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1.Introduzione

A causa delle sempre pill stringenti normative in termini di emissioni in-
quinanti (Tier-4 e Stage-V), l'incremento dell’efficienza e la riduzione dei
consumi di combustibile nelle macchine movimento terra sono divenu-
ti, negli ultimi anni, obiettivi di primaria importanza. In questo contesto,
strumenti di simulazione assumono un ruolo decisivo nel confrontare
molteplici soluzioni circuitali innovative [1, 2, 3, 4] o sistemi ibridi [, 6, 7,
8, 91), riducendo in questo modo sia i tempi di sviluppo ed ottimizzazio-
ne che i tempi di industrializzazione. Questo articolo presenta il modello
dinamico, basato su un approccio a parametri concentrati, di un esca-
vatore di media taglia (9 ). Il modello matematico € costituito dal motore
a combustione interna (MCI), dal gruppo di alimentazione idraulico (for-
mato da una pompa a pistoni assiali a cilindrata variabile load sensing,

Attivita sperimentale e validazione modello matematico

L'articolo presenta il modello dinamico

di un escavatore idraulico, sviluppato in
ambiente di simulazione AMESIM®, in
grado di stimare il consumo di combustibile
durante i cicli di lavoro simulati. Il modello
matematico presentato e stato validato
mediante il confronto tra risultati numerici
e dati sperimentali raccolti durante attivita
su macchina e descritta in dettaglio
nell’articolo. Il consumo di combustibile
dell'escavatore e stato misurato secondo
la procedura definita dalla norma JCMAS,
avendo pero cura di minimizzare l'influenza
dell’'operatore sul consumo di combustibile
misurato. | risultati ottenuti mostrano le
capacita del modello sia di calcolare in
modo soddisfacente le variabili idrauliche
e meccaniche del sistema modellato sia

di stimare il consumo di combustibile.

Il modello di escavatore presentato puo
essere uno strumento utile per valutare gli
effetti, in termini energetici, di modifiche
del sistema idraulico originale, come ad
esempio l'adozione di nuove soluzioni
circuitali o introduzione di sistemi per il
recupero energetico.

e una pompa a ingranaggi esterni), dal sistema di distribuzione (un di-
stributore load sensing flow sharing che controlla i flussi d'olio verso le
utenze asservite in base ai comandi dell'operatore), dalle linee idrauliche
di collegamento tra i vari sottosistemi, dalla cinematica della macchina
(attrezzo di scavo anteriore, torretta e cingoli) e dal modello dell'opera-
tore. In letteratura si possono trovare altri esempi simili di modelli mate-
matici di escavatori [10, 11], che differiscono pero da quello ora presen-
tato sia dal punto di vista delle scelte di modellazione che per la tipolo-
gia di procedura di validazione. Lattivita sperimentale relativa allescava-
tore oggetto dello studio & divisa in due parti. La prima, inerente alle pro-
ve di movimentazione singola delle utenze necessarie per la calibrazione
del modello matematico, dove le variabili d'interesse sono state acquisi-
te mediante l'ausilio di trasduttori inseriti nel circuito idraulico dello stes-
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s0. La seconda, riguardante le prove di consumo per la determinazio-
ne dei consumi della macchina nei cicli significativi e per validare il mo-
dello di simulazione realizzato, eseguite seguendo le procedure definite
dalla norma JCMAS [12]. La norma adottata per i test di consumo pre-
vede I'esecuzione di un numero limitato di ripetizioni per ogni ciclo d'in-
teresse. Per minimizzare l'influenza stocastica delloperatore, il numero
delle ripetizioni & stato perd incrementato, riuscendo ad ottenere valo-
ri di consumo entro una banda d’incertezza ritenuta accettabile. Infine,
& riportato il confronto tra i dati sperimentali e numerici sia per i cicli di
movimentazione singola delle utenze che per i consumi di combustibi-
le. Il modello matematico presentato potra riscontrare ampia utilita per
effettuare analisi di dissipazioni energetiche nel sistema e valutare gli ef-
fetti delladozione di nuove configurazioni circuitali.
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Fig. 3 - Schema ISO di una sezione del distributore.

2. Modello Matematico Escavatore

La macchina considerata nello studio & un escavatore idraulico di me-
dia taglia (9 1) equipaggiato con un sistema idraulico LS. Il motore Diesel
(potenza massima pari a 46 kW) fornisce energia meccanica al grup-
po di alimentazione, costituito da una pompa a pistoni assiali a cilindra-
ta variabile LS e da una pompa ad ingranaggi esterni per il circuito di pi-
lotaggio (PILOT), che eroga la potenza idraulica necessaria all'asservi-
mento delle utenze della macchina.

Il controllo dei movimenti delle utenze azionate avviene mediante I'ausi-
lio di un gruppo di distribuzione costituito da un blocco valvola LS Flow
Sharing. | movimenti dell'attrezzo di scavo anteriore, costituito rispettiva-
mente dal braccio, braccio di profondita e benna, sono effettuati sfrut-
tando tre attuatori lineari idraulici a doppio effetto, mentre la rotazione
della torretta e i cingoli utilizzano tre attuatori rotativi idraulici. In figu-
ra 1 e riportato lo schema I1SO sempilificato dellescavatore. L'approccio
di modellazione adottato & a parametri concentrati e le seguenti ipote-
si semplificative sono state fatte per il sistema idraulico modellato, per
le condizioni ambientali al contorno e per la cinematica della macchina:
e condizioni atmosferiche costanti: densita e temperatura dell’aria;

e pressione del serbatoio dell'olio idraulico costante;

e temperatura, viscosita e modulo di comprimibilita dell'olio idraulico co-
stanti;

o glj effetti inerziali del fluido sono stati trascurati;

e | corpi costituenti I'attrezzo anteriore di scavo e la torretta sono stati
considerati indeformabili;

Fig. 4-
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e i giunti meccanici della cinematica sono stati considerati a un grado
di liberts;

e |'attrito nelle coppie cinematiche & stato trascurato.

Altre eventuali ipotesi semplificative, fatte durante la modellazione ma-
tematica, saranno definite nelle sezioni relative alla modellazione dei
componenti del sistema. Il modello dinamico dell’escavatore € stato rea-
lizzato mediante il software di simulazione LMS AMESIm®.

2.1 Modello del Gruppo di Alimentazione

Il gruppo di alimentazione, il cui schema ISO e riportato in figura 2, € co-
stituito da una pompa principale, che alimenta le utenze azionate dall'o-
peratore, e da una pompa di pilotaggio, che garantisce il funzionamen-
to dei controlli idraulici della macchina.

La pompa dei pilotaggi & stata modellata considerando come costanti
i rendimenti, volumetrico e idromeccanico. La pompa principale & una
pompa a pistoni assiali a cilindrata variabile controllata da tre regolatori:
il regolatore di pressione assoluta (RP), che limita la pressione massima
alla mandata della pompa, il regolatore di portata (LS), che definisce la
cilindrata istantanea della pompa in modo da erogare la portata neces-
saria a mantenere la differenza di pressione tra la linea di LS e la man-
data della pompa uguale a un valore di taratura impostato, e il regolato-
re di coppia (RN), che ha lo scopo di limitare la coppia massima assor-
bibile dalla pompa durante il funzionamento in modo da evitare lo spe-
gnimento del MCI. Il modello matematico della pompa principale € gia
stato presentato e validato in [13].
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Fig. 6 - Modello CAD attrezzo di scavo.

LLe mappe di rendimento volumetrico e idromeccanico sono state defi-
nite mediante attivita sperimentale e presentate in [141.

2.2 Modello del Distributore

I gruppo di distribuzione dellescavatore & costituito da un distributore
LS Flow Sharing, composto da tante sezioni quante sono le utenze da
controllate. In figura 3 ¢ riportato lo schema ISO di una singola sezio-
ne del distributore. L'operatore, mediante i manipolatori presenti in ca-
bina, modula le pressioni p, e p, definendo la posizione istantanea del
cursore principale della valvola distributrice e quindi la portata d'olio ver-
so l'utenza azionata.

La portata & proporzionale alla sola posizione del cursore grazie alla pre-
senza del compensatore locale che mantiene la differenza di pressione
a cavallo del cassetto uguale in tutte le condizioni di funzionamento e in
tutte le sezioni del distributore. I modello matematico della sezione del
distributore ¢ stato gia presentato in dettaglio in [15], mentre il modello
del blocco valvola di distribuzione e relativa validazione sperimentale so-
no stati presentati in [16].

2.3 Modello Attuatore Idraulico Lineare

La figura 4 riporta lo schema di modellazione adottato per I'attuatore li-
neare idraulico a doppio effetto dove si sono considerate le seguenti ipo-
tesi semplificative:

e trascurate le perdite volumetriche per trafilamenti esterni;

e componenti meccanici dellattuatore considerati indeformabili;

e componenti di attrito relative alle coppe rotoidali del corpo a cui & col-
legato I'attuatore sono state considerate nelle componenti d’attrito rela-
tive allattuatore lineare.

Applicando I'equazione di continuita [17] ai volumi di controllo indivi-
duati si ottengono le Eq. (1 — 2), che definiscono rispettivamente la va-
riazione temporale della pressione nella camera lato fondello e nella ca-
mera lato stelo.

COPPIA l
MAX MCI

NSet-point A 4 Cmal NEffettiva
Pl leq
CPompa
MAPPA RIDUZIONE|
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Fig. 7 - Schema di modellazione MCI.
YReale
Xcursore
EB Fig. 8 - Modello Operatore.
%:E.(Q Q.-A d_X)
dt v U7 YT dt W
d B dx
s _'(_Qs"'QLi"'As _J
A dt )

| volumi della camera lato stelo e della camera lato fondello sono defini-
ti mediante le Eq. (3 —4), mentre i trafilamenti interni vengono calcola-
ti mediante I'eq. (5).

Ve =Ap-X 3
Vo=A, - (5X) @
. . 3
Q =%-(m -p.)
e (5)

La forza esercitata dall'attuatore idraulico si ottiene sommando il contri-
buto delle forze di pressione e delle componenti di forza dovute agli at-
triti, come definito dall'Eq. (6). La forza di attrito complessiva agente tra
le parti mobili dell'attuatore & calcolata mediante la Eq. (7).

Fa = (Ac-pr —Ag-ps) —F¢ ©)

FF = sign(X)(FC + kv - X) (7)
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2.4 Modello Attuatore Idraulico Rotativo q B 3
Lo schema di modellazione considerato per gli attuatori idraulici ro- % =V [—QB +Q, Qs +Vy 2—j
tativi (motori idraulici) & quello riportato in figura 5. Gli andamen- t B T ©)

ti temporali delle variazioni di pressione nelle camere A (Ch,) e B
(Chy) sono rispettivamente calcolati mediante le Eq. (8 - 9).

dp, _B

9
dt _V_A'(QA_QLi_QLeA_Vd j ©

2n

I volumi delle camere A e B (V, e V) del motore idraulico sono stati
considerati costanti. Le perdite volumetriche per trafilamento interno ed
esterno sono definite dalle Eq. (10 - 11).

Q=K (Py-ps) (10)
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La coppia ideale esercitata dal motore idraulico e definita dall’Eq. (12).

id

V, (P —Pg)
C =0 P~ s
2:T

(12)

Durante il funzionamento come motore, quindi per esempio durante
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Fig. 13 - Mappa riduzione velocita MCI.

le accelerazioni della torretta, la coppia effettiva esercitata del motore
idraulico sara minore di quella idealmente sviluppabile per effetto delle
perdite; durante le decelerazioni della torretta, la macchina volumetrica
rotativa funzionera come pompa e quindi gli effetti delle perdite contri-
buiranno allarresto della stessa [18].

2.5 Modello Linee Idrauliche

Le perdite di pressione dovute all’attraversamento dei vari condotti del
circuito idraulico tra la pompa principale e le utenze da asservire sono
state considerate in regime laminare, anche in accordo agli andamenti
riscontrati dai dati ottenuti dall'attivita sperimentale svolta su macchina.
Per ogni ramo di collegamento considerato si & definito un coefficien-
te di perdita k_sulla base dei dati sperimentali stessi e mediante I'Eq.
(13) si possono calcolare le perdite dei rami i-esimi.

Ap; = kLi 'Qi (13

2.6 Modello Cinematico dell’Escavatore

Per considerare le reali forze e coppie agenti sui corpi delle utenze
(braccio, braccio di profondita, benna, torretta e cingoli) si & resa es-
senziale la realizzazione di un modello dinamico della parte cinemati-
ca dell'escavatore.

2.6.1 Attrezzo di Scavo

I modello matematico dell'attrezzo di scavo a 3-DOF ¢ stato realizzato
mediante la Planar Mechanical Library di AMESIm® che sfrutta un ap-
proccio Lagrangiano. In figura 6 € riportato il CAD dell'attrezzo di scavo.
[l comportamento dinamico di ogni corpo del cinematismo e completa-
mente definito una volta impostati i seguenti parametri:

e massa di ogni corpo rigido;

e posizione del centro di massa di ogni corpo;

e momento d'inerzia di ogni corpo rispetto allasse perpendicolare al
piano di giacenza del corpo passante per il centro di massa;

® posizione dei giunti.

Il modello dinamico dell'attrezzo di scavo non considera le forze centri-
fughe e le forze di Coriolis agenti sui corpi durante i movimenti.

2.6.2 Torretta e Cingoli

I modello matematico della torretta consiste in un carico inerziale rotan-
te, facendo l'ipotesi di inerzia costante, al quale sono applicati gli effet-
ti di attrito (Coulombiano e viscoso). LEq. (14) descrive I'equilibrio dina-
mico della torretta.

Com =l -0 +b,-0+Cq (14)

La forza di attrito Coulombiano e il coefficiente di attrito viscoso sono
stati definiti sulla base dei dati sperimentali ottenuti. In modo del tutto
analogo sono stati modellati anche i cingoli.

2.7 Modello MCI

[l modello matematico del MCI € in grado di definire il consumo di com-
bustibile e di simulare il comportamento del sistema di regolazione del
motore. Lo schema a blocchi di modellazione del MCI ¢ riportato in fi-
gura 7. Il modello si basa su controllore Pl che definisce il valore di cop-
pia (C,,.,) erogata dal motore per cercare di mantenere la velocita di ro-
tazione (Ng,,), derivante dallequilibrio dinamico della massa inerziale
(I,), pari al valore impostato (ng,, ). La coppia massima erogabile dal
MCI ¢ limitata secondo le caratteristiche fornite dal costruttore, men-
tre la mappa di riduzione della velocita in funzione della coppia assor-
bita e la mappa di consumo sono state determinate sulla base dei da-
ti sperimentali.

2.8 Modello Operatore

Si & reso necessario realizzare un modello matematico dell'operatore
per poter simulare in modo effettivamente ripetibile i cicli di lavoro, indi-
viduati nella norma JCMAS. La Figura 8 raffigura lo schema di model-
lazione dell'operatore, il quale si base sul principio di funzionamento di
un controllore PI.

La posizione effettiva, dell'i-esimo attuatore, (y,_, ), € confrontata con
quella di riferimento, definita per il ciclo simulato, (y,, ), definendo cosi
l'errore, (ey), di posizionamento. La corsa istantanea, del cursore (x )

Cursore!
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Fig. 14 - Confronto numerico sperimentale limitazione coppia pompa
principale.

della valvola distributrice dell'i-esima utenza, per correggere l'errore rile-
vato, & calcolata sommando una componente proporzionale (kp) e una
componente integrale (k) relative all'errore definito. Il modello di con-
trollore Pl & stato opportunamente modificato per minimizzare i ritardi
di intervento dello stesso durante le fasi di cambio di direzione di mo-
vimentazione dellutenza. La componente integrale viene sommata a
quella proporzionale sono se esse presentano segno concorde. Infing,
per evitare continue correzioni da parte del modello delloperatore una
volta raggiunte le posizioni di stazionamento del ciclo € stata definita
una banda di errore (EB) tollerata sull'errore di posizionamento. Se l'er-
rore rientra nei limiti stabiliti la posizione del cursore sara nulla (mante-
nuta quindi in posizione neutra).

3. Attivita Sperimentale

Lattivita sperimentale ¢ stata svolta con due scopi principali: il primo, fi-
nalizzato alla calibrazione e alla validazione del modello matematico dal
punto di vista idraulico; il secondo, focalizzato alla validazione del mo-
dello matematico dal punto di vista dei consumi di combustibile duran-
te i cicli di lavoro significativi.

La macchina ¢ stata opportunamente strumentata in modo da poter
acquisire le variabili d'interesse, come osservabile dalla figura 9, che ri-
porta lo schema ISO del circuito idraulico della macchina strumentata.
Le variabili acquisite sono:

* |a portata erogata dalla pompa principale (Q,);

* la temperatura dell'olio (T );

* la pressione alla mandata della pompa (p,);

® la pressione di LS (p,);

® la pressione della linea di scarico (p,);

* le pressioni delle utenze (p, — p,,);

* la posizione dei cursori delle sezioni (LVDT, - LVDT,);

* la posizione lineare degli attuatori lineari (y, —y.);

* la velocita di rotazione della torretta (n,);

e |a velocita di rotazione del MCI (n).

In tabella 1 sono riportate le caratteristiche principali dei sensori utilizza-
ti. Per quanto riguarda la calibrazione e la validazione del circuito idrau-
lico dellescavatore, sono state condotte prove sperimentali sul MCI e
sulla pompa principale al fine di effettuarne una caratterizzazione. Cicli
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Sensore Caratteristiche
Q Parker® Contalitri 10 —300 I/min
P a Turbina Accuratezza < 1% FS
T i Parker® Trasduttore i -25°Cto +125°C
! di Temperatura _Accuratezza +2% FS
i TRAFAG® Trasduttore i 0 —600 bar
P P, di Pressione _Accuratezza +0,3% FS
i TRAFAG® Trasduttore i 0 —600 bar
Py di Pressione _Accuratezza +0,3% FS
P i TRAFAG® Trasduttore i 0—400 bar
+¥ P i pressione _Accuratezza +0,1% FS
LVDT i Magnet-Schultz® i =15 mm
i Traduttore di Posizione : Errore Linearita +1% FS
. i Celesco®Trasduttore ~ : 1000mm
YimYs di Posizione _Accuratezza +0,02% FS
n Ifm Electronic GmbH®  : _
T Fotocellula
Segnale CAN :
n dal MCI 0-2350 r/min

di movimentazione delle utenze sono stati eseguiti allo scopo di caratte-
rizzare gli attuatori e i condotti idraulici, nonché i coefficienti di efflusso
delle sezioni del distributore.

In figura 10 & riportato lo schema ISO della configurazione di prova
adottata per la caratterizzazione stazionaria del MCI, grazie alla quale
sono state determinate la mappa di consumo specifico e la mappa di ri-
duzione della velocita di rotazione con il variare della coppia assorbita.
In figura 11 e invece riportato lo schema ISO della configurazione di
prova a banco utilizzata per la pompa principale, in modo da caratteriz-
zare e calibrare il regolatore di coppia (RN). Lattivita sperimentale dedi-
cata alla valutazione dei consumi di combustibile della macchina & sta-
ta effettuata sfruttando la procedura definita dalla norma JCMAS [12],
nella quale sono definiti quattro modalita di funzionamento significative:
e ciclo di scavo in trincea;

e ciclo di livellamento;
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Fig. 16 - Confronto numerico sperimentale ciclo di movimentazione
braccio.

e ciclo di traslazione;

e standby al minimo.

Nel campo prova allestito, sono stati inseriti riferimenti fissi in modo da
fornire all'operatore le posizioni limite per le movimentazioni, aumentando
cosi la ripetibilita dei cicli eseguiti.

La procedura di test specificata nella norma stabilisce il numero di ripe-
tizioni per ogni modalita di funzionamento. Tale valore pero & stato op-
portunamente incrementato per poter minimizzare l'influenza stocastica
dell'operatore sul consumo di combustibile misurato. Le misure di com-
bustibile sono state effettuate pesando due serbatoi, uno di aspirazione
e uno di ritorno del combustibile, prima e dopo I'esecuzione di ogni ciclo,
bypassando il serbatoio principale della macchina. Si sono quindi definiti
i valori medi del consumo di combustibile per tutte le modalita di funzio-
namento eseguite e i relativi valori di incertezza, con un livello di confiden-
za del 95%, Eq. (15) [19].

1
Ucss =2+ (57 +URy)2 (15)

4. Simulazioni e Risultati

4.1 Caratterizzazione Stazionaria e Validazione Circuito Idraulico

In questa sezione sono riportate le curve di caratterizzazione del MCI
e della pompa principale. In Figure 12 e 13 sono rispettivamente ri-
portate la curva di consumo specifico (BSFC) e le curve di riduzione
della velocita di rotazione del motore in funzione della coppia assorbi-
ta, mentre il confronto tra i dati sperimentali e le simulazioni relativi alla
pompa principale € riportato in figural4. Sono riportati di seguito alcu-
ni confronti tra i dati sperimentali e i risultati di simulazione ottenuti su
cicli di movimentazione singola delle utenze della macchina, in modo
da verificare le capacita del modello matematico di calcolare in modo
soddisfacente le variabili di interesse.

Nelle figure 15 e 16 sono riportati i confronti tra le pressioni di siste-
ma, la portata erogata dalla pompa e la velocita di rotazione del MCI
durante le movimentazioni di torretta e braccio. Dal confronto delle
curve riportate nelle figure precedenti i risultati ottenuti con il model-



lo matematico dell'escavatore trovano un riscontro molto soddisfacen-
te con i dati sperimentali sia durante i transitori che in condizioni qua-
si-stazionarie. Le differenze tra le curve, in modo specifico durante i
transitori, sono giustificate dalle ipotesi semplificative.

4.2 Consumi Ciclo JCMAS

In questa sezione sono riportati i confronti tra i consumi di combustibile
misurati sulla macchina e i consumi stimati mediante il modello mate-
matico. Per effettuare un confronto quantitativo tra i dati sperimentali e
quelli di simulazione € essenziale che i cicli operativi siano eseguiti con
le medesime condizioni al contorno e che i movimenti della cinematica
rispettino gli stessi limiti e le stesse tempistiche di esecuzione. A tal pro-
posito i dati acquisiti sperimentalmente sono stati utilizzati per definire
un ciclo di riferimento medio imposto come riferimento al modello. In
tabella 2 sono riportati i confronti tra l'incertezza combinata (U95) rife-
rita al consumo di combustibile medio sperimentale e la differenza per-
centuale tra il consumo di combustibile stimato in simulazione e quel-
lo medio sperimentale

mfsnw — meXP
meXP

Come si pud osservare i consumi di combustibile ottenuti mediante il
modello matematico realizzato risultano essere sempre all'interno del-
la banda di incertezza definita sperimentalmente. Le stime di consumo
di combustibile ottenute dalle simulazioni tendono a sottostimare lieve-
mente i consumi reali della macchina. Fenomeno imputabile nella lie-
ve sottostima della pressione di sistema evidenziata in precedenza du-
rante i transitori.

Conclusioni

Larticolo presenta il modello dinamico di un escavatore idraulico. Il mo-
dello matematico e costituito da: MCI; gruppo di alimentazione; condot-
ti di collegamenti idraulici; valvola distributrice; cinematica della mac-
china; modello dell'operatore. Lescavatore ¢ stato strumentato e diver-
se tipologie di cicli di lavoro sono stati eseguiti con la finalita di caratte-
rizzare e validare il modello matematico realizzato sia per quanto riguar-
da le grandezze idrauliche e meccaniche calcolate che per la capacita
di stimare il consumo di combustibile nei cicli simulati. Il confronto fra
i dati sperimentali e i risultati di simulazione evidenzia come modello €
in grado sia di ricreare carichi realistici durante le movimentazioni del-
le utenze, sia in condizioni transitorie che quasi-stazionarie, che di sti-
mare in modo soddisfacente il consumo di combustibile della macchi-
na. In conclusione, il modello matematico dell'escavatore presentato in

TAB.2 - CONFRONTO CONSUMI

Ciclo Operativo [02)9]5

Scavo in trincea +3,58 -0,30
Livellamento +7,98 -1,84
Traslazione +8,24 -1,06
Consumo Globale

ora tipica di lavoro 2,88 -0.81
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Abbreviazioni
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DOF Gradi di liberta OEMs Original Equipment Manufacturers
EB Banda di Errore Pl Regolatore Proporzionale Integrale
JCMAS Japan Construction Machinery Association

Standard PILOT Pilotaggi
LS Load Sensing RN Regolatore di Coppia
MCI - Motore a Combustione Interna RES Regolatore di Pressione Assoluta
Simbolo  Descrizione Unita Simbolo Descrizione Unita
A Area Fondello Attuatore [m?] K, Coeff. Attrito Viscoso IN/(m/s)]
A, Area Stelo Attuatore [m?] L Lunghezza di Contatto [m]
B Modulo di Comprimibilita olio [bar] p Pressione [bar]
b, Coeff. attrito viscoso torretta [N/(rad/s)] Q Portata Volumetrica [m?/s]
© Coppia [N-m] re Gioco Radiale Camicia Attuatore [m]
d. Diametro Fondello Attuatore [m] s Corsa Totale Attuatore [m]
e, Errore Posizione Attuatore [m] S Deviazione Standard della Media [kl
Fa Forza Attuatore Lineare [N] U Incertezza Strumento Misura [kl
F. Forza Attrito Coulombiano [N] vV Volume [m?]
Fe Forza Attrito [N] vV, Cilindrata Macchina Idraulica [m?*/r]
I, Inerzia Torretta [kg:m?] X Corsa Attuatore Idraulico m]
k, Coeff. Correzione Integrale [s7] Xeureore Corsa Cursore Valvola [mlkL
k, Coeff. Trafilamento Laminare [Pa-s/m?] y Corsa Attuatore [m]
k., Coeff. Trafilamento Esterno [m3/(Pa-s)] A, Differenza di Pressione Linea [bar]
K, Coeff. Trafilamento Interno [m®%/(Pa-s]] O Posizione Angolare [rad]
k, Coeff. Correzione Proporzionale [-] p Viscosita Dinamica Fluido [Pa-s]
questo articolo puo essere un efficace strumento di simula-  Ringraziamenti
zione per condurre analisi energetiche, valutare nuove solu-  Gli autori desiderano ringraziare le aziende Casappa® Spa  *La prima parte &

zioni circuitali, in particolar modo sistemi ibridi, e considerare
gli effetti di diverse strategie di controllo del sistema idraulico

sui consumi di combustibile.

(PR) e Walvoil Spa (RE) per il supporto fornito durante Iattivi-
ta di ricerca, e l'azienda Sampierana Spa (FC) per la disponi-

bilita della macchina.
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