

 

 Pentru controlul motorului pas cu pas s-a folosit o placă Adafruit Shield la care se pot 

conecta 4 motoare de curent continuu cu schimbare de sens sau 2 motoare de tip  pas cu pas 

unipolar sau bipolar.  

 Aceasta placă dispune de doi conectori pentru o tensiune de 5V,  patru punţi de tip H, 

realizate cu integrate de tip L293D capabile să furnizeze un curent de  0,6A pe punte (maxim 

1,2A) fiecare punte putând fi alimentată cu tensiune între 4,5V şi 25V. Există posibilitatea 

conectării motoarelor cu fire cuprinse între 10-22AWG, un buton de resetare în partea 

superioară a plăcii şi două blocuri terminale pentru tensiunii externe acestea putând fi utilizate 

pentru alimentarea motoarelor . 

 În fig. 7.26 este prezentată placa pentru controlul motorului Adafruit Shield. 
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Fig. 7.26. Placa Adafruit Shield. 

 

 Motorul folosit este de tip pas cu pas  produs de firma Mitsumi model M42SP4, 

dimensiunile acestuia fiind prezentate în fig. 7.27. 

 Motorul este conectat la placa Adafruit Shield prin intermediu a patru fire, fiind alimentat 

cu o tensiune de curent continuu de 24V. Numărul de faze este patru, iar unghiul de rotaţie 

este de 3.75˚/pas. Acesta se va monta în partea superioară a amortizorului, unde amortizorul 

este prevăzut cu un mecanism ce are proprietatea de a schimba valoarea constantei de 

amortizare. 

 

 
Fig. 7.27. Dimensiunile din catalog ale motorului electric. 

 

 Codul sursă este conceput să modifice valoarea constantei de amortizare al amortizorului 

pentru a avea trei tipuri de suspensie: o suspensie cu un constanta de amortizare tare, o 

suspensie cu un constanta de amortizare medie şi o suspensie cu un constanta de amortizare 

slabă.  

 Prima parte a codului sursa este a adaugă librăria AFMotor.h compatibila cu placa pentru 

comanda motorului şi setarea motorului pe portul doi al plăcii Adafruit Shield specificând 

numărul de paşi pentru o rotaţie completă,96.  

 Funcţia setup() setează portserialul plăcii Arduino Uno să lucreze la viteză de 9600 

biţi/sec şi viteza de rotaţie a motorului, aceasta fiind setată implicit la un procent de 25% din 

viteza totală a motorului,  cu posibilitatea de a o putea modifica în funcţie de nevoie.  

 În funcţia loop() sunt definite condiţiile prin care sunt alese valorile constantei de 

amortizare în funcţie de datele primate de la senzori 
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8. CONCLUZII 
 

8.1. CONCLUZII ȘI CONTRIBUȚII ORIGINALE 

 

 Teza de doctorat Cercetări asupra suspensiilor active - studiu de caz: automobile a avut 

ca obiectiv identificarea şi validarea dinamică a unui sistem de suspensie activă. 

 Pentru atingerea obiectivelor propuse a fost realizat un studiu care a constat printr-o serie 

de cercetări teoretice, studii numerice, dar şi cercetări experimentale având următoarea 

structură: 

  Cercetările teoretice au constat în: 

 realizarea unei clasificări a suspensiilor autovehiculelor din punct de vedere 

construcţie; 

 identificarea tipurilor de suspensii folosite în prezent pe autovehicule; 

 identificarea şi clasificarea amortizoarelor folosite în sistemele de suspensii 

semi-active şi active; 

 descrierea controlului suspensiilor semi-active; 

 clasificarea suspensiilor active în funcţie de elementul activ folosit; 

 studiu vibraţiilor automobilului pe model cu 2 grade de libertate folosite în 

aprecierea confortului şi stabilitatea autovehiculului în circulaţie; 

 determinarea ecuaţiilor diferenţiale de mişcare ale vibraţiilor de săltare pe modelul 

sfert de automobil; 

 determinarea ecuaţiilor diferenţiale de mişcarea ale vibraţiilor de cuplate săltare 

tangaj pe modelul jumătate de automobil; 

 determinarea ecuaţiilor diferenţiale de mişcarea ale vibraţiilor săltare-legănare pe 

modelul jumătate de automobil; 

 studiul vibraţiilor privind răspunsul sistemelor la excitaţii armonice şi aleatoare; 

 realizarea modelelor de simulare în Simulink pentru studiul vibraţiilor de săltare, 

săltare tangaj  şi săltare legănare; 

 studiul vibraţiilor automobilului pe model cu 4 grade de libertate pe modelul 

jumătate de automobil cu suspensii independente şi cu punte rigidă spate; 

 studiul vibraţiilor automobilului de săltare legănare ţinând cont de barele antiruliu; 

 proiectarea unui controler PID si LQR pentru sistemul de suspensie activ şi 

compararea acestuia cu sistem pasiv utilizând softul Simulink; 

 realizarea unor programe în Matlab pentru simularea numerică a suspensiilor; 

Cercetările experimentale au constat în: 

 proiectarea şi realizarea unui stand pentru studiul dinamic al unui sistem de suspensie 

activă; 

 proiectarea şi realizarea schemei electrice pentru antrenarea motorului electric; 

 proiectarea şi realizarea unei came sinusoidale ce simulează neregularităţile 

drumului; 

 programarea modulului de comandă pentru motorul trifazat; 
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 realizarea lanţului de măsură utilizat în determinările experimentale; 

 stabilirea metodologiei de încercare în vederea simulării pe stand a 

comportamentului dinamic al sistemului de suspensie activ; 

  realizarea unui model în Simulink pentru simularea funcţionării standului; 

 prelucrarea datelor experimentale cu ajutorul soft-lui Matlab; 

 realizarea unui sistem mecatronic cu ajutorul plăcii de dezvoltare Arduino uno 

pentru comanda amortizorului. 

 Contribuţii originale: 

 În cadrul cercetărilor teoretice, prin simulare şi determinările experimentale ce au fost 

desfăşurate pe parcursul tezei de doctorat au fost aduse o serie de contribuţii personale: 

 clasificarea tipurilor de suspensii în funcţie de mecanismului de ghidare al roților, 

tipul elementului elastic și tipul caracteristiciilor elastice și de amortizare;   

 studiul vibraţiilor automobilului pe modele cu două grade de libertate pentru 

sistemul de suspensie pasiv; 

 realizarea de programe în MatLab pentru studiul vibrațiilor pe modele cu 2 grade 

de libertate pentru a determina: pulsaţiile proprii, factorii de amplificare ai 

deplasărilor şi forţelor în cazul excitaţiilor armonice, valorile eficace ale 

deplasărilor şi forţelor în cazul excitaţiilor aleatoare; 

 realizarea de scheme bloc în Simulink pentru studiul vibrațiilor de săltare, cuplare 

săltare-tangaj și decuplare săltare-legănare pe modele cu 2 grade de libertate;  

 realizarea de programe în MatLab pentru studiul vibrațiilor pe modele cu 4 grade 

de libertate; 

 realizarea punţi faţă motoare cu suspensie cu arcuri elicoidale, de tip Mc. Pherson 

în AutoCAD 

 studiul comparativ al sistemului de suspensie activ, folosind controlerele PID şi 

LQR, cu sistemul de suspensie pasiv pe un model cu două grade de libertate 

utilizând  softul de simulare Simulink; 

 stabilirea cerinţelor de proiectare, alegerea puterii motorului şi a reductorului 

pentru realizarea constructivă a unui stand experimental; 

 determinarea profilului sinusoidal al camei şi realizarea acesteia cu  programe 

CNC concepute de autor în soft-ul Catia V5; 

 determinarea profilului liniar al camei şi realizarea acesteia cu  programe CNC 

concepute de autor în soft-ul Catia V5; 

 modelarea cu solide în AutoCAD pentru obținerea proprietăților geometrice ale 

camelor; 

 proiectarea unui stand în soft-ul de proiectare Catia V5 pentru studiul dinamicii 

unui sistem de suspensie activ; 

 proiectarea unui sistem de excitaţie pentru stand ce simulează neregularităţile 

drumului, acesta fiind alcătuit dintr-un motor trifazat cu puterea de 3 kW, reductor 

melcat şi o camă cu profil sinusoidal; 
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 realizarea şi asamblarea standului de încercări în laboratorului de Vibraţii şi 

zgomot din cadrul Universităţii din Piteşti; 

 stabilirea mărimilor ce vor fi determinate experimental şi metodologia încercării; 

 programarea modului electronic de comandă a motorului electric trifazat ce 

asigură variația turației motorului; 

 calibrarea traductorului de forţă utilizat pentru măsurarea forţei; 

 realizarea unui lanţ de măsură format din: traductor de forţă U3  amplificator 

ADAM3016  sistem de achiziţie integrat Sound Book  soft de analiză 

Samurai, lanţ de măsură ce permite obţinerea de date pentru forţă, memorarea 

acestora şi scrierea valorilor în fişiere text; 

 realizarea unui lanţ de măsură format din: traductor de deplasare WA200  

amplificator WA-Electronics  sistem de achiziţie integrat Sound Booksoft de 

analiză Samurai; acest lanţ de măsură permite obţinerea de date pentru forţă, 

memorarea acestora şi scrierea valorilor în fişiere text; 

 realizarea unui program în MatLab pentru prelucrarea datelor obţinute din 

determinările experimentale şi compararea acestora cu datele teoretice obţinute din 

modelul Simulink; 

 realizarea diagramelor în MatLab pentru deplasarea masei suspendate; 

 realizarea a 18 determinări experimentale ce constau în încărcarea standului cu 

două mase  kgm 1401  respectiv kgm 2022  ; s-au utilizat trei valori pentru 

constantele de amortizare ale amortizorului (valori ce au fost obţinute din 

determinările experimentale) şi trei valori pentru frecvenţe de lucru (f = 0,1Hz, f = 

0,2Hz şi f = 0,3Hz); 

 interpretarea rezultatelor obţinute în urma determinărilor experimentale şi 

compararea acestora cu modelul teoretic; 

 stabilirea pentru fiecare determinare experimentală a concluziilor; 

 realizarea unui sistem mecatronic pentru comanda amortizorului pe baza celor trei 

coeficienţi de amortizare determinaţi experimental; 

 realizarea unui program in mediul Arduino pentru programarea plăcii Arduino 

UNO; 

 validarea modelului matematic în urma determinărilor experimentale. 

 

8.2. DIRECȚII VIITOARE DE CERECTARE 

 

Pentru realizarea acestei lucrări de doctorat, autorul şi-a adus contribuţia la identificarea 

unor metode şi mijloace pentru validarea unui model teoretic pentru care s-a proiectat şi 

realizat un stand experimental care să demonstreze eficienţa unui sistem de suspensie activă. 

Autorul îşi propune continuarea acestor cercetări, stabilind următoarele direcţii care sunt 

considerate a fi de perspectivă. 
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Pentru standul de încercări realizat în cadrul laboratorului de vibraţii din cadrul centrului 

de cercetare Ingineria Autovehiculelor se propun în continuare cercetări experimentale 

privind: 

 teste pe diferite tipuri de drum (asfalt, drum neasfaltat, drum cu denivelări) pentru a 

evalua capacitatea suspensie de a se adapta la diferite condiţii de drum; 

 teste cu sarcini repartizate diferit  pentru a evalua cum se comportă suspensia  în 

condiţii de încărcare diferită; 

 teste de durabilitate şi fiabilitate pentru a evalua cât de mult poate funcţiona suspensia 

fară întreţinere sau defecţiuni; 

 teste de control al vehiculului la frânare bruscă sau viraje la viteze mari; 

 teste folosind amortizoare hidraulice sau electrice; 

 realizarea unor modele în simulink pentru sistemele de suspensie full car; 

 înlocuirea camei sinusoidale cu un actuator hidraulic să producă diferite tipuri de 

semnale de excitaţii; 

 dezvoltarea de modele matematice, care să cuprindă în ecuaţiile matematice şi forţele 

de frecare care apar în sistemul de suspensie pentru a studia impactul asupara masei 

suspendate; 

 crearea unui sistem mecatronic pentru controlul presiunii din amortizor. 
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