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CAP. 1. INTRODUCERE

1.1. Importanta temei studiate

Principalele gaze cu efect de sera in atmosfera Pamantului sunt vaporii de apa, dioxidul
de carbon, metanul, oxidul de azot si ozonul. Fara gazele cu efect de sera, temperatura medie
de la suprafata Terrei ar fi de aproximativ —18°C, in loc de 15°C cat este media anuala actuala
[134].

Odata cu revolutia industriald din secolul XVIII in atmosfera au fost degajate cantitati
semnificative de CO; ce au crescut de la 280 ppm in 1750 la 408 ppm in 2019 [131].

Transporturile sunt sursa a aproape 30% din totalul de emisii de CO, din Uniunea
Europeana. Dintre acestea, 72% provin de la transporturile rutiere. Uniunea Europeana a fixat
un obiectiv de reducere a emisiilor de CO din transport cu 60% pana in anul 2050, prin
comparatie cu nivelurile din anul 1990. Cantitatea de emisii de CO2 provenite din transportul
de pasageri variaza semnificativ in functie de mijlocul de transport. Autoturismele polueaza
cel mai mult, emitand 60,7% din totalul de emisii de CO2 provenite din transporturile rutiere
europene. Dupa o reducere sistematica a emisiilor, in anul 2017, autovehiculele noi au emis in
medie cu 0,4 grame mai mult CO- pe kilometru decét in anul 2016 [132].

Emisiile in functie de tipul de
transport (2016)

Aviatie Trenuri Navigarea pe apa Altle
0,5%

|

Motociclete

ee o0 ©
26.29

60,7%

']
Camioane grele Magini

o)
11,0%
Camioane usoare

Fig. 1.1.1. Emisiile de gaze poluante [132].

Conform regulilor in vigoare, emisiile masinilor noi trebuie sa scada de la 118,5g
CO2/km cat sunt in momentul de fatd, la de 95g CO2/km pana in anul 2021; producatorii auto
risca amenzi uriase daca nu pot atinge valorile impuse de CO2 [133].


https://ro.wikipedia.org/wiki/Ozon
https://ro.wikipedia.org/wiki/P%C4%83m%C3%A2nt

Pentru a se putea deplasa autoturismele sunt actionate, in general, de un motor termic;
de la aparitia primelor motoare cu ardere interna acestea au fost intr-o continua dezvoltare.

Primul motor modern cu ardere interna a fost realizat de Nicolaus Otto in 1876 si avea
un raport de comprimare de 2,5:1.

Raportul de comprimare al unui motor cu ardere internd reprezintd raportul dintre
volumul maxim, respectiv minim, ce poate fi ocupat de gaze in cilindrul motorului. Pentru a
creste eficienta, valoarea raportului de comprimare trebuie sa fie cat mai ridicatd pentru a se
extrage cat mai multad energie din amestecul aer/combustibil.

Intr-un motor conventional cu ardere interna raportul de comprimare este determinat de
conditiile ce se regasesc in interiorul cilindrului la diferite sarcini si turatii; pe de alta parte, un
motor functioneaza o mare parte din timp la turatii si sarcini joase specifice traficului urban,
cu randament termic scizut si un consum mare de carburant [110]. Tn plus, la sarcini mari,
probabilitatea de aparitie a detonatiei creste la scdderea turatiei (fenomenul de ardere
anormala cu detonatie) [22].

Pentru un motor cu aprindere prin scanteie valoarea raportului de comprimare este
limitata de materialele utilizate in constructia motorului si de aparitia fenomenului de ardere
detonanta ce poate distruge motorul. De regula, valoarea raportului de comprimare pentru un
motor cu aprindere prin scanteie nu este mai mare de 10:1; in unele cazuri raportul de
comprimare poate ajunge si la 13:1.

Tn figura de mai jos se poate observa evolutia temporala a raportului de comprimare.
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Fig. 1.1.2. Evolutia raportului de comprimare [22].

Motorul termic actual trebuie sa indeplineascd o serie de conditii pentru a respecta
cerintele din ce in ce mai severe din domeniul auto. El trebuie sa fie:

— economic, adica sa aiba un consum redus de carburant si sa conduca la emisii reduse
de COgy;

— ecologic, in sensul de depoluare, adica o mare parte din componente s se poata
realiza din materiale reciclate, iar, la final de viata, 0 mare parte din componente sa se poate
recicla cu usurinta;



— flexibil, sa se poatd adapta cu usurinta conditiilor diferite de utilizare.

Un motor cu ardere internd functioneaza intr-o plaja larga de turatii si sarcini, insa o
pondere deosebit de mare 0 au turatiile si sarcinile mici sau medii rezultate din utilizarea
preponderentd in mediul urban.

De-a lungul istoriei sale, motorul cu aprindere prin scanteie a evoluat de la un reglaj
manual al avansului la un reglaj automat in functie de turatie si sarcina. De asemenea, livrarea
combustibilului s-a modificat trecandu-se de la utilizarea carburatorului, la sistemele de
injectie moderne ce modifica Tn mod automat cantitatea de carburant asigurand astfel o
functionare optima pe toatd gama de turatii si incarcari.

Tn ultimii ani, pentru cresterea eficientei motorului in cazul functionarii la turatii joase si
medii se utilizeaza distributia variabila.

Motorul cu aprindere prin scanteie nu poate sa atingd maximul de potential decat prin
variatia raportului geometric de comprimare. Prin utilizarea unui motor cu raport de
comprimare variabil, impreund cu un sistem de supraalimentare, injectie directd de
combustibil, distributie variabila si utilizarea ciclului Miller [30].
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Fig. 1.1.3. Evolutia consumului specific de carburant in functie de solutia constructiva aleasa
[22].

In figura 1.1.4 se poate observa evolutia consumului specific de carburant in functie de
turatie si sarcind; se remarca faptul ca valorile consumului specific efectiv sunt mai mari in
zona turatiilor si sarcinilor mici sau medii.

1n teza sa de abilitare [24], prof. A. Clenci a studiat valorile pe care le are raportul real
de comprimare in functie de turatie si sarcina (Fig. 1.1.5).

Se poate observa ca la turatii si sarcini reduse raportul de comprimare are valori mici,
ceea ce explica functionarea ineficienta in aceste situatii (Fig. 1.1.4); acest dezavantaj poate fi
eliminat prin modificarea raportului de comprimare in functie de turatie si sarcina.
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Randamentul efectiv maxim al unui motor conventional cu aprindere prin scanteie este
de 35% — 40%; in utilizarea urbana a motorului, randamentul efectiv are insa valori cu mult
mai mici, uneori cuprinse intre 10% si 15%, ceea ce conduce la un consum ridicat de
carburant si la cresterea emisiilor de CO2 [22].

Avantajul unui motor cu raport de comprimare variabil este acela ca poate ajusta
valoarea raportului de comprimare in functie de turatie si sarcind, ceea ce duce la cresterea
eficientei [110]. Variatia randamentului in functie de raportul de comprimare este data in Fig.
1.1.6 [110].

Primul motor cu raport de comprimare variabil a fost creat de Henry Ricardo Tn anul
1920, fiind utilizat pentru clasificarea carburantilor in functie de cifra octanica.

Din anul 2000 numarul de brevete inregistrate in domeniul motoarelor cu raport de
comprimare variabil a crescut simtitor (Fig. 1.1.7). Din anul 2013 pana in prezent, datele sunt
incomplete din cauza numeroaselor patente Tn dezvoltare, multe dintre acestea fiind
confidentiale [53].
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1.2. Scopul si obiectivele tezei de doctorat

Lucrarea de fata isi propune urmatoarele:

— un studiu referitor la stadiului actual privind problematica reducerii emisiilor de gaze
poluante si evidentierea aspectelor referitoare la utilizarea motoarelor cu mecanism de
comprimare variabila;

—analiza unui mecanism de comprimare variabila, avand ca obiective:

1) analiza cinematicd incluzdnd aici analiza pozitiilor, vitezelor si acceleratiilor
diferitelor puncte si elemente caracteristice ale mecanismului, influenta deplasarii capatului
levierului de reglare, influenta diversilor parametri geometrici de intrare,

i1) analiza dinamicd a mecanismului de comprimare variabila prin determinarea fortelor
de reactiune si a momentului de echilibrare atat in cazul in care nu se ia In considerare forta
de presiune a gazelor, cat si in situatia in care aceastd fortd este consideratd. Analiza se va
realiza pentru mecanismul cu valori standard ale parametrilor geometrici de intrare si se va
studia influenta deplasarii capatului levierului de intrare si a variatiei diversilor parametri
geometrici de intrare asupra fortelor si momentelor din mecanism;

— sinteza mecanismului de comprimare variabila, evidentiindu-se:

1) cazurile in care un numar mic de parametri geometrici de intrare sunt variabili si
influenta acestora asupra sintezei mecanismului patrulater component al mecanismului de
comprimare variabila,

i1) influenta pe care o are introducerea diadei suplimentare asupra sintezei mecanismului
de comprimare variabila,

iii) modul in care oblicitatea bielei, raportul de comprimare, spatiul ocupat de mecanism
st conditia de evitare a coliziunii intre capul pistonului si chiulasa influenteaza sinteza
mecanismului de comprimare variabila;

— efectuarea unui studiu comparativ intre rezultatele obtinute in cazul mecanismului de
comprimare variabila si rezultatele care s-ar obtine folosind un mecanism clasic bield —
maniveld, echivalent cu mecanismul de comprimare variabil in sensul ca ar fi caracterizat de
acelasi raport de comprimare;

— realizarea unui model fizic al mecanismului de comprimare variabila care sa
evidentieze principalele aspecte ale comportarii acestuia si care sd valideze o parte din
aspectele teoretice prezentate in cadrul studiului.

CAP. 2. STADIUL ACTUAL AL CERCETARILOR TN DOMENIU

2.1. Stadiul actual

O prima analiza cinematica a mecanismului unui motor cu raport de comprimare varibil
a fost realizata in lucrarea publicatd de F. Freudenstien si E. R. Maki in Journal of
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Mechanisms, Transmissions and Automation in Design in 1983 [42]. Autorii sintetizeaza
solutiile constructive ale mecanismului unui motor cu raport de comprimare variabil cu sase
elemente cu sapte articulatii, si ale unuia cu opt elemente cu zece articulatii.

O serie de solutii constructive au fost considerate de autori nepotrivite pentru punerea in
practica cu tehnologiile disponibile in anii 1980; un exemplu in acest caz este si mecanismul
utilizat de catre Nissan, mecanism care in anul 2019 a fost montat pe o masina de serie,
modelul QX50 pentru piata americana.

Obtinerea raportului de comprimare variabil se poate realiza prin reproiectarea anumitor
elemente ale motorului. Cele mai raspandite metode sunt prezentate in Fig. 2.1 [22]:

d. . ” f
Fig. 2.1. Metode de obtinere a raportului de comprimare variabil [22].

— 1: constructii cu posibilitati de miscare relativd intre chiulasa si carterul inferior
(varianta a);

— 2: constructii cu parti mobile la nivelul chiulasei sau la nivelul pistonului (variantele b
si C);

— 3: constructii cu excentrice la nivelul fusurilor arborelui cotit si/sau la nivelul boltului
(varianta d);

— 4: constructii cu piese suplimentare introduse in lantul cinematic piston — biela —
manivela (varianta e);

— 5! constructii de mecanisme care contin angrenaje cu roti dintate in lantul cinematic
piston — biela — manivela (varianta e)

— 6: constructii de motoare cu cilindrii cuplati;

— 7: alte constructii;

In cele ce urmeazi vom detalia variantele de mai sus.

1. Constructii cu posibilitati de miscare relativa intre chiulasa si carterul inferior

Un astfel de motor a fost creat de prof. V. Hara de la Universitatea din Pitesti.
Cercetarile acestuia au dus la inregistrarea mai multor patente: 111863B, 109770C, 104027,
96876.



In cadrul Universitatii din Pitesti au fost realizate nenumirate cercetiri in domeniul
motoarelor cu raport de comprimare variabil, munca profesorilor V. Hara, N. Pandrea fiind
continuatd Tn numeroase alte lucrari [20][21][22][23][24].

-

BOREENY

a. ROIOUT7OC b ROIIIgS3E
Fig. 2.2. Exemple de doua patente pentru obtinerea raportului de comprimare variabil [21].

O alta solutie constructiva este prezentata de SAAB; folosirea acestui concept permite
reducerea consumului de carburant si a cilindreei motorului. Sistemul de variere al raportului
de comprimare permite modificarea continua in functie de sarcind de la valoarea 8:1 la

valoarea 14:1 intr-un timp de 0,2 s[88].

1441 81
Fig. 2.3. Solutia SAAB motor cu raport variabil de comprimare [88].
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2. Constructii cu parti mobile la nivelul chiulasei sau la nivelul pistonului
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Fig. 2.4. Solutia Ford pentru motor cu raport de comprimare variabil [84].

Solutia adoptata de catre Ford permite varierea raportului de comprimare cu ajutorul
unui pistonas actionat de citre o cama controlatd de un motor pas cu pas. In functie de sarcina
motorului, pozitia pstonasului este modificatd asigurand 1n acest mod raportul de comprimare
optim pentru fiecare sarcina. Dezavantajul acestui sistem este ca trebuie imbunatatita racirea
chiulaseli, iar pistonasul are nevoie de o ungere adecvata[84].

Pistonul propus de Daimler-Benz variaza raportul de comprimare prin modificarea
inaltimii acestuia. Solutia aleasd are ca principal avantaj modificarile minime aduse
motorului, dar dezavantajul consta in cresterea masei pistonului.

10_ !1 f/S
% 1 ~.
1 D% 2
= ; i
&1 = -9

{
T
rr— |
{

wéf
J
T—
— U*
Fig. 2.5. Solutie piston Daimler Benz: 1, 2 — valve unisens, 3 — orificiu, 4 — valve eliberare

presiune, 5 — piston exterior, 6 — piston interior, 7 — bolt, 8 — inel tampon, 9 — camera
inferioara ulei, 10 — camera superioara ulei, 11 — valva[84].

Universitatea din Michigan a dezvoltat un piston pentru motoarele cu aprindere prin

scanteie ce constd intr-un set de arcuri ce fac legatura intre fusta pistonului si capul
acestuia[84].
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26 — Inel de etansare elastic
30 — Trunchiul pistonului
32 — Coroana pistonului

36 — Alezaj

40 — segmenti

42 - Element elastic

Fig. 2.6. Piston compus din doua parti [21].
3.Constructii cu excentrice la nivelul fusurilor arborelui cotit si/sau la nivelul boltului

FEV a prezentat acest tip de motor la congresul SAE din anul 2007. Raportul de
comprimare este variat prin modificarea pozitiei centrului arborelui cotit montat excentric. Un
motor electric poate modifica raportul de comprimare intre 8:1 si 16:1, in functie de
sarcind[130].

Fig. 2.7. Concept VCR FEV [130].

Tn lucrarea [103] autorii analizeazd comportamenul unui motor diesel cu raport de
comprimare variabil de tipul VR/LE. Tn urma cercetarilor, s-a determinat ci la o incircare de
peste 75% presiunea maxima din cilindru limiteaza raportul de comprimare sub nivelul optim,
iar la incarcari mai mici de 75% raportul optim de comprimare gasit este mai mic decat cel ce
duce la obtinerea presiunii maxime in cilindru.
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Pornind de la motorul standard cu un raport de comprimare de 12,9:1 si o incarcare de
75%, cresterea raportului de comprimare la o valoare de 16,8:1 a dus la o reducere a
consumului de carburant cu 2%, o reducere cu 0,35 ms a avansului si o predictie de reducere a
zgomotului de combustie de 6dB[103].

Fig. 2.8. Concept VR/LE [103].

O alta solutie constructiva prin utilizarea unei biele de lungime variabila este prezentata
in lucrarea [62]. Pentru realizarea testelor s-a utilizat un motor cu 3 cilindri supraalimentat,
echipat cu un sistem ce permite modificarea raportului de comprimare. Forma pistoanelor
standard a fost modificata pentru a se putea monta noile biele ce permit ajustarea raportului de
comprimare[62].

Eccentric

Support piston
Jmass force side”

.-

FL

e
-‘h}‘“&._ﬁ\\\\\\\
| —

Support piston
.gas force side”

.
=S
——{1C5

g PIITTTTTETTY

Switch valve
assembly

Fig. 2.9. Biela si piston utilizate pentru obtinerea raportului de comprimare variabil [62].
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4. Constructii cu piese suplimentare introduse in lantul cinematic piston-biela-manivela

In referinta [115] se propune un motor diesel in 2 timpi supraalimentat care
imbunatateste performantele unui motor diesel conventional. Este necesard utilizarea unui
sistem de supraalimentare, iar avantajul unui motor aspirat este doar acela ca teoretic poate
functiona cu mai multe tipuri de carburant [115].

Nissan a prezentat in anul 2016, la salonul auto de la Paris, motorul de 2,0l in 4 cilindri
supraalimentat care poate varia raportul de comprimare intre valorile 8:1 si 14:1 in functie de
turatie si sarcind. Motorul a fost proiectat pentru a inlocui motorul de 3,51 V6 avand ca tintd 0
putere de 200 kW si un cuplu de 390 Nm, cu o reducere a consumului de 27%[104].

Piston

Biels

Multi-link

Arbore cotit

Actuator

Arbore de control

" Braj actuator

Fig. 2.11. Motor raport comprimare variabil Nissan [104].

Alaturi de constructia propusd de firma Nissan (Fig. 2.11), o altd variantd este cea
realizatd de firma Peugeot (Fig. 2.12)

Compression
Ratio

€c_max

€c_min

Fig. 2.12. Motor cu raport de comprimare variabil varianta Peugeot [22].
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5. Constructii de motoare cu roti dintate in lantul cinematic piston-biela-manivela

Motorul a fost dezvoltat in Franta de grupul PSA. Capacitatea cilindrica este de 1484
cm?, motorul fiind echipat cu un sistem de supraalimentare in doua etape, sistem de distributie
variabila si un raport de comprimare cuprins Intre 6:1 si 15:1. Puterea maxima de 214 CP este
obtinutda intre 4000 rot/min si 5000 rot/min, iar cuplul maxim de 420 Nm este obtinut la
turatia de 1500 rot/min. Raportul de comprimare poate fi modificat independent pentru fiecare
cilindru n parte. Consumul de carburant este de 6,71/100km. Sistemul de distributie variabila
reduce suprapunerea deschiderii supapelor pentru modul de compresie inalta. Raportul de
comprimare este variat prin modificarea indltimii unui piston secundar ce se miscad Intr-0
camerd paraleld cu pistonul. Iniltimea este modificata hidraulic, iar al doilea piston este
conectat cu biela prin intermediul unui mecanism cu roti dintate[ 105].

6 .Alte cercetari in domeniu

Influenta diferitelor valori ale raportului de comprimare asupra formei si dimensiunilor
chiulasei a fost cercetata in lucrarea [108]. Testele au fost realizate pe un motor diesel
monoclindru pentru o valoari ale raportului de comprimare de 16,5:1, 17,5:1 si 18.5:1
Presiunile exercitate asupra chiulasei, in functie de valoarea raportului de comprimare, au fost
de 52,98 MPa, 56,28 MPa si 57,21 MPa. Temperatura maxima din chiulasa a fost de 235,2°C
la o valoare de 18,5:1 a raportului de comprimare, iar cea mai mica temperatura de 224,7°C a
fost atinsa la o valoare de 16,5:1 a rapotului de comprimare. Factorul de sigurantd al
rezistentei la oboseala a avut valori de 1,5034, 1,543 si 1,607.

.....

diferitelor amestecuri de carburant intr-un motor cu raport de comprimare variabil:

— in cadrul referintei [9] autorii au studiat comportamentul unui motor diesel cu raport
de comprimare variabil atunci cand acesta functioneaza cu diferite tipuri de carburant. Studiul
s-a concentat asupra consumului specific de carburant si al emisiilor [9];
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— In lucrarea [37] se studieaza impactul valorii raportului de comprimare asupra
performantelor unui motor diesel aspirat natural sau cu diferite valori ale presiunii de
supraalimentare [37]. S-a studiat influenta diferitelor valori ale rapotului de comprimare
asupra perfomantelor motorului. Prin ulizarea raportului de comprimare varibil s-au observat
o imbunatatire a performantelor si reducerea consumlui;

— in lucrarea [90] autorii au studiat impactul pe care il au raportul de comprimare si
folosirea diferitelor tipuri de carburat. Pentru cercetarea experimentala a fost folosit un motor
diesel monocilindru n patru timpi. Pentru realizarea testelor s-au utilizat diferite rapoarte de
comprimare.

— gazul natural comprimat poate fi folosit ca un carburant alternativ intr-un motor cu
ardere interna. In referinta [112] se cerceteaza utilizarea gazului natural comprimat intr-un
motor cu raport de comprimare variabil. Amestecul aer-carburant este aprins cu ajutorul unei
bujii laser. Pistoanele motorului au fost modifcate pentru a putea obtine diferite rapoarte de
comprimare [112].

Folosirea carburantilor alternativi pentru motoarele cu raport de comprimare variabil a
mai fost studiatd si Tn alte lucrari [92],[66],[25],[4].[26],[88].[89].

Un alt mod in care se pot reduce emisiile poluante ale unui motor cu ardere interna este
recircularea gazelor arse. In lucrarea [27] sunt evidentiate avantajele utilizarii raportului de
comprimare variabil impreund cu recircularea gazelor arse. Motorul utilizat pentru cercetare
este un motor supraalimetat ce putea avea valori ale raportului de comprimare intre 8:1 si
10:1, si poate functiona cu pana la 20% gaze arse recirculate.

Se observa o scadere a presiunii din interiorul cilindrului odata cu introducerea gazelor
arse Tn amestecul carburant; pierderile pot fi suplinite prin marirea avansului si a raportului de
comprimare. In cazul functiondrii in plind sarcini, mirirea raportului de comprimare la
valoarea 10:1 permite folosirea unui procent de 10% EGR fara a influenta presiunea medie
efectiva. Daca se mareste presiunea de supraalimentare la 1,2 bar, atunci se pot folosi pana la
20% din gazele recirculate [27].

CAP. 3. ANALIZA MECANISMULUI UNUI MOTOR CU RAPORT DE
COMPRIMARE VARIABIL

3.1. Cinematica mecanismului
3.1.1. Formularea problemei
Schema mecanismului este data in Fig. 3.1.

Se cer a fi determinate: pozitiile, vitezele si acceleratiile punctelor caracteristice ale
mecanismului.
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Fig. 3.1.1. Mecanismul studiat.

3.1.2. Analiza pozitiilor

Pozitia mecanismului la orice moment dat de timp este cunoscutd dacd se cunosc
pozitiile tuturor elementelor sale.

Astfel, pozitia manivelei OA este cunoscuta daca se cunoaste unghiul de rotatie ¢, .

Pozitia placii triunghiulare ABC este complet determinatd daca se cunosc coordonatele
centrului sau de greutate C, si unghiul ¢, format de directia pozitiva a axei OX cu dreapta
orientatd C,C. Se poate considera si formularea echivalenta in sensul cd pozitia placii
triunghiulare ABC este complet determinata daca se cunosc pozitiile punctelor A, B si C.

Pentru biela BD se cunoaste pozitia sa daca se cunosc coordonatele centrului sau de
greutate C, si unghiul ¢, format de directia pozitivd a axei OX cu dreapta orientatda C,D.
Afirmatia este echivalenta cu cunoasterea coordonatelor punctelor B si D (patru valori).

In mod analog, pozitia levierului CE este complet determinati dacid se cunosc
coordonatele centrului sdu de greutate C,, precum si unghiul ¢, format de directia pozitivd a
axei OX si dreapta orientata C,E. Si in aceasta situatie se poate considera conditia
echivalenta de a se cunoaste coordonatele punctelor C si E (patru parametri), dintre care
doar trei parametri sunt independenti.

Pentru conturul OACE se pot scrie relatiile evidente

{OACOS(pl +ACcosq, +CEcosq, =d,

. . : 3.14
OAsin g, + ACsin g, + CEsing, = Y, . ( )

Rezulta
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—B,+BZ-CZ+ A’
C4_A4 '

~B,+,BZ-CZ+A
Cz - Az .

Punctul B se obtine ca intersectia dintre cercul de centru A si raza egala cu AB si
cercul de centru C siraza BC.

Pentru mecanismul din Fig. 3.1.1 se considerd dimesiunile standard OA=0,03m,
AB=0,043m, AC=099m, BC=0128m, BD=0130m, CE=0103m, Y. =0108m,
=0,233801m. La aceste
dimensiuni ne vom referi mereu daca nu se fac alte precizari referitoare la alte valori.

Variatiile diferitilor parametri caracteristici pe un ciclu cinematic ¢. =2nrad sunt date
n figurile de mai jos.

o, = arctg

(3.1.9)

¢, =arctg (3.1.13)

d =0,086m, e=0m, coordonata la care se gaseste chiulasa Y.«

0.061 /
0.06

0.059 /

0.058 //

0057\ //
\___./
0.056

0.075 0.08 0.085 0.09 0.095 0.1 0.105 0.11

X [m)

Fig. 3.1.6. Graficul Y, =Y, (X, ).

Y, Iml

3.1.3. Analiza vitezelor

Prin derivarea ecuatiilor precedente in raport cu timpul, obtinem
—OAw,sing,  sing,
_ Y —OAw, Cosp, oS, (3.1.24)
@2~ ACsin(o, —(p4)
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sinp, —OA®,sing,

_|cose, Y —OA®, COSQ, (3.1.25)
v CESin(‘Pz _(PA)
Sa notam cu A unghiul ACB ; rezulta
AC?+BC? - AB®
A =arcco ¢ +BC (3.1.27)
2AC xBC
sl putem scrie
X, = —OAw, sin ¢, — ACw, sin @, + CBsin(L —o,), (3.1.29
Y, = OAw, cos@, + ACw, C0s¢, — CBw, cos(h — ¢, ). .
{ j / T (e_XB)XB
Xp=0, Yy =Yg F—r—=x . (3.1.30)
\/BD _(e_XB)
X, :XA+XB+XC,Y'C :M, (3.1.31)
? 3 ? 3
X =—0Aw,sin ¢, — ACw,sing,, Y. = OAm, cos, + AC®, COS®, . (3.1.32)
Viteza unghiulard o, este data de
® _(YD_YBXXD_XB)_(YD_YB)(XD_XB) 3.1.33
3 = 2 2 , (3.1.33)
(Xp=Xg) +(Yp —Ye)
£ w N //’.\\s\—_ £ B - /
-15 k/ / | S
0 50 100 150 ¢1 [0]200 250 300 350 0 50 100 150 ¢1 [0]200 250 300 350
Fig. 3.1.7. Graficele v, =V, (,), Fig. 3.1.8. Graficele vy, =vp,(¢,),
Vg, :VBy((pl), Vg :VB((pl). Vpy =VDy((P1)v Vb =VD((P1)-
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lar Xc, si Y, auexprimdrile

. Xe oo Ye Y,
Xe =—5, Y, =55, (3.1.34)
C, 2 Cy 2

In figurile de mai jos sunt date citeva grafice de variatie ale vitezelor principalelor
puncte caracteristice ale mecanismului.

3.1.4. Analiza acceleratiilor

In mod cu totul analog, prin derivarea expresiilor vitezelor si vitezelor unghiulare se
obtin expresiile acceleratiilor unghiulare:

—OAw; cos®, — ACw; cosp, —CEw; cosgp,  sing,

_ |Ve + OAw; sin @, + ACw; sin ¢, + CEw; sing, coso, (3.1.35)
2 ACsin(o, - ¢,) |
sinp, —OA®’ cose, — ACw; cosp, — CEw; coso,
_|cosg, ¥ +OAw; sin ¢, + ACw; sin ¢, + CEw; sin ¢, (3.1.36)
v CESin((Pz _(P4) ’
X5 = —OAw’ cosg, — ACg, sin ¢, — ACw3 COSQ,
—CBw3 cos(A — ¢, )+ CBe, sin(A — ¢, ), (3.1.37)
Vs = —OA®; sin ¢, + ACe, C0s®, — ACw;sin @, o
—CBe,sin(: —¢,)+ CBw?cos(A —¢,),
X. =—O0Aw’ cos @, — ACw3 cosp, — ACe,sin g, , (3138
Y. =—OAw’sin @, — ACw?sin ¢, + ACe, COS @, , o
2.2
X2 + Xg %5 h/BD? —(e— %5 ) — (%) %
=0, = i " B0 —(e-x, 3139)
=Y, Yp=Y¥s T )
° BD? —(e—Xg f
XCZ:XA+XB+XC’ "c2=yA+yB+yC, (3.1.40)
3 3
Xe, = ot er % Ve, = Sotle er Yo (3.1.41)
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%, = ¢, g, =Y Ve, (3.1.42)

4 2 2
Notand
A:(yD _YBXXD _XB)_(yD _yBXXD —XB), (3.1.43)
B =(XD _XB)2+(yD _yB)z’ (3.1.44)
rezulta

A:(yD _yBXXD_XB)_(yD_yBXXD_XB)’ (3.1.45)
BZZ[(XD _XBXXD _XB)+(yD _YB)(YD _yB)]’ (3-1-46)

de unde se obtine
- c1en

In figurile de mai jos sunt trasate unele diagrame de variatic ale acceleratiilor
principalelor puncte caracteristice, precum si ale acceleratiilor unghiulare ale diferitelor
elemente ale mecanismului.

5000 3000F——
4000 - o , ™
_ ¢ <« 2000 5, 2
‘lé» 3000 - £ 4 \"“\\ S \
= ."3 g i St 7 "
RN N IR VAR e
© 1000 b S— <" / "
= VAN et = /
I / ------ r \ . s
£ -1000 7 / * g 1000
S koo . s
" -2000 \ T
© / \ < -2000
-3000 N
\/ A
40005 50 100 150 200 250 300 350 30005 50 100 150 200 250 300 350
0,10 0,9
Fig. 3.1.13. Graficele a., =a,(9,), Fig. 3.1.14. Graficele a., =a. (¢,),
Acy = dgy ((P1)v a = ac((Pl)- Ac,y =ac,y ((Pl)7 dc, =8, ((Pl)-

3.1.5. Influenta vitezei unghiulare a elementului conducator

In cadrul acestui paragraf vom modifica viteza unghiulari a elementului conducitor
astfel: w; =30nrad/s, o] =200rrad/s, o;=300xrrad/s.
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Corespunzator acestor noi viteze unghiulare, discutdim de noi turatii pentru arborele
cotit: n; =900 rot/min, n/=6000rot/min, n"=9000 rot/min , valori realiste pentru un motor

cu aprindere prin scanteie.
Diagramele obtinute sunt prezentate in figurile urmatoare.

x 10"
60 S 5
) 45§
L e e 4
35
40 e :
- -, A 3
______ N :, —
z i T I N'\é 25
E 30 I ., E 2
-0 .: ‘/ ‘\\ Y & Y
i \, ",
0 7 R 15 d
; N /'
/! RN e
il X L =
107 YET Y PN e
o | i\ 05 -
i A<
o " ] 0
0 50 100 150 200 250 300 350 0 200 250 300 350
6, 1% 0, 1%

Fig. 3.1.17. Graficul v, =v,(p,) pentru ]  Fig. 3.1.18. Graficul a, =ag(¢,) pentru o}

(continuu), o] (intrerupt) si ©; (punctat). (continuu), ] (intrerupt) si ©

3.1.6. Vitezele si acceleratiile reduse

"
1

(punctat).

Pentru o marime arbitrara notata generic cu q, Se definesc viteza (sau viteza unghiulara)

redusa, respectiv acceleratia (sau acceleratia unghiulara) redusa prin relatiile

5 e, 3000
_ P e [ . T
- E q %
g 4 yd o il 7 -
£ 10 £ 2000 - #
£ £ -2 g
g re” T g
S < > S
e 5 v, 2 1000
E N / \ H \
~ /
> , / L ? kY
= N ¢ =
g ©° A 7 £ 0
£ \ / < F
g \~ '/ o
£, N Y, >
S / & -1000
X 5 '
g ™ / £
g N J 8
& \ 9 =
= { I 3 -2000
8 10 va %
o RS g o
B \/ / - o
-3000
15 0 50 100 150 200 250 300 350
0 50 100 150 200 250 300 350 0
00
o, 1

Fig. 3.1.21. Graficele Vg e = Ve ures (01), Fig. 3.1.22. Graficele ac g = ac yea (@1),

VCZyred = VCZyred ((Pl) §1 chred = VCZred ((Pl) aC3yred = aC3yred ((Pl) Sl aC3red = aC3red ((Pl)

dy _dqdt _ 1dg_1dg
dp, dtdp, do dt o, dt’
dt

qred =
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dq.

2 d 2
d?q d(dq}_ dp, ) dt _ 1 d’g

Tdo? do,\de,) dt dp, of d®

Diagramele de variatie sunt prezentate in figurile urmatoare.

3.1.7. Abordare multicorp
Notand

{Q}:[Xcz Yc2 ®, Xc3 Yc:3 03 Xc4 Yc4 (P4]T’

se obtin urmatoarele functii de constrangere:
— pentru punctul A:

f.(fa}) = X¢, +xPcosg, — y¥'sin ¢, = OAcos(wt),
f,({a})=Ye, +xPsing, + y\? cosp, = OAsin(wyt);

— pentru punctul B :
f,({a}) =X, —%cow3 — X, =X cos g, + y¥sin g,
f,(fa)=Ye, —B—ZDsin 0; —Ye, —X¢'sin @, — Y& cos, ;
— pentru punctul C:
fs(la})= X, +C—2Ecos(p4 —Xe, - x2 cosg,,
f(la)=Ye, +%sin 0, —Ye, — x2sin g, ;

— pentru punctul E:

CE CE .
f7({Q}): d-X, +TCOS(P41 fs({Q}):YE -Ye, +75'n Py

— pentru punctul D:

BD
fg({Q}): €- Xc3 _TCOS(Ps-

(3.1.49)

(3.1.50)

(3.1.51)

(3.1.52)

(3.1.53)

(3.1.54)

(3.1.55)

n formulele de mai sus indicele superior 2 marcheaza coordonatele punctelor (indicele

inferior) fatd de sistemul mobil de axe C,X,Y, .
Matricea constrangerilor [B] se scrie
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B]= {ﬁl;_m' (3.1.64)

Aceastd matrice verifica relatia
[BJa}={c}, (3.1.74)
unde
{C}=[-0Aw,sin(o,t) OAw,cos(wt) 0 ... Of. (3.1.75)

Pozitia mecanismului se deduce prin rezolvarea sistemului de noud ecuatii neliniare cu
noua necunoscute,

f,({af)=0, i=19. (3.1.76)
Vitezele se obtin din ecuatia matriceala
[Blia}={c}, (3.L.77)
cu solutia
laj=[B]"{c}, (3.1.78)
iar acceleratiile se deduc din ecuatia matriceala
[B}=1c)-[Blal. (3.1.79)
si deci

oy =[BT {c}- BB Cl. (3.1.80)
In figura de mai jos sunt prezentate diagramele de variatie ale unghiurilor de rotatie @,,
05 s1 @, in functie de unghiul de rotatie ¢, al elementului conducator.

120

100

____

unct) [O]

80

......

60

40

nt), [ (intr), 04 (pt

20

AN

[ (co

~— "

50 100 150 200 250 300 350
0,0

-20
0

Fig. 3.1.25. Graficele (pz((pl), (pg((pl) si (p4((pl).
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3.1.8. Influenta deplasarii capatului E al levierului CE

Intrucat nu existd date referitoare la deplasarea capatului E sau la modul in care aceasta
se calculeaza in functie de diversi parametri ai proceselor ce au loc in interiorul cilindrului,
vom considera ca lege de deplasare a capatului E, o lege liniara pe portiuni si avand
exprimarea

Ye min» PENtIUL <1,

+ %(t ~t,), pentrut e[t,,t,),
271
Y, = Ye o PENLIUT € [ty 1), (3.1.81)

+ M, pentrut € [tg;t4)’

t4 ]
0, pentrut > t,,

E min

E max

unde t este timpul.
Pentru aceastd lege de miscare au fost considerate doud cazuri. In primul caz viteza
unghiulard a elementului conducitor este m, =100rrad/s, iar valorile de timp sunt: t, =1s,

t,=2s, t;=3s, t,=4s, durata simularii t,, =5s, numarul de iteratii fiind n,,, =90000.
Tn al doilea caz s-au ales valorile: ®,=200rrad/s, t,=0,2s, t, =0,4s, t,=08s, t, =1s,
tx =128, N, =43200. Pentru ambele situatii Y, =0,100m, Y, =0120m.

Diagramele de variatie ale principalelor mdrimi caracteristice sunt date in figurile de
mai jos.

0.03

iter E min E max

0.08

0.025 0.07 AN ot

0.06

0.05 1
IUESEe—— - — - g -
E — 004 o
0 E
0.01 N >* 003
0.005 ——— — 0.02 2
: 0.01 [ S B
[ —
0
| | | | | ' |
-0.005 £ £ £ t L | ( |
0.06 0.07 0.08 0.09 0.1 0.11 0.12 0.13 -0.01 £ t t t
X 007 -006 005 -0.04 003 002 -0.01 0 0.01

% m]

Fig. 3.1.29. Graficul Y, =Y,(X.),nprimul  Fig. 3.1.34. Graficul Y, =Y,(X), nal
caz. doilea caz.

3.1.9. Influenta variatiilor diversilor parametri ai mecanismului

In cele ce urmeaza vom varia diversi parametri ai mecanismului, in limitele stabilite In
capitolul 4 de sinteza a mecanismului si vom evidentia influenta fiecarui parametru in parte.
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In cadrul acestui subcapitol se considera ci viteza unghiulard a elementului conducitor este
una constanta si egala cu o, =100m rad/s .

Cateva diagrame de variatie sunt date 1n figurile de mai jos.

45

10000
20 9000
- o~ 8000
z 2
E E 7000
= 30 g
3
5 5 6000
£ 25 e
£ £, 5000
;cn 2 M-o
g § 4000
& s &
3 % 3000
E £
2 10 i o
--------- < 2000
S T - i 1000 —
0 =1 0 -
0 0005 001 0015 002 0025 0.03 0035 004 0.045 0.05 0 0005 001 0015 0.02 0025 003 0035 004 0045 0.05
OA [m]

OA [m]

Fig. 3.1.40. Graficele Vg, =Ven(OA) si  Fig. 3.1.41. Graficele ag, ., = ac, ma(OA) si

VB min — VB min (O ) ' aC2 min a‘Cz min (OA)

o 3><10
N
RN
\‘\\ 25
50 S ’
@ N T~ & /
3 S T~ o
. — 2
= o0 S = é
g . 3
H T 2 15
£ 150 > < £
2 st
H -200 A « gx /
é g 0.5
& \\\\ g —_—_—//
-250 ~ U e i e s ws e
N T
305 0005 001 0015 002 0025 003 0.035 004 0045 005 %0 o005 001 0015 00z 00% 003 003 004 0045 005
OA [m] OA [m]
Fig. 3.1.42. Graficele ,,,, =, (OA)si  Fig. 3.1.43. Graficele ¢, =&, (OA) si
0)Zmin = 0‘)2min (OA) ) 83min = 83min (OA)

3.1.10. O alta abordare pentru analiza cinematica
In locul parametrilor utilizati pana acum pentru determinarea pozitiei elementelor

mecanismului, precum si a valorilor vitezelor si acceleratiilor acestuia, se pot considera si alti
parametri independenti. In Fig. 3.1.76 acesti parametri sunt unghiurile ¢,, ¢, si .
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Fig. 3.1.76. Varianta pentru analiza cinematica.

Se obtin expresiile:

fl((pZ’(PA’B): rcose, +b, cose, —b,sinp, —d =0, (3.1.87)
f,(@,,94,B)=rsing, —b,sing, +b, cose, —Y¢ =0, (3.1.88)
f,(@,,®,,B)=rcose, +b, cos(p, —a)+bsinp-e=0, (3.1.89)

si relatia matriceala

{Ao}=[F]"{f}. (3.1.94)

Se obtin noile valori ale unghiurilor ¢,, ¢, si 3,

(p2nou (P2vechi (P2vechi A(PZ
(p4nou = (P4vechi + {A(p} = (P4vechi + A(P4 ' (3196)
Bnou Bvechi Bvechi AB
Derivand o data in raport cu timpul relatiile precedente, se obtin expresiile
—r¢,sing, —b,¢,sine, —b,p, cosp, =0, (3.1.100)
rp, cos, —b,¢, cose, —b,¢,sing, =Y, (3.1.101)
—rd, sin @, —b,@, sin(p, —a)+bpcosp =0, (3.1.102)

care formeazi un sistem de trei ecuatii liniare in necunoscutele ¢,, ¢,, .
Derivand acum relatiile (3.1.100) — (3.1.102) in raport cu timpul, rezulta exprimarile
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—r? coso, —b,¢5 cose, —b,p, sing, +b,o; sin e, —b,p, cose, =0, (3.1.103)
—r¢? sin g, +b,@3sin @, —b,d, cose, —b,d3 cose, —b,d,sine, =Y., (3.1.104)

—r? cosp, —b,¢2 cos(p, — )by, sin(p, —a.)—bp* sin B+ b cosp=0, (3.1.105)

din care se determind valorile ¢,, ¢, si .

3.2. Dinamica mecanismului

3.2.1. Formularea problemei

Pentru mecanismul de comprimare variabila, se considera urmatoarele ipoteze de lucru:
— manivela OA este o bard omogena pentru care centrul de greutate C, se gaseste la

mijlocul sdu, masa barei fiind m =0150kg pentru lungimea standard OA; =0,030m.
Pentru altd lungime OA masa barei este datd de expresia

m =m Rl 3.2.1
h = 1Ths oA (3.2.1)
Momentul de inertie al barei OA, calculate in raport cu punctul O se scrie
2
Ji=m o;x ; (3.2.2)

— placa ABC este una omogena, centrul sdu de greutate C, fiind situat la intersectia
medianelor. Pentru placa de dimensiuni standard ABg=0,03m, BC,=0128m,
AC, =0,099m, masa acesteia este m,; =1,800kg . Pentru alte dimensiuni, notand cu A

aria placii standard, cu A, aria placii cu noile dimensiuni si cu m, masa placii, avem relatia

m, =M, % : (3.2.3)
Pentru momentul de inertie in raport cu punctul C, exista relatia
2 2 2
3, -m, AB“ + Bg((?5 + AC ; (3.2.4)

— bara CE este una omogena, centrul sau de greutate fiind situat la jumatatea sa. Pentru
dimensiunea standard, CEg =0,103m, masa barei este m, =0,600kg. Pentru bara de alta

lungime, masa are exprimarea
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CE
m3 = mgs E ) (325)
S

momentul de inertie relativ la centrul sau de greutate C, avand exprimarea

CE?
J.=m : 3.2.6
o= (3.26)

— biela BD este reprezentata sub forma unei bare omogene, centrul sdu de greutate C,
fiind situat la jumatatea sa. Pentru dimensiunea standard, BD; =0,130kg, masa bielei este
m,s = 0,500 kg . Pentru o altd lungime BD masa bielei este data de

m, =m Bb 3.2.7
4 45 BD, J (3.2.7)
momentul sdu de inertie relativ la centru sau de greutate fiind
BD®
J,=m ; 3.2.8
s (3:28)

— pistonul motorului este simbolizat sub forma unui corp in miscare de translatie,
centrul sau de greutate C, fiind situat in punctul D . Masa pistonului este m; =0,700kg .

A fost considerata ca lege de variatie a presiunii gazelor, legea

2 2
K I 3 pentrug, € T3
F,=4" ¢, 5 ¢, 5 ) ! 2’ o | (3.2.9)
0, altfel,

unde K, poate lua valorile: K,, =1200, K, =6000, K,, =12000 si K,,, =18000, indicii
inferiori  semnificind  valoarea vitezei unghiulare a elementului  conducator:
o, = o, =30nrad/s, o, =100rrad/s, o, = ®; =200rrad/s si , =w;=300rrad/s.

Cunoscand elementele de mai sus si legea de miscare a manivelei OA, o, =const, se
cer a se determina reactiunile din punctele O, A, B, C, D si E.

3.2.2. Izolarea corpurilor

Izoland cele 5 corpuri, se obtin figurile de mai jos (Fig. 3.2.1... Fig. 3.2.5).
Rezulta ecuatiile de miscare urmatoare:
— pentru corpul 5:

MyX., =mX; =0=N +R;,, (3.2.10)
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B 7
RB RAx C2 C
Re,
m,g Re,
Fig. 3.2.1. Izolarea corpului 1. Fig. 3.2.2. Izolarea corpului 2.
Rp,
Rop,
€3
Cs
Re, 4/t m;g
O3
B Re,
Fig. 3.2.3. 1zolarea corpului 3. Fig. 3.2.4. 1zolarea corpului 4.
Rp
N,
msg

Fig. 3.2.5. Izolarea corpului 5.

Msyp =Rp, —Msg —F;
— pentru corpul 4:
m4).(‘C4 = REx + RCX ’
mAyc4 =Rg, + R, —M, 0,
‘]484 = (XE - XC4 )REy - (yE - yc4 )REx + (Xc - Xc4)Rcy - (yc - y04 )ch ;

— pentru corpul 3:

m3XC3 = _RDx + RBx1
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(3.2.15)



1

0.8

0.6

0.4

0.2

0

RAX (cont), RAy (punct) [N]

-0.4
-0.6
-0.8

-1

F
Ray

MY, = Rgy —Rpy —M;0, (3.2.16)
Jsgs = _(XD — X, )RDy + (yD —Ye, )RDX + (XB - XCg)RBy - (yB —Ye, )RBX ; (3.2.17)
— pentru corpul 2:
rn)'('c2 = _RBX + RAX - RCX ) (3218)
mye, =—Rg, — Ry + Ry —M, 0, (3.2.19)
‘ngz = _(XB - Xc2 )RBy + (YB - yc2 )Rax + (XA - XC2 )RAy - (YA - YC2 )RAX (3 5 20)
- (Xc - Xc2 )RCy + (yc - YCZ )RCX ; .
— pentru corpul 1:
MK, = —Ra+ Roy, (3.2.21)
mye =-Ry, + Ry, —Mg, (3.2.22)
Jog = _(XA —Xo )RAy + (yA —Yo )RAX - (Xc1 —Xo )mlg +My. (3.2.23)
3.2.3. Cazul mecanismului standard
Cateva diagrame de variatie sunt date mai jos.
o /N
// A -200 / \\
PR / — \ . z :800\ / N
i / \ -1000 \
/ AN \/
/ \\ -1200 \ /
0 50 100 150 ¢1 [0]200 250 300 350 »16000 - - - = = - -
¢, 1%
ig. 3.2.7. Graficele R,, =R, (,) si Fig. 3.2.13. Graficul N = N(o,),
=Ry (¢,), o, =100rrad/s , fari forta o, =100r rad/s , fara forta gaze.
gaze.
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RO)t (cont), Roy (punct) [N]
~

I\

1 =
i N P
/ \ —C ™
ol N TN
S

/ \/ ™~
-1
0 100 200 300 400 500 600 700
0,19

Fig. 3.2.20. Graficele Ry, = R, (¢, ) si

Ro, = Ro,(¢,), @, =100r rad/s, cu forta gaze.

I \

-200 \
-400

-600

M51 [Nm]

-1000

-1200

|

-800 \
\

\
\

-1400 \ /
-1600

-1800
0

100 200 300 400 500 600 700

Fig. 3.2.31. Graficul M, =M_,(o,),
o, =100r rad/s , cu forta gaze.

3.2.4. Influenta deplasirii capatului E al levierului CE

Vom considera valorile ®, =100rrad/s, respectiv , =200rnrad/s pentru viteza
unghiulara a elementului conducator in cele doua cazuri.

Legea de deplasare a capatului E este cea data in paragraful 3.1.8.

Cateva dintre graficele de variatie pentru reactiunile din mecanism sunt date in figurile

de mai jos.

3000

2500 A

2000 | l

1500

ReINI

1000

500

4 A S A S U S S S
0 0.5 1 15 2 25 3 35 4 4.5 5
tls]

Fig. 3.2.34. Graficul R; =R_(t), n primul
caz, fara forta gaze.

500

f H T

" WIRKRGRARRLAL

-500

T

e
i

: :
0.5 1 15 2 2.5 3 35 4 4.5 5
t[s]

N[N

-2000
0

Fig. 3.2.36. Graficul N = N(t), in primul caz,
fara forta gaze.
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0.5 13

-0.5

-1.5

NN

-2.5

-35

t[s]

Fig. 3.2.48. Graficul N = N(t), in al doilea
caz, cu fortd gaze.

1000 T T

-500

(1L LA

-1500

Mgy (NI

-2000

-2500

-3000

-3500

-4000
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 12

t[s]

Fig. 3.2.49. Graficul M, =M _,(t), n al
doilea caz, cu forta gaze.

3.2.5. Influenta diversilor parametri ai mecanismului

Intervalele de variatie ale diversilor parametri sunt tot cele considerate in paragraful
3.1.9. Ne limitam la o singurd valoare pentru viteza unghiulard a elementului conducator, si

anume ®, =100r rad/s .

Diagramele de variatie pentru reactiunile st momentul de echilibrare din mecanism sunt

trasate in figurile de mai jos.

x 10
0.5

05 >

_(punct) [N]

min
AN

\
\
\

(cont), N

\
1
\
-1.5 s

max

N

\
\
\
\
\
\
\

.5
0 0005 0.01 0015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.04 0.045 0.05
OA [m]

Fig. 3.2.52. Graficele N__ =N,__(OA) si
N, =N, (OA), fira forta gaze.

1500

1000

500

(punct) [Nm]

elmin

(cont), M

-500

Mo 1max

-1000

\
-1500
0 0005 001 0015 002 0025 003 0035 004 0045 0.05
OA [m]

Fig. 3.2.53. Graficele M, =M. (OA)
si M. =M. (OA), fara forta gaze.
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x10°

0.5 500
'\_,__.—\‘_ ———
0 \E\_'__/ \_
= 0
_. 05 E
Z =
5
g2 ]
&) & 500
: 5
2 15 ]
= N N RS ottt et e . 5
8 =2 s -, § -1000
z 5
z E
2.5 s
= 1500 ko -
e e o mmmmmmpmmmETEmmN
35 -2000
0.1 -0.05 0 0.05 0.1 0.1 -0.05 0 0.05 0.1
d[m] d[m]

Fig. 3.2.112. Graficele N, =N, (d)si  Fig. 3.2.113. Graficele M,;,, =M, (d)
N =N, (d), cu forta gaze. si M =M, (d), cu forta gaze.

elmin

CAP. 4. ASPECTE PRIVIND SINTEZA MECANISMULUI UNUI
MOTOR CU RAPORT DE COMPRIMARE VARIABIL

4.1. Teorema lui Grashof

Fie mecanismul patrulater plan articulat OACE.

Y
A
E
a c
CA b c
a -
o \® X

Fig. 4.1.1. Teorema Grashof.

Se obtine sistemul de inegalitati
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{m—c—a+de—c+a—d)£Q 4.16)

a+d<b+c,

echivalent cu sistemele:

a+d<b+c,
b+d<a+c, (4.12.7)
c+d<a+b,

respectiv

a+d<b+c,
a+c<b+d, (4.1.8)
a+b<c+d.

Sistemul (4.1.7) defineste conditiile ca mecanismul sa fie dublu manivela.

Sistemul (4.1.8) defineste conditiile ca mecanismul sa fie manivela balansier.

Daca nu se indeplinesc nici conditiile (4.1.7), nici condtiile (4.1.8), atunci rezulta fie ca
mecanismul nu are manivela, fie cd este un mecanism dublu balansier, fie cad mecanismul nu
se poate realiza practic.

4.2. Aplicarea teoremei lui Grashof la mecanismul pentru un motor cu raport de
comprimare variabil

Y A e
®
C, £
®,
0,
B C4 Su
_A\ G
= C
// g P10, P -
\\\ G /‘/ Oy X
~_| -7 d

Fig. 4.2.1. Mecanismul de comprimare variabila.
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Pentru mecanismul din Fig. 4.2.1 se considera dimesiunile standard OA=0,03m,
AB=0,043m, AC=099m, BC=0128m, BD=0,130m, CE=0103m, Y. =0108m,
d =0,086m, e =0m. La aceste dimensiuni ne vom referi mereu daca nu se fac alte precizari

referitoare la alte valori.
Pentru mecanismul patrulater OACE sistemele (4.1.7) si (4.1.8) devin

OA+OE < AC +CE,
AC + OE <OA+CE, (4.2.1)
CE+OE<OA+AC,
respectiv
OA+OE < AC +CE,
OA+CE < AC +OE, (4.2.2)

OA+ AC <CE +OE,

4.2.1. Cazul unei singure necunoscute
4.2.1.1. Cazul in care OA este necunoscuta

Se obtine
0<OA<0,064m. (4.2.6)

4.2.1.2. Cazul in care AC este necunoscuta
Avem
0,065m<AC<0,211m. (4.2.9)
4.2.1.3. Cazul in care CE este necunoscuta
Rezulta
0,069M<CE<0,207m. (4.2.12)

4.2.1.4. Cazul in care OE este necunoscuta

Se gaseste
0,034m<OE<0172m. (4.2.16)
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4.2.2. Cazul a doua necunoscute

4.2.2.1. Cazul in care OAsi AC sunt necunoscute

Obtinem
OA- AC <£-0,035m, 4229
OA+ AC <£0,241m (42.22)
AC 'y
0,241 4
P,
0,035 b,
p, OA
0,035 ° 0,241

Fig. 4.2.4. Sistemul (4.2.22).
si deci OA si AC se gisesc in interiorul patrulaterului OP,P,P,, unde P(0;0,035),

P,(0,103,0,138), P,(0,2410) (Fig. 4.2.4).

4.2.2.2 Cazul in care OAsi CE sunt necunoscute

CE 'y

Fig. 4.2.5. Sistemul (4.2.26).

Rezulta
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OA-CE <-0,039m,
(4.2.26)

OA+CE <0,237m.
Rezulti ci OA si CE se gasesc in interiorul patrulaterului OP,P,P,, unde R(0;0,039),
P,(0,099;0,138), P,(0,237;0) (Fig. 4.2.5).

4.2.2.3. Cazul in care OA si OE sunt necunoscute

Rezulta ca OA si OE se gasesc in interiorul triunghiului P,P,P;, unde Pl(0,004;0),
P,(0,103,0,099), P,(0,202;0) (Fig. 4.2.6) sau in interiorul triunghiului PP,P,, unde
P(0;0,004), P,(0,099;0,103), P,(0;0,202) (Fig. 4.2.7).

OE A
0.202]
P,
@] Ps OA‘
_0,0047/ 0,004 0,202

Fig. 4.2.6. Sistemul (4.2.28).
OE1

0,202 -

o on

_0,0614 0,262

>

Fig. 4.2.7. Sistemul (4.2.30).
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4.2.2.4. Cazul in care AC si CE sunt necunoscute

Rezulti ci AC si CE se gasesc in interiorul pentagonului OP,P,P,P,, unde P,(0;0,108),
P,(0,03,0,138), P,(0,138,0,03) , P,(0,108,0) (Fig. 4.2.8).

CE A

P, 0,168 AC

-/0,108 0 /0,108
-0,108

Fig. 4.2.8. Sistemul (4.2.34).

4.2.2.5. Cazul in care AC si OE sunt necunoscute

Marimile AC si OE se vor gasi in interiorul triughiului P,P,P,, unde F’1(0,073;0),
P,(0103,0,03), PR,(0,133,0) (Fig. 4.2.9) sau in interiorul pentagonului OPP,P,P,, unde
R(0;0,073), P,(0,03,0,103), P,(0,103,0,03), P,(0,073,0) (Fig. 4.2.10).

AC 4
0,133+

O Pl P3 OA

0,073 / 0,073 0,133

5
Fig. 4.2.9. Sistemul (4.2.36).
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AC 'y

0,133 OA

/ O /),07?3

1-0,073
Fig. 4.2.10. Sistemul (4.2.38).

4.2.2.6. Cazul in care CE si OE sunt necunoscute

Rezultd ca OE si CE se gasesc in interiorul triunghiului P,P,P,, unde Pl(0,069;0),
P,(0,099;0,03), P,(0,129;0) (Fig. 4.2.11).

OE 4
0,129 |
P,
O Pl P3 CE
_0,069/ 0,069 0,129

Fig. 4.2.11. Sistemul (4.2.40).

4.2.3. Cazul a trei necunoscute
4.2.3.1. Cazul cand OA, OC si CE sunt necunoscute

Pentru cei trei parametri rezulta domeniul cuprins intre planele P, P,, P;, Oxy (z>0),
Oyz (x>0) si Ozx (y>0) (Fig. 4.2.12), unde ecuatiile planelor P, P, si P, sunt
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OA-AC-CE=-0138, AC-OA-CE=-0138, CE—OA-0OC =-0138 sau domeniul
cuprins intre planele P, de ecuatic OA—-AC-CE=-0138, P, de -ecuatie
OA—- AC +CE =-0,138, P, de ecuatie OA+ AC —CE =0,138, Oxy (z>0), Oyz (x>0) si
Ozx (y>0) (Fig. 4.2.13).

/
o P3
/

<0138

OA
Fig. 4.2.12. Sistemul (4.2.42).

CE4

0 i \\i\‘0,138 AC

_ /

6,138 /.
Ps

OA
Fig. 4.2.13. Sistemul (4.2.43).
4.2.3.2. Cazul cand OA, AC si OE sunt necunoscute

Se obtine domeniul definit de planele P, de ecuatie OA+OE - AC =0103m, P, de
ecuatie AC+OE—-OA=0103m, P, de ecuatic OA+AC-OE=0103m, Oxy (z>0),
Oyz (x>0), Oxz (y>0) (Fig. 4.2.14) sau domeniul definit de planele P, de ecuatie
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OA+OE-AC=0103m, P, de e

OA+ AC -OE =0,103m, Oxy (z>0),

0103 /ol -

6103~ |~

OA

cuatie

OA-AC-OE=0103m, P, de
Oyz (x>0), Oxz (y>0) (Fig. 4.2.15).

OE,
0,103

=

/7\\\
NES

i N

-0,103
NP,

e

\
10103 ac

-
// 7
—

—~
—~
_ /

/7
/Py

/s

= 0103

Fig. 4.2.14. Sistemul (4.2.44).

OE

0,103 -7

OA
Fig. 4.2.15

4.2.3.3. Cazul cand OA, CE si OEs

0,103

—
- /
—

7
// P3

<0103

. Sistemul (4.2.45).

unt necunoscute

ecuatie

Rezultd domeniul definit de planele P, de ecuatie OA+OE—-CE =0,099m, P, de
ecuatie OE —OA—CE=-0,099m, P, de ecuatie CE+OE—-OA=0,099m, Oxy (z>0),
Oyz (x>0), Oxz (y>0) (Fig. 4.2.16) sau domeniul definit de planele P, de ecuatie

OA+OE -CE =0,099m,

P, de ecuatie
OA-CE-OE=0,099m, Oxy (z>0), Oyz (x>0), Oxz (y>0) (Fig. 4.2.17).

OA+CE-OE =0,099m,
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00994 000

OA
Fig. 4.2.16. Sistemul (4.2.46).

OE 4
0,099

OA
Fig. 4.2.17. Sistemul (4.2.47).

4.2.3.4. Cazul in care AC, CE si OE sunt necunoscute

Rezulta domeniul definit de planele P, de ecuatie OE — AC-CE =-0,03m, P, de
ecuatiec AC+OE—-CE =0,03m, P, de ecuatie CE+OE - AC =0,03m, Oxy (z>0), Oyz
(x>0), Oxz (y>0) (Fig. 4.2.18) sau domeniul definit de planele P, de ecuatie
OE-AC-CE=-0,03m, P, de ecuatie CE-AC-OE=-0,03m, P, de ecuatic
AC-CE-OE=-0,03m, Oxy (z>0), Oyz (x>0), Oxz (y>0) (Fig. 4.2.19).
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0,03
N~ -0,03
P2 // // \\ \) P3

+.0,03
AC
Fig. 4.2.18. Sistemul (4.2.48).

[oo3p,
e g\\\\7'/ -
P2 i \\\\) 0103

N
~

e

AN
—

\ / - /s
/
Z P Pl

6,03 - |
= 0,03

AC
Fig. 4.2.19. Sistemul (4.2.49).

4.2.4. Consideratii privind variatia parametrului Y.

In timpul functionarii este necesar ca levierul CE sa isi deplaseze punctul E intre doua
puncte extreme corespunzatoare lui Y, si Y Rezultd corespunzator cd si parametrul

OE se va afla intre valorile OE,, si OE_, .
Rezulta miscsorari ale domeniilor posibile determinate in paragraful 4.2.3.

Emin *
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4.3. Diada ABD

Introducerea diadei ABD 1in cadrul mecanismului conduce la noi conditii suplimentare
privind dimensiunile mecanismului. Se constata ca punctul B nu se poate gasi la nici un
moment de timp la o distanta de axa pistonului mai mare decat marimea BD. Daca notam cu
(T) curba de bield descrisi de punctul B (Fig. 4.3.1), atunci aceasti curba trebuie si se
gaseasca in totalitate intre dreptele verticale punctate in figura. Introducerea diadei ABD
conduce la micsorarea intervalelor de valori permise pentru variatia diferitilor parametri.

Se gasesc urmatoarele intervale de variatie:

! Y4 o !

| [ |

| D |

| KX |

| [ |

| e B (I

: N : curba biela
| |

| |

[ o) [ X
|

} BD BD _|

Fig. 4.3.1. Conditii impuse curbei de biela (I").

— pentru lungimea OA se gaseste intervalul de variatie [0,001;0,063]m, restul valorilor
ramanand neschimbate;

— pentru lungimea AB se giseste intervalul de variatie [0,030;0,158]m, restul valorilor
ramanand neschimbate;

— pentru lungimea AC se gaseste intervalul de variatie [0,086;0,170]m, restul valorilor
ramanand neschimbate;

— pentru lungimea BC se giseste intervalul de variatie [0,057;0141]m, restul valorilor
ramanand neschimbate;

— pentru lungimea BD intervalul posibil de variatie este [0,058; oo]m, restul marimilor
ramanand neschimbate. In cazul simularilor efectuate am presupus ci lungimea bielei BD
variaza in intervalul [0,058;0,200] m;

— pentru lungimea CE intervalul posibil de variatie este [0,070;0,207]m, restul
marimilor rimanand neschimbate;

— pentru marimea d intervalul de variatie este [— 0,133;0,133]m, restul parametrilor
ramanand neschimbati;
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— pentru mirimea e intervalul de variatie este [-0,126;0,072]m, restul parametrilor
ramanand neschimbati;
— pentru parametrul Y. (coordonata pe axa ordonatelor a punctului E) se gaseste

intervalul de variatie [— 0,144;0,148]m , in conditiile in care restul parametrilor raman
neschimbati.

0.1 0.22
/ 0.2
o / \
0.05 / / (
g 5 0.18
AN
—_ 4 o —_
= 0 5 P £ 0.16
= i gl e
E o o’ 5 —
N ,"/ 7 >° 014 . = e
3 e / k| .
£ 0.05 ’ & £ "~
© S 012 S
> T > 0 ~ e
0.1
0.1
0.08
0.15 0.06
0.1 -0.05 0 0.05 0.1 0.15 0.1 -0.05 0 0.05 0.1 0.15
Yelm] Ye m]

Fig. 4.3.72. Variatiile Y, =Ye.u (Ve ) si

Fig. 4.3.73. Variatiile Yy, =Y u (Ve ) si
Y :YCmin (YE) '

YD min — YD min (YE

C min
4.4. Oblicitatea bielei BD

Oblicitatea bielei este unghiul format de biela BD cu directia de deplasare a pistonului
(dreapta notata cu d) (Fig. 4.4.1). Oblicitatea poate fi pozitiva (o >0) sau negativa (o <0)

dupa cum biela se gaseste in dreapta dreptei d (notatd cu BD in figurd) sau in stdnga acesteia
(notatd in figura cu B'D.

Fig. 4.4.1. Oblicitatea bielei.

Oblicitatea bielei influenteazda componenta normala N (Fig. 4.4.2) care apare intre
piston si cilindru.Valori mari ale acestei componente N conduc la o uzura rapida a
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pistonului, segmentilor si cilindrului. In plus ,valori mari ale oblicitatii conduc la forte mai
mici transmise bielei (Fig. 4.4.2).
Dupa cum se poate observa din figura

N =Ftga, F, =Fcosa, (4.4.1)

unde F este forta de presiune a gazelor, N este reactiunea normala intre cilindru si piston,
lar F, este forta din biela.

Fig. 4.4.2. Fortele din punctul D.

Cresterea unghiului a conduce la cresterea fortei N si scaderea fortei F, (care produce
rotirea arborelui cotit).
In Fig. 4.4.3 este reprezentat schematic un piston avand diametrul d, si lungimile

caracteristice |_ si |, (linia punctata d marcheaza pozitia boltului).

Fig. 4.4.3. Oblicitatea maxima a bielei din conditia de a nu lovi pistonul.

Rezulta imediat

tg0 o == (4.4.2)

2 . e i -
cum, uzual, I, = gd » se deduce oblicitatea maximad a bielei din conditia de a nu lovi pistonul,
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fga

d

™ 4d,

astfel ci o, =36,869898 ° = 36°52'11,6" .
Din analiza Fig. 4.4.4 se obtine
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(cont), obl . (punct) 9
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(4.4.3)

(4.4.4)
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~ane
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Fig. 4.4.10. Oblicitatea maxima si cea minima Fig. 4.4.12. Oblicitatea maxima si cea minima

n functie de d .
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Procedand ca in cadrul paragrafului 4.3, se pot construi diagramele de variatie ale
oblicitatii bielei in functie de diversi parametri. Aceste diagrame sunt trasate in figurile
urmatoare.

Considerarea a mai mult de doi parametri care sd varieze nu mai conduce la reprezentari
grafice posibile in spatiul tridimensional.

Practic, daca oblicitatea bielei nu se gaseste intre limitele impuse, atunci se variaza
succesiv fiecare parametru caracteristic al mecanismului astfel incat sa se aduca oblicitatea
bielei intre valorile minima si maxima, fara a afecta prea mult celelalte conditii impuse de
sinteza mecanismului.

4.5. Raportul de comprimare

Este un parametru foarte important in buna functionare a motorului.
Pentru parametrii standard ai mecanismului s-au determinat valorile maxima Y, si

omin ale coordonatei pe axa OY a punctului D obtinadndu-se rezultatele urmatoare
=0,1998431m si Y, =0,1192217m.
Alegénd pentru raportul de comprimare standard valoarea €=10, considerand ca intre

minima Y,
Y

D max

axa boltului si capul pistonului este o lungime egala cu o treime din diametrul pistonului, ?p ,

si alegand pentru diametrul pistonului valoarea d, =0,075 m, se deduce coordonata la care se

gaseste chiulasa,

Y,

chiulasa

=0,233801m. (4.5.2)

Diagramele obtinute sunt date n figurile de mai jos.

100 14

[y WM

-100 10 / \
~ 8

-200

el
el

-300 6

400 4 \

N

500 \\

2
0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14 0.16 008 009 01 011 012 013 014 015 016 017 018
AB [m] AC [m]

Fig. 4.5.1. Variatia raportului de comprimare Fig. 4.5.2. Variatia raportului de comprimare
e=¢(AB). e=g(AC).
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Limitandu-ne acum la valori ale raportului de comprimare cuprinse intre g, =8 si
emax =12 (valori realiste pentru un motor cu aprindere prin scanteie), diagramele de mai sus
se reduc la anumite zone permise pentru parametrii mecanismului.

Un alt parametru important este cilindreea unitard, Vg, definitd prin volumul generat
prin deplasarea pistonului intre cele doud puncte moarte,
ndﬁ

VS = (Y YDmin )T (453)

Dmax

Diagramele de variatie ale cilindreei unitare in functie de principalii parametri ai
mecanismului de comprimare variabild sunt date in figurile de mai jos.

500 450

450 | \
, 400

400 /

350 / 250

300

250 \ / 300 \
200 \
\ 250

150 \/ \\\

100 200
0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14 0.16 008 009 01 011 012 013 014 015 016 017 0.18

VS [cm3]

\
A [cm3]

AB [m] AC [m]
Fig. 4.5.19. Diagrama de variatie Fig. 4.5.20. Diagrama de variatie
V, =V, (AB). V, =V, (AC).

Se poate face o discutie referitoare si la valoarea Y, In mod similar conditiei

<Y

chiulasa

Dmin *

Y, se impune acum conditia ca ordonata punctului minim al axei boltului

D max

Dmin

. . 2 : 2 <
pistonului din care se scade valoarea §dp (adica Y _§dp) sa nu coboare sub ordonata

minima a cadmasii cilindrului.
4.6. Spatiul ocupat de mecanism

Spatiul ocupat de mecanism in timpul functionarii acestuia pe durata unui ciclu
cinematic, ¢, =2nrad, are o foarte mare influenta asupra dimensiunilor motorului. Din acest
motiv se impune a fi facut un studiu privind spatiul ocupat de mecanism, macar la un nivel
aproximativ care sa ofere un ordin de marime al acestuia.

In cazul nostru elementele mecanismului au fost reprezentate schematic sub forma de
linii drepte sau elemente triunghiulare, firi a se tine seama de forma reald a acestora. In fapt,
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aceastd forma reald se obtine ca o consecintad a unor calcule de rezistenta si a tehnologiei de
fabricatie.

In diagramele de mai jos este trasat spatiul ocupat de mecanismul de comprimare
variabil. Pasul retelei este egal cu 25mm atat pe directie orizontala, cat si pe directie
verticala. Axa arborelui cotit este plasatd intotdeauna In originea sistemului de axe. Marimea

eqe v,

lui Y. si anume: Y, €[0100,0120]m, VY. €[0,080;0140]m, Y, e[0;0,030]m i
Y. €[-0,120,-0,100]m. in plus, spatiul ocupat de mecanism a fost determinat pentru

mecanismul standard, precum si pentru alte mecanisme functionale cinematic, derivate din
mecanismul standard prin varierea diferitelor elemente: AB=0,090m, AC=0,120m,

BC =0,060m, CE=0120m, d =0,040m, e=0,050 m, respectiv OA=0,025m.

Y Y

Fig. 4.6.1. Spatiul ocupat de mecanism, Fig. 4.6.2. Spatiul ocupat de mecanism,
dimensiuni standard, Y. €[0,100;,0120]m.  dimensiuni standard, Y. <[0,080;0,140]m.

4.7. Evitarea coliziunii dintre capul pistonului si chiulasa

Este o cerinta foarte importanta pentru buna functionare a motorului. Poate fi vazuta si
sub forma de a nu se anula volumul camerei de ardere.

Din graficele care dau variatia coordonatei Y, in functie de diversi parametri ai

<Y

chiulasa *

D max

mecanismului, se vor selecta doar acele zone in care este indeplinita conditia Yy,

Diagramele obtinute sunt prezentate in figurile urmatoare.
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AC [m] AC [m]
Fig. 4.7.3. Diagrama de variatie Fig. 4.7.4. Diagrama de variatie
YDmax =YDmax(AC)' YDmax =YDmax(AC)’ pentru YDmax <Ychiu|asa'

CAP. 5. MECANISMUL BIELA — MANIVELA ECHIVALENT

5.1. Formularea problemei

Definim mecanismul bield — manivelda echivalent mecanismului de comprimare
variabild considerat anterior ca fiind acel mecanism biel — maniveld care realizeaza acelasi
raport de comprimare cu mecanismul descris in capitolele precedente.

Se doreste studiul mecanismului bield — manivela echivalent atat din punctul de vedere
al analizei cinematice, cat si din punctul de vedere al analizei dinamice, precum si compararea
rezultatelor obtinute in cazul acestui mecanism cu rezultatele obtinute pentru mecanismul de
comprimare variabila.

5.2. Cinematica mecanismului bielid - manivela

5.2.1. Analiza pozitiilor

Mecanismul bielda — maniveld este prezentat in Fig. 5.2.1. Acesta se compune din
manivela OA schematizata sub forma unei bare omogene de lungime r si masd m,, din biela

AB schematizatd si ea sub forma unei bare omogene de lungime | si masa m,, precum si din
pistonul situat in punctul B si de masa m,.
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‘ X

Fig. 5.2.1. Mecanismul bield — manivela.

Se deduc valorile

Y +Y, Y Y

| — —Dmax D min r= Dmax

2 2

Diagramele de variatie ale lungimilor r si | in functie de diversi parametri de intrare
sunt date in figurile de mai jos.

Dmin (5.2.2)

0.18

0.16

0.14

o
i
]

r (cont), | (punct) [m]
o
[

o
Q
@

o
=)
>

o
o
=

0.02
0.1 -0.05 0 0.05 0.1 0.15

Fig. 5.2.10. Variatiile r=r(Y.) si 1=1(Y;).

Din Fig. 5.2.1 rezultd urmatoarele relatii

X,=rcose,, Y, =rsing,, (5.2.1)

Xy =0, Yy =Y, +/I? = X2, (5.2.3)

53



Xe =—2, Y. =2, 524

G 2 C; 2 ( )

X, :XA+XB,YC :YA+YB’ (5.2.5)

2 2 2 2

Xc, = Xg, Ye, =Y, (5.2.6)
1> - X2

siny =2, cosy = I A (5.2.7)
rZ_xZ

sinB:%, cosﬁzf’*, (5.2.8)

r r
Ymax =&rCtY ——— |, Yin = —aICtY ——— |- 5.2.9
[ |2_r2J (}IZ_rZJ ( )

Variatia oblicitatii bielei in functie de unghiul ¢, pentru mecanismul bield — manivela

corespunzator mecanismului de comprimare variabild standard definit in capitolele precedente
este redatd in Fig. 5.2.11.

15

A\ /|

v
o (%,
/
\

I
\\/ /

50 100 150 200 250 300 350
6, 1%

Fig. 5.2.11. Variatia y =y((pl).

5.2.2. Analiza vitezelor

Din relatiile precedente, prin derivare in raport cu timpul, se obtin exprimdrile

X, =-To,sing,, Y, =rm, coso,, V, =r|o], (5.2.10)
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XAXA

W, Vs :‘YB" (5.2.11)

Xs=0,Ys=Y, -

. X roo. . Y, or r
Xe, :7A=—§mlsm 010 Yo, = =5 0.C080y, Ve, :§|(ol|, (5.2.12)
X, :%, A :YA;YB Vo, =A[XE +YE (5.2.13)
Xc3 = XB’ ch :YB’ Ve, = Ve (5.2.14)

Oy =—F—/——" 5.2.15
= (5.2.15)

In figurile urmatoare sunt trasate variatiile in raport cu unghiul @, ale unor viteze si

viteze unghiulare ale mecanismului bield — maniveld corespunzitor mecanismului standard de
comprimare variabild, asa cum a fost acesta definit in capitolele anterioare. Viteza unghiulara
a manivelei a fost considerata constantd si avand valoarea ®, =100r rad/s. Diagramele au

fost trasate pe durata unui ciclu cinematic ¢, =2nrad.

15 80

7 N
: : . 7 / \

' 40
. \

Ay / 7 \ 20
v /

| 0

N i -20 /

. \ /
- /
-~ /
* / -40

-10

10

2

2
o)
-
A,
@, [rad/s]

VC2>< (cont), vCy (intr), Ve (punct) [m/s]
.

S, ’ 60

450 50 100 150 200 250 300 350 >800 50 100 150 200 250 300 350
60,19 60,19
Fig. 5.2.13. Diagramele V., =V, (¢,), Fig. 5.2.14. Diagrama a, = o, (@, ).

Ve,y :VCZy((Pl)1 Ve, = Ve, ((P1)-

5.2.3. Analiza acceleratiilor

Prin derivarea in raport cu timpul a expresiilor din paragraful precedent se gaseste
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X, =—rw’cose,, Y, =—rosing,, a, =ro?, (5.2.16)
(X2 + X, K2 = X2+ X, X,
N . ,/IZ X2 . (5.2.17)
Xg=0,Yg=Y,— 2 2 :‘YB"
1“ - X3
X Y ro, . r
Xe, =7A:——wf cosq,, Yo :?A:—Ecofsm 0, g, =Emf, (5.2.18)
Xe, :%, Y., :YA;YB L, =4 Xo +Y2 (5.2.19)
Xe,=Xg, Yo, =Yg, ac, =25, (5.2.20)
. X X2
Xafl? =X} +— 2224
g Poiroxe (5.2.21)
€, = 7 Xﬁ .
Cateva diagrame caracteristice sunt date in figurile de mai jos.
- 5000 / N, , /\\
ﬁ 4000 _,’I 5 / \\
i}’N 1000 T o / ?\ ""\ s / \
T [’ ’ / \,.

0, 1%

Fig. 5.2.16. Diagramele a. , =a; x((Pl)’

Ac,y = Czy((pl) si ac, = ( )

5.2.4. Influenta diversilor parametri

0, %

Fig. 5.2.17. Diagrama ¢, = ¢, (¢, ).

In figurile urmatoare au fost reprezentate variatiile valorilor cinematice obtinute in cazul
mecanismului — biela maniveld in functie de diverse marimi de intrare ale mecanismului de
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comprimare variabila. S-a considerat si acum ca viteza unghiulara a elementului OA este una
constanta cu valoarea ®, =100r rad/s .

18 7000
16 | \
I 6000
- - N\ [
£ —_—— / E 5000
5 12 5 \ I
e 2
2 2 000
e 1o e
E, / £
>U 8 mU
= \\ i = 3000
g ! 5
8 Gl mmmmmeaes i g \ /
- N R DY / %
£ Seae J £ 2000
)~ Se. ’ ~
* g N \ # o .
S e SN
Sl LS 1000
2 S \
B B o LW N |
N - N
NP \J
0 0 =
0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14 0.16 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14 0.16

AB [m] AB [m]

Fig. 5.2.18. Diagramele V¢, pa = Ve, ma (AB) s Fig. 5.2.19. Diagramele a, ., = ac, ne (AB)

VC2 min — VC2 min (AB) ' §I a‘C2 min aCZ min (AB ) '

5.3. Dinamica mecanismului biela - manivela

5.3.1. Izolarea corpurilor

Prin izolarea celor trei corpuri (manivela, biela si pistonul) se obtin diagramele din Fig.
5.3.1... Fig. 5.3.3.

Fig. 5.3.3. Izolarea corpului 3 (pistonul).
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Aplicarea teoremelor fundamentale ale mecanicii ne conduce la urmatoarele ecuatii:
— pentru corpul 1 (manivela):

mX., =—R,, + Ry, (5.3.1)
mycl = _RAy + ROy —-mg, (5.3.2)
Jo8s =~(Xa = X0 Ry +(¥a = Yo R = (X, = Xo g + My (5.3.3)
— pentru corpul 2 (biela):

mX., =—Rg, + Ry, (5.3.4)
mycz = _RBy + RAy —Mm,g, (5.3.5)
J282 = (XA - XC2 )RAy o (YA o YC2 )RAX B (XB B Xc2 )RBy + (ys B yc2 )RBX; (5-3-6)

— pentru corpul 3 (pistonul):
m,X; =0=N +R;,, (5.3.7)
m,yg = Rg, —F, —m;g. (5.3.8)

Ecuatiile (5.3.1) — (5.3.8) formeazad un sistem de 8 ecuatii liniare cu 8 necunoscute:
reactiunea normald N, componentele R, si Ry, ale reactiunii din punctul B, componentele

R 8i R, ale reactiunii din punctul A, componentele R, si R, ale reactiunii din punctul

O si momentul de echilibrare M ;.

5.3.2. Cazul mecanismului standard

In figurile de mai jos sunt prezentate diagramele de variatie pentru reactiunile din
mecanismul bield — maniveld echivalent.
Pentru masele elementelor OA si AB au fost folosite expresiile:

OA AB

Mop = Mop, » Mag = Mgp '
OA, " BDy

(5.3.9)

unde my, este masa elementului OA in cazul mecanismului standard de comprimare
variabila, OA, este lungimea elementului OA in cazul mecanismului standard de comprimare
variabild, my, este masa elementului BD Tn cazul mecanismului standard de comprimare
variabila, iar BD, este lungimea elementului BD in cazul mecanismului standard de
comprimare variabila.
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VAR [ SN
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6000 ~ \/ 0 L \\/\J/‘ \/\\/
780000 50 100 150 ¢1 [0]200 250 300 350 >0'50 100 200 300 ¢1 [0]400 500 600 700
Fig. 5.3.8. Variatia M_, =M (¢, ), fara forta Fig. 5.3.9. Variatiile Ry, =Ry, (¢, ) si
gaze. Roy =Ro, ((pl), cu forta gaze.

5.3.3. Influenta diversilor parametri

In figurile urmatoare au fost reprezentate variatiile fortelor de reactiune si ale
momentului de echilibrare pentru mecanismul bield — maniveld echivalent in functie de
variatiile parametrilor de intrare ai mecanismului de comprimare variabila.

Graficele au fost trasate pentru o viteza unghiulard constantd a manivelei OA datd de
o, =100m rad/s .

x 10° x10°
5 15
4
\ )
3 —
g
Z 2 =
g e 05
2, T :, —
A N e - EW _____________
§ - e g P
zé 2l— S "E 0.5 v ~
s/ = s
/ -1 I‘
alf ’:'
5 -1.5
0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14
AB [m] AB [m]
Fig. 5.3.15. Variatiile N, =N, (AB)si Fig.5.3.16. Variatiile M, =M, . (AB) si
N, =N, (AB), fira forta gaze. My = My, (AB), fari forta gaze.
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Fig. 5.3.66. Variatiile N, = NmaX(YE) s Fig. 5.3.67. Variatiile M, ., = Melmax(YE) s
N =N (YE), cu forta gaze. M imin = Maimin (YE), cu forta gaze.

5.4. Studiul comparativ al variatiei oblicitatii bielei

Tn cadrul acestui paragraf ne propunem sa studiem variatia oblicitatii bielei in functie de
parametrii de intrare ai mecanismului de comprimare variabila.

Diagramele de variatie ale oblicitatii maxime vy, si minim vy, pentru mecanismul de

comprimare variabila au fost trasate Tn paragraful 4.4, iar pentru mecanismul bield — manivela
echivalent sunt date in figurile urmatoare.

20 25
15 20
15
/ \
- 10 \ / = 10 ~—
% ° ~——" ; 5
£ o £ o
g 5 T oo g 5
é ——————— i \\\ E-m S T
T P — T
____——" ‘\‘ -15 —
5 B ! 20l ’
20 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14 0.16 -28.08 0.09 0.1 011 012 013 014 015 016 017
AB [m] AB [m]
Fig. 5.4.1. Variatiile v, =7,...(AB) si Fig. 5.4.2. Variatiile ¥, = Y (AC) si
Ymin ZYmin (AB) Ymin =’Ymin (AC)
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CAP. 6. REALIZAREA MODELULUI FIZIC

6.1. Ipoteze fundamentale

Pentru realizarea fizicd a mecanismului de comprimare variabild am plecat de la
urmatoarele premise:

i) realizarea unui motor termic care sa aiba incorporat un astfel de mecanism de
comprimare varibila este practic imposibila deoarece nu exista disponibile date referitoare la
fenomenele de ardere care au loc 1n cadrul unui astfel de motor. O consecinta directd a acestui
lucru este faptul ca elementele motorului nu pot fi dimensionate corespunzator si deci fortele
si momentele care apar in functionare nu pot fi comparate direct cu valorile obtinute pe baza
simularii numerice;

i1) simplificarile folosite in literatura de specialitate referitoare la calculul si constructia
motoarelor pentru autovehicule (spre exemplu, divizarea masei bielei in doud componente,
una aflatd in migcare de translatie si cealaltd in miscare de rotatie) nu pot fi folosite in cadrul
acestui studio deoarece nu exista nicio baza teoretica sau experimentald care sa justifice aceste
simplificari;

iii) Tn cadrul studiului teoretic elementele componente ale mecanismului de comprimare
variabild au fost schematizate simplu sub forma de bare si placi omogene, desi forma reald a
acestora (spre exemplu a bielei) este mult mai complicatd. Acest lucru face ca pozitia reala a
centrelor de greutate sa fie diferitd (dar nu foarte mult) de cea consideratd in cadrul acestei
teze de doctorat;

iv) mecanismul fizic trebuie sa realizeze un raport de comprimare variabil pe un anumit
domeniu de variatie cu valori comparabile cu cele realizate de motoarele autovehiculelor
moderne existente pe piata;

v) studiul facut in capitolele precedente a ardtat ca un astfel de mecanism de
comprimare variabild prezinta si anumite singularitati pentru anumite valori ale parametrilor
de intrare. Mecanismul fizic va trebui sa evite astfel de singularitati;

vi) mecanismul fizic trebuie sd poatd fi capabil sd varieze cat mai multi parametri de
intrare astfel incat sa evidentieze cat mai bine comportamentul real al mecanismului de
comprimare variabild;

vil) mecanismul fizic trebuie sa asigure o vizualizare foarte buna a comportamentului
sau si sd asigure un acces usor la masurarea elementelor de interes;

viil) mecanismul fizic trebuie sa asigure o anumitd precizie a datelor experimentale,
astfel incat abaterile fata de modelul teoretic sd fie unele minime;

ix) antrenarea modelului fizic la valori ale vitezei unghiulare a elementului conducator
(manivela OA) comparabile cu cele din cadrul studiului teoretic este foarte greu de realizat
practic. Din acest motiv antrenarea se face la viteze unghiulare mult reduse. n plus,
antrenarea trebuie sa poata fi facuta usor;

61



x) evidentierea pozitiilor extreme ale pistonului in cadrul mecanismului de comprimare
nu poate fi realizata la viteze de antrenare mari, iar pozitionarea mecanismului intr-0 astfel de
pozitie extrema se poate face doar printr-un reglaj fin al manivelei de antrenare.

6.2. Constructia mecanismului de comprimare variabila

Macheta mecanismului de comprimare variabila este prezentata in figura de mai jos.

Fig. 6.2.1. Macheta mecanismului.

Pentru a se putea vizualiza pozitiile extreme ale pistonului, atat camasa, cat si pistonul
mecanismului de comprimare variabila au fost sectionate, astfel incat s se poatd avea acces si
sa se poata determina usor cota ce defineste pozitia verticala a pistonului (cota Yy ).

Scopul urmarit este de a se determina cota reald la care se gaseste pistonul si de a se
compara aceasta cotd cu cea obtinuta pe cale teoretica.

6.3. Validarea modelului

S-a construit un tabel in care au fost trecute datele obtinute prin simulare numerica si
datele obtinute prin masurare directd pe modelul fizic. S-au folosit urmatoarele notatii: Y,
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si Y sunt valorile minima si maxima obtinute pentru cota Y, pe baza simularii numerice;

D max
QO S1 Pyma SUNE valorile unghiului o, pentru care au fost obtinute Yy . $i Ypma: Yomn Si
Y5 e Sunt valorile minima si maxima obtinute prin masurare pe modelul fizic; &, i &,
> Dmin ? Dmax
sunt erorile relative, masurate in procente si definite prin relatiile
Yomin — Yo Yoma — Yo
v — D min D min x1001 SY — D max D max Xloo (6.3.1)
Dmin D max
D min D max

CAP. 7. CONCLUZII. CONTRIBUTII PROPRII. DIRECTII VIITOARE
DE STUDIU

7.1. Concluzii

Prezenta teza de doctorat conduce la urmatoarele concluzii:

— analiza cinematica a mecanismului de comprimare variabild este una mult mai
complicatd decat a unui mecanism clasic bield — maniveld. Formulele care dau pozitiile,
vitezele si acceleratiile punctelor caracteristice ale mecanismului de comprimare variabila,
precum si vitezele unghiulare si acceleratiile unghiulare ale elementelor componente ale
acestui mecanism sunt mult mai complicate decat in cazul mecanismului clasic;

— analiza cinematica a evidentiat existenta unor puncte unghiulare si a unor salturi in
diagramele de variatie a marimilor cinematice in functie de parametrii geometrici de intrare.
Se impune deci ca realizarea raportului de comprimare variabil sa fie efectuata prin varierea
anumitor parametri geometrici de intrare pentru care diagramele de variatie ale parametrilor
cinematici sd nu prezinte astfel de singularitati pe intervalele de variatie. Existenta salturilor si
a punctelor unghiulare a condus pe multi cercetatori sa considere in lucrarile lor ca un astfel
de mecanism nu este unul viabil a fi folosit pentru realizarea unui raport de comprimare
variabil. Se poate observa insd cd nu este necesard varierea unuia sau mai multor parametri
geometrici de intrare pe intreg domeniul posibil de valori, ci selectarea ca posibile a acelor
subdomenii caracterizate prin diagrame netede;

— realizarea analizei cinematice printr-o abordare de tip multicorp conduce la un sistem
de ecuatii neliniare foarte complicat. Se cunoaste ca orice metoda de rezolvare a sistemelor de
ecuatii neliniare prezintd inconvenientul existentei unui domeniu destul de limitat pe care
metoda numerici este convergentd spre solutia doriti. In aceastd situatie, este necesara
cunoasterea unei valori aproximative a solutiei, iar pasul de iteratie este unul foarte mic cu
consecinte directe asupra timpului de calcul;

— analiza cinematicd nu poate fi realizatd folosind programe clasice de calcul deoarece
mecanismul, chiar si in cazul valorilor standard considerate in prezenta lucrare, prezintd un
anumit tip de singularitate in determinarea pozitiilor;
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— analiza dinamicd a mecanismului de comprimare variabila se realizeaza prin calcul
numeric §i pentru obtinerea valorilor exacte ale fortelor de reactiune din lagire si a
momentului de echilibrare sunt necesare cel putin urmatoarele lucruri:

1) cunoasterea exactd a legii de variatie a presiunii gazelor din cilindru, atat pentru
situatia in care raportul de comprimare este unul constant, cat si in cazul in care acest raport
devine variabil prin modificarea pozitiei capatului levierului de reglare;

i1) cunoasterea dimensiunilor elementelor mecanismului. Aceastd cerintd este
dependentd de prima deoarece fortele din mecanism determind tensiunile din elementele
componente. Tn cazul mecanismului real, formele elementelor sunt ceva mai complicate decéat
cele considerate simplificat Tn cadrul acestui studiu. Dimensiunile elementelor, pozitiile
relative ale acestora, caracteristicile lor mecanice (mase si momente de inertie) determina
fortele inertiale necesare analizei dinamice a mecanismului. Aceste forte sunt insd dependente
si de viteza unghiulara a elementului conducator,

iii) cunoasterea legii de variatie a pozitiei capatului levierului de reglare. Aceasta lege
de variatie conduce la variatii diferite pentru vibratiile tranzitorii care apar in mecanismul de
comprimare variabila la trecerea de la o pozitie extrema la alta. In cadrul tezei a fost folosita o
lege de variatie liniard pe portiuni care are avantajul de a fi simpla si usor de implementat, dar
conduce la salturi pentru vitezele si acceleratiile elementelor mecanismului;

— si in cazul analizei dinamice diagramele de variatie ale fortelor de reactiune si
momentului de echilibrare prezintd puncte unghiulare si salturi, fapt ce conduce la eliminarea
anumitor multimi de valori posibile ale parametrilor geometrici de intrare;

— sinteza mecanismului se poate realiza considerandu-se numai un numar mic de
elemente ca fiind variabile. Teza de doctorat a evidentiat 9 parametri geometrici posibili de
intrare, toti acesti parametri putand avea valori fie in domeniul numerelor reale pozitive, fie
pe toatd axa reald. Rezultd de aici ca spatiul valorilor posibile este un domeniu infinit inclus in

multimea R®. O reprezentare grafici in plan sau in spatiul R® a acestui spatiu de valori
posibile este imposibild si ar fi si complet neproductiva. S-au evidentiat urmatoarele aspecte:

1) prin pastrarea constantd a opt din cei noud parametri de intrare, in general, marimea
ramasa variabila se poate gasi In domenii posibile de valori de lungimi finite, dar exista si
situatia bielei pentru care domeniul de valori este unul infinit,

i) considerarea ca variabili a doi parametri geometrici de intrare conduce la domenii
plane marginite, de forme poligonale, pentru valorile posibile ale acestora,

111) prin considerarea variatiei a trei parametri geometrici de intrare se obtin valori
posibile ale acestora situate in domenii spatiale marginite de plane, unele dintre aceste plane
putand fi si planele de coordinate,

— precizarea intervalului de valori acceptate pentru raportul de comprimare in cazul
sintezei mecanismului de comprimare variabila reduce foarte mult intervalele posibile de
variatie ale parametrilor geometrici de intrare;

— un efect similar de reducere a intervalelor posibile de variatie a parametrilor
geometrici de intrare 1l au si alte conditii cum ar fi evitarea coliziunii capului pistonului cu
chiulasa;

— biela mecanismului de comprimare variabild are un efect de limitare a intervalelor
posibile de variatie pentru parametrii geometrici de intrare;
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— spatiul ocupat de mecanismul de comprimare variabild este o conditie foarte
importantd de care trebuie sa se tind seama in procesul de sinteza a acestuia. Un spatiu prea
mare nu este dorit deoarece duce la cresterea dimensiunilor motorului. Din cauza deplasarii
capatului levierului de reglare, spatiul ocupat de mecanismul de comprimare variabild este
unul variabil si in functie de pozitia capatului levierului de reglare;

— analiza si sinteza mecanismului de comprimare variabild nu pot fi separate una de
cealalta. Teza de fatd a aratat cd valori posibile ale parametrilor geometrici de intrare, din
punctul de vedere al sintezei mecanismului, nu sunt si valori viabile din punctul de vedere al
analizei acestuia (conduc la valori inacceptabile ale vitezelor, acceleratiilor, fortelor de
reactiune etc.). In mod similar, valori posibile ale parametrilor geometrici de intrare, din
punctul de vedere al analizei mecanismului, nu reprezinta si valori posibile din punctul de
vedere al sintezei acestuia (nu realizeaza o anumitd gama de valori pentru raportul de
comprimare, capul pistonului loveste chiulasa etc.);

— modelul fizic a evidentiat posibilitatea intersectarii bielei cu camasa pistonului pentru
anumite valori ale parametrilor geometrici de intrare. Functionarea mecanismului de
comprimare variabild a fost realizatd prin eliminarea unei portiuni de material din camasa
pistonului fara a se influenta pozitionarea corecta a elementelor mecanismului;

— mecanismul bield — maniveld echivalent a evidentiat forte de reactiune si moment de
echilibrare cu unu — doua ordine de marime mai mari decat cele din cazul mecanismului de
comprimare variabila. Este cunoscut ca aceste forte de reactiune dau o masura a uzurii din
sistem, astfel ca mecanismul de comprimare variabila este unul la care uzura din cuplele
cinematice este mai mica decat cea corespunzatoare mecanismului clasic bield — manivela.

7.2. Contributii proprii

Tn cadrul acestei teze de doctorat au fost aduse si o serie de contributii proprii:

— realizarea analizei cinematice a mecanismului de comprimare variabild. Aceasta
analiza a fost efectuata atat prin metode clasice, cat si folosind o abordare de tip multicorp.
Analiza cinematicd a evidentiat existenta unor singularitati in variatia principalilor parametri
cinematici, fapt ce a condus la:

1) eliminarea unor zone de capat ale unor intervale posibile de variatie pentru diferite
dimensiuni ale mecanismelor. In aceste zone de capit vitezele si acceleratiile unor elemente
ale mecanismului iau valori foarte mari, cu repercusiuni directe asupra fortelor si momentelor
de inertie si deci si asupra fortelor de reactiune si a momentului de echilibrare,

i) determinare domeniilor acceptabile de variatie pentru fiecare parametru de intrare
deoarece variatiile dimensiunilor mecanismului nu pot fi utilizate pe intreg domeniul de valori
posibile. Astfel, daca se doreste modificarea unei anumite dimensiuni, variatia acesteia nu
poate fi utilizatd pentru intreaga gamad de valori posibile (chiar redusa prin eliminarea
capetelor intervalului de variatie), ci doar pentru valori cuprinse intre doud singularitati
successive, sau intre un capat si singularitatea imediat vecina,

iii) conceperea unei abordari noi in privinta programelor de calcul. Acest lucru a fost
necesar deoarece metoda clasicd de determinare a pozitiei unui punct caracteristic prin
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selectarea uneia din cele doud valori posibile conduce la rasturnarea elementelor
mecanismului pentru anumite valori ale unghiului de rotatie al manivelei. Noua abordare a
pornit de la selectarea noii pozitii a unui punct caracteristic ca fiind acea pozitie posibila cea
mai apropiata de pozitia precedenta,

— in cadrul analizei cinematice au fost evidentiate formule de calcul exacte pentru
determinarea pozitiilor, vitezelor si acceleratiilor punctelor caracteristice, a vitezelor si
acceleratiilor unghiulare ale elementelor componente ale mecanismului;

— tot in cadrul analizei cinematice au fost trasate curbele de biela ale diferitelor puncte
caracteristice ale mecanismului de comprimare variabila;

— analiza cinematicad a mecanismului de comprimare variabila a fost realizatd pentru
valori diferite ale vitezei unghiulare a elementului conducdtor, viteze unghiulare care sa
corespunda unor cazuri reale din functionarea motorului (mers in gol, deplasare cu viteza
normald, accelerare la maxim). In plus, s-au determinat variatiile vitezelor si acceleratiilor
reduse;

— considerarea in cadrul analizei cinematice a doud legi liniare de variatie a pozitiei
capatului levierului, evidentiindu-se regimurile tranzitorii pentru diverse viteze si acceleratii
caracteristice;

— trasarea in cadrul analizei cinematice a diagramelor de variatie ale valorilor maxime si
minime ale diferitelor marimi cinematice in functie de variatiile marimilor geometrice de
intrare si evidentierea aspectelor care apar 1n aceste diagrame (lipsa influentei unor parametri
de intrare, existenta unor anumite tipuri de variatii pe intreg domeniul sau pe anumite
intervale ale acestuia, puncte unghiulare si salturi etc.);

— realizarea analizei dinamice pentru mecanismul de comprimare variabild. Aceasta
analiza a fost condusa pe doud directii principale. in primul caz nu au fost luati in considerare
forta de presiune a gazelor, iar in a doua situatie s-a considerat si aceasta forta de presiune a
gazelor, folosindu-se o lege de variatie genericd, lege care aproximeaza destul de corect o lege
reala. Principalele rezultate obtinute s-au referit la:

1) determinarea fortelor de reactiune din lagdre si a momentului de echilibrare atat in
cazul in care nu este luatd n considerare forta de presiune a gazelor, cét si in situatia in care
aceasta forta este considerata;

ii) determinarea fortelor de reactiune si a momentului de echilibrare din mecanism
atunci cand capatul levierului de reglare are o miscare datd de aceleasi legi ca si in cazul
analizei cinematice;

111) determinarea variatiilor fortelor de reactiune si a momentului de echilibrare din
mecanism la variatia parametrilor geometrici de intrare;

— prin sinteza mecanismului au fost determinate intervalele posibile de variatie ale
parametrilor geometrici de intrare in situatiile in care se considera ca variabili unul, doi sau
trei dintre acestia;

— tot in cadrul sintezei mecanismului de comprimare variabila a fost studiatd si
posibilitatea coliziunii dintre capul pistonului si chiulasd determindndu-se astfel noi conditii
care trebuie verificate;

— determinarea spatiului ocupat de mecanism atit in cazul mecanismului standard de
comprimare variabild pentru diferite intervale de variatie a pozitiei capatului levierului de
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reglare, cat si in cazul unor mecanisme de comprimare variabild derivate din mecanismul
standard de comprimare variabila,

— studiul unui mecanism clasic biela — manivelda echivalent mecanismului de
comprimare variabild considerat in lucrare si compararea rezultatelor obtinute pentru
mecanismul de comprimare variabilad cu rezultatele corespunzatoare pentru un mecanism biela
— manivela echivalent;

— realizarea modelului fizic al mecanismului de reglare variabilda si compararea
rezultatelor teoretice obtinute prin simulare numerica cu cele masurate pe modelul fizic.

7.3. Directii viitoare de studiu

Se desprind cel putin urmatoarele directii viitoare pentru continuarea studiului:

— obtinerea pe cale numericd si validarea experimentald a unei legi de variatie a
presiunii gazelor in interiorul cilindrului;

— determinarea si a altor valori posibile pentru dimensiunile geometrice, astfel incat
mecanismul de comprimare variabild sd raméana unul functional;

— rezolvarea unor probleme de sintezd optimald. Astfel de probleme ar consta in
determinarea unor parametri de intrare astfel incat: mecanismul sa ocupe cel mult un spatiu
posibil, vitezele si acceleratiile In modul ale unor anumite elemente sa fie stric inferioare unor
anumite valori maxime admisibile, mecanismul sa realizeze anumite valori ale raportului de
comprimare etc.;

— determinarea unor legi de variatie a pozitiei capatului levierului de reglare care sa
introduca variatii cat mai mici posibile asupra fortelor si momentelor din cadrul mecanismului
de comprimare variabila,

— testarea si a altor curbe pe care se poate deplasa capdtul levierului de reglare (in
lucrare s-a folosit deplasarea liniara pe directie verticald) pentru a se determina (daca este
posibil) o curba optimd pe care deplasarea sd aiba efecte minime asupra fortelor si
momentelor din cadrul mecanismului de comprimare variabila. Tot aici se impune un studiu
asupra avantajelor si dezavantajelor folosirii unei astfel de curbe;

— determinarea influentei erorilor dimensionale ale parametrilor geometrici de intrare
asupra bunei fuctiondri a motorului;

— considerarea jocurilor din mecanismul de comprimare variabilad si influenta acestora
asupra parametrilor cinematici si dinamici. Problema devine acum una foarte complicata
deoarece se transforma mecanismul cu un singur grad de libertate intr-un mecanism cu mai
multe grade de libertate, numarul acestor grade de libertate fiind unul variabil in timpul
functionarii motorului;

— efectuarea calculelor de rezistenta pentru determinarea formei exacte (intelegandu-se
aici si un studiu asupra tehnologicitétii acestora) a elementelor componente ale mecanismului
si verificarea acestor elemente la diverse solicitari. Problema este una de mare complexitate
intrucat nici fortele care actioneaza asupra acestor elemente, nici pozitia acestora nu este una
constanta in timp. O abordare ar consta in folosirea metodei elementului finit;
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— efectuarea unui studiu privind uzura din cuplele cinematice, incluzand aici si

evidentierea posibilitatilor de ungere, grosimea stratului de ulei etc.;

— extinderea rezultatelor obtinute in cazul motorului mono-cilindric la un motor real,

poli-cilindric;

— considerarea si a altor variante ale mecanismului de comprimare variabila in sensul ca

alaturi de variatia pozitiei capatului levierului de relare sd se considere ca variabile si alte
dimensiuni geometrice.
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