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ΠΕΡΙΛΗΨΗ 

Η παρούσα εργασία έχει ως σκοπό τον σχεδιασμό και την προσομοίωση του υδραυλικού κυκλώματος 
μιας υδροστατικής μετάδοσης κίνησης ενός επιβατικού οχήματος. Αναπτύσσεται αρχικά ένα μοντέλο 
προσομοίωσης της δυναμικής ολόκληρου του οχήματος σύμφωνα με τα δεδομένα και τα μεγέθη του 
οχήματος για το οποίο πρόκειται να σχεδιαστεί η υδροστατική μετάδοση. Κατά την προσομοίωση, το 
όχημα υποβάλλεται σε διάφορους ελιγμούς και διαδικασίες αντίστοιχες με εκείνες που θα κληθεί να 
αντιμετωπίσει στον φυσικό κόσμο, ώστε να εκτιμηθούν σε αρκετά ικανοποιητικό βαθμό τα διάφορα 
δυναμικά και κινηματικά μεγέθη. Κατά τη διαδικασία αυτή, εξάγονται τα απαραίτητα δεδομένα τα 
οποία χρησιμοποιούνται ως είσοδο για τον σχεδιασμό και την διαστασιολόγηση του υδραυλικού 
κυκλώματος και των επιμέρους συνιστωσών του. Στη συνέχεια, σχεδιάζεται ολόκληρο το υδραυλικό 
σύστημα της υδροστατικής μετάδοσης κίνησης με ανοιχτό διαφορικό και γίνεται η επιλογή 
τυποποιημένων εξαρτημάτων από τους καταλόγους κατασκευαστών, για την αντλία, τους κινητήρες, 
τις βαλβίδες και τα διάφορα παρελκόμενα. Για την αξιολόγηση της συνολικής δυναμικής απόκρισης 
του υδραυλικού κυκλώματος, αναπτύχθηκε ένα μοντέλο του υδραυλικού συστήματος σε περιβάλλον 
Matlab/Simulink. Πραγματοποιήθηκε μια σειρά από προσομοιώσεις, όπως η απόκριση σε είσοδο 
βαθμίδας, η απόκριση των ροπών και ταχυτήτων περιστροφής για διάφορες μανούβρες του 
οχήματος, καθώς και η συμπεριφορά του με τη χρήση της βαλβίδας διαμοιρασμού της ροής ως 
υδραυλική υλοποίηση ενός διαφορικού περιορισμένης ολίσθησης. Τέλος, σχεδιάστηκε και 
κατασκευάστηκε στο Εργαστήριο Στοιχείων Μηχανών του Ε.Μ.Π. μια πειραματική διάταξη του 
υδραυλικού κυκλώματος με ελεύθερο διαφορικό και πραγματοποιήθηκε μια σειρά ποιοτικών 
πειραμάτων μέσω των οποίων επιβεβαιώθηκε πως το εν λόγω κύκλωμα υδροστατικής μετάδοσης, 
πληροί τα κριτήρια λειτουργίας ενός ελεύθερου διαφορικού. 
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ABSTRACT 

The purpose of this thesis is to design and simulate a hydraulic circuit for hydrostatic transmission for 
use in a commercial vehicle. Firstly, the aim is to develop a model replicating the dynamics of the 
whole vehicle for which the hydraulic circuit will be used, according to its given parameters. During 
the simulation, the vehicle will be subjected to various procedures and manoeuvers respective of 
those which would be faced under natural conditions in order for the dynamic and kinematic 
characteristics to be estimated to a sufficiently accurate degree. Thus, through this process the 
necessary data may be collected which are vital for the design and sizing of the hydraulic circuit and 
its individual components. Following this, the whole hydraulic system will be designed with an open 
differential using proprietary components including a pump, hydraulic motors, valves and various 
hydraulic components. For the assessment of the total dynamic response of the hydraulic circuit, a 
Matlab/Simulink model was developed. Several simulation runs were realized, including the step 
response, the wheel torque and speed response on various manoeuvers of the vehicle, as well as the 
response of the system which used a flow divider valve as the implementation of a limited slip 
differential. Finally, a test rig was designed and manufactured at the Machine Design Laboratory of 
the NTUA and a series of qualitative tests were carried out from which the concept of the working 
principle of the open differential was confirmed. 
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1.ΕΙΣΑΓΩΓΗ 

1.1  Γενικά  

Η χρήση των πρώτων υδραυλικών συστημάτων, εμφανίζεται ακόμα και από την αρχαιότητα όπου οι 
άνθρωποι εκείνης της εποχής είχαν κατανοήσει πως τα ρευστά μπορούν να μεταφέρουν πολύ μεγάλα 
ποσά ενέργειας, δίνοντάς τους επιπλέον την δυνατότητα να μπορούν να την κατευθύνουν μέσω 
καναλιών και αγωγών. Βέβαια, τα υδραυλικά συστήματα τότε χρησιμοποιούσαν ως μέσο το νερό και 
η μεταφορά της ενέργειας γινόταν κατά βάση μέσω της κινητικής ενέργειας μεγάλων μαζών νερού,  
γι’ αυτό και ένας πιο εύστοχος όρος είναι ‘’υδροδυναμικά συστήματα’’. Η υδροδυναμική ενέργεια 
όπως είπαμε, βασίζεται ουσιαστικά στην κίνηση του υγρού λόγω διαφοράς μανομετρικού ύψους 
καθώς εκμεταλλεύεται την ορμή του ρευστού για να μεταφέρει την ενέργειά του στις διάφορες 
υδροδυναμικές μηχανές, όπως για παράδειγμα ο νερόμυλοι, υδροστρόβιλοι, κλπ.  

Σε αντίθεση με τα παραπάνω υδροδυναμικά συστήματα τα οποία λειτουργούν με σχετικά χαμηλές 
στατικές πιέσεις, τα σύγχρονα υδραυλικά συστήματα υψηλής πίεσης όπως είναι γνωστά σήμερα, δεν 
χρησιμοποιούν την κινητική ενέργεια ως μέσο για τη μεταφορά της υδραυλικής ισχύος αλλά 
πρωτεύοντα ρόλο έχει η ιδιαίτερα μεγάλη στατική πίεση. Με άλλα λόγια, τα σύγχρονα υδραυλικά 
συστήματα μετάδοσης ισχύος, εκμεταλλεύονται την ικανότητα του ρευστού να δημιουργεί πολύ 
υψηλές δυνάμεις, προσδίδοντας στα συστήματα αυτά μια πολύ μεγάλη αναλογία δύναμης προς 
βάρος (μεγάλη συγκέντρωση ισχύος). Έτσι, οι υδραυλικές μηχανές κατέχουν πλεονεκτική θέση έναντι 
άλλων, σε περιπτώσεις όπου απαιτείται ελαχιστοποίηση του όγκου και του βάρους της κατασκευής, 
αφού για παράδειγμα, ένας υδραυλικός κινητήρας είναι πολύ μικρότερος από έναν αντίστοιχο 
ηλεκτρικό κινητήρα για την ίδια ονομαστική ισχύ. 

 

1.2  Περιγραφή του θέματος 

Η συγκεκριμένη διπλωματική εργασία έχει ως σκοπό το σχεδιασμό και την προσομοίωση μιας 
υδροστατικής μετάδοσης κίνησης, για εφαρμογή σε αγωνιστικό όχημα υψηλών επιδόσεων. Η 
υδροστατική μετάδοση κίνησης, είναι ουσιαστικά ένας τρόπος μεταφοράς της ισχύος από τη 
πρωτεύουσα πηγή (π.χ. Μ.Ε.Κ. , ηλεκτρικός κινητήρας, κλπ.), στους τροχούς του οχήματος. Σε 
αντίθεση με τις συμβατικές μηχανικές μεταδόσεις κίνησης που χρησιμοποιούν συμπλέκτες, 
διαφορικά, κιβώτια ταχυτήτων και διάφορα άλλα στοιχεία μηχανών, μια υδροστατική μετάδοση 
χρησιμοποιεί μόνο μια υδροστατική αντλία, τους κινητήρες και τα παρελκόμενα των υδραυλικών 
συστημάτων για τη σύνδεσή τους. Τα συστήματα αυτά, έχουν τη δυνατότητα συνεχούς μεταβολής 
της σχέσης μετάδοσής τους, χωρίς κανένα περιορισμό και χωρίς τη διακοπή της ισχύος προς τους 
τροχούς (γι’ αυτό συχνά καλούνται και ως ‘’Απείρως Μεταβαλλόμενες Μεταδόσεις’’, Infinite Variable 
Transmissions-IVT). 

Το τελευταίο, καθίσταται εφικτό μέσω των διαφόρων ελέγχων που προσφέρουν τα υδραυλικά 
συστήματα, όπως είναι δυνατότητα συνεχούς μεταβολής της παροχής μιας υδροστατικής 
εμβολοφόρου αντλίας τύπου swash plate, ή ο έλεγχος της ροής του κυκλώματος μέσω αναλογικών 
βαλβίδων. Η αντικατάσταση της συμβατικής μετάδοσης κίνησης σε ένα αγωνιστικό όχημα με 
υδροστατική, σημαίνει ουσιαστικά πως θα αφαιρεθεί ο συμπλέκτης, το κιβώτιο ταχυτήτων, το/τα 
διαφορικό/ά, καθώς και οι άξονες κίνησης από το όχημα και τη θέση του θα πάρουν η συζευγμένη 
με τον κινητήρα αντλία, και οι υδραυλικοί κινητήρες, ένας για τον κάθε τροχό. Με τον τρόπο αυτό 
και δεδομένου ότι η αντλία είναι άμεσα συνδεδεμένη με την Μ.Ε.Κ. οπότε και οι δύο περιστρέφονται 
σε δεδομένες σταθερές στροφές, η τελευταία δε θα έχει την ανάγκη να μεταβάλλει την ταχύτητα 
περιστροφής της όπως συμβαίνει μέχρι τώρα, αλλά θα μπορεί να λειτουργεί σε ένα προκαθορισμένο 
βέλτιστο σημείο λειτουργίας, που θα είναι και περισσότερο αποδοτική. 
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Επίσης, η δυνατότητα της συνεχούς μεταβολής της σχέσης μετάδοσης που δίνει ο τρόπος αυτός, 
καθιστά τη μεταφορά της ισχύος προς τους τροχούς αφενός μεν πολύ περισσότερο ομαλή και 
αφετέρου συνεχής και αδιάκοπη, αφού απουσιάζουν τα μεταβατικά χρονικά διαστήματα μεταξύ των 
αλλαγών σχέσεων που λαμβάνουν χώρα στις συμβατικές μεταδόσεις. Έτσι, για δεδομένο όχημα 
συγκεκριμένης ισχύος, η χρήση της υδροστατικής μετάδοσης θα μηδενίσει ουσιαστικά τον χρόνο 
αλλαγής των σχέσεων, ενώ παράλληλα θα αυξήσει τον χρόνο μεταφοράς ωφέλιμης ισχύος από τον 
κινητήρα στους τροχούς, προσφέροντας αδιάκοπη δύναμη προώθησης τους οχήματος, μειώνοντας 
τελικά το χρόνο που χρειάζεται να διανύσει μια δεδομένη διαδρομή. 

Ακόμα, η παρουσία στις μέρες μας, της αυξημένης ανάγκης για μείωση των ρύπων και αύξησης της 
απόδοσης των αυτοκινούμενων οχημάτων που βρίσκονται κατά εκατομμύρια στο σύγχρονο κόσμο 
και γενικότερα η αναζήτηση μεθόδων περισσότερο ‘’φιλικές’’ προς το περιβάλλον, έχουν ξεκινήσει 
πάλι να ρίχνουν τα φώτα στην υδροστατική μετάδοση. Αυτό οφείλεται στην ‘’ευελιξία’’ της 
υδραυλικής ενέργειας η οποία μπορεί εύκολα να μετατραπεί σε άλλες μορφές ενέργειας και να 
εξυπηρετήσει ανάγκες που αλλιώς φαίνονται εξαιρετικά πολύπλοκες έως αδύνατες. Για παράδειγμα, 
η ικανότητα της ανάκτησης ενέργειας μέσω υδραυλικών αποταμιευτών σε ένα κύκλωμα 
υδροστατικής μετάδοσης ενός οχήματος πόλης, γεννά πολλά θετικά αποτελέσματα και γι’ αυτό το 
λόγο τα τελευταία χρόνια έχει αρχίσει να αυξάνεται το ενδιαφέρον στην έρευνα και τον 
πειραματισμό πρωτότυπων υδροστατικών μεταδόσεων με ανάκτηση ενέργειας σε οχήματα 
παραγωγής. Για παράδειγμα, έχει αναπτυχθεί φορτηγό αυτοκίνητο, το οποίο χρησιμοποιεί την 
ανάκτηση ενέργειας που αναφέραμε και κατάφερε μείωση στην κατανάλωση καυσίμου έως και 35%. 
Διάφορες εταιρίες έχουν πειραματιστεί με την τεχνολογία αυτή, με παρόμοια αποτελέσματα και 
συνεχίζουν την έρευνα και την ανάπτυξη. 

Η παρούσα διπλωματική εργασία, για την διαδικασία ανάπτυξης, μελέτης και σχεδιασμού μιας 
υδροστατικής μετάδοσης κίνησης, ξεκίνησε αρχικά από την ορισμό και την καταγραφή των μεγεθών 
του οχήματος και των επιδόσεων που αυτό καλείται να πετύχει. Έχοντας γνωστά τα δεδομένα αυτά, 
ακολουθεί η ανάγκη προσομοίωσης της συνολικής δυναμικής απόκρισης ενός τέτοιου οχήματος, σε 
διάφορες διαδικασίες όμοιες με αυτές που πρόκειται να αντιμετωπίσει στον πραγματικό κόσμο. Στο 
δεύτερο κεφάλαιο πραγματοποιήθηκε η εν λόγω προσομοίωση, στην οποία χρησιμοποιήθηκε ένα 
μοντέλο 8 βαθμών ελευθερίας ολόκληρου του αυτοκινήτου (full car model), ορίζοντας ως δεδομένα 
εισόδου αυτά που καθορίστηκαν εξ’ αρχής. Κατά τη διάρκεια της προσομοίωσης, το όχημα 
υποβλήθηκε σε διάφορες διαδικασίες/μανούβρες και δόθηκε η δυνατότητα να ποσοτικοποιηθούν οι  
τιμές των απαραίτητων μεγεθών για τη διαστασιολόγηση και το σχεδιασμό του κυκλώματος της 
υδροστατικής μετάδοσης.  

Στο 4ο και 5ο κεφάλαιο λοιπόν, έγινε η ανάλυση και διαστασιολόγηση των επιμέρους υδραυλικών 
στοιχείων του κυκλώματος, σχεδιάστηκε το τελικό μονογραμμικό διάγραμμα της μετάδοσης, ενώ 
πραγματοποιήθηκε και προσομοίωση της δυναμικής συμπεριφοράς του σε περιβάλλον 
Matlab/Simulink, ώστε να επιβεβαιωθεί η ζητούμενη λειτουργία του.  

Στη συνέχεια, στο κεφ. 6 έγινε μια αναφορά της πειραματικής διάταξης που σχεδιάστηκε για την 
πειραματική εφαρμογή ενός όμοιου κυκλώματος με αυτό της υδροστατικής μετάδοσης μου 
μελετήθηκε, ώστε να γίνε σύγκριση μεταξύ των πειραματικών αποτελεσμάτων και αυτών της 
προσομοίωσης. Η διάταξη σχεδιάστηκε σε περιβάλλον CAD και υλοποιήθηκε έως ένα βαθμό στο 
Εργαστήριο Στοιχείων Μηχανών Ε.Μ.Π. 

Τέλος, γίνεται μια σύντομη αναφορά στις επιπλέον δυνατότητες που δίνει η χρήση των υδροστατικών 
μεταδόσεων, αφού καθιστά όπως θα αποδειχθεί, πολύ εύκολη την εφαρμογή σε οχήματα με κίνηση 
και στους τέσσερις τροχούς, αλλά και στην περαιτέρω λειτουργία της υδροστατικής ανάκτησης 
ενέργειας κατά το φρενάρισμα (regenerative braking) μέσω αποταμιευτών, που προσφέρει αυτό. 
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2. ΜΟΝΤΕΛΟΠΟΙΗΣΗ ΚΑΙ ΠΡΟΣΟΜΟΙΩΣΗ ΔΥΝΑΜΙΚΗΣ ΟΧΗΜΑΤΟΣ 

 

2.1  Εισαγωγή  

Στο κεφάλαιο αυτό θα γίνει περιγραφή της διαδικασίας που θα πρέπει να ακολουθηθεί, ώστε να 
δομηθεί ένα αρκετά ικανοποιητικό μοντέλο ολόκληρου του οχήματος (full car model), ώστε να 
υπάρξουν τα απαραίτητα δεδομένα για τον σχεδιασμό, ανάπτυξη και διαστασιολόγηση των 
επιμέρους υδραυλικών συστημάτων και τελικά ολόκληρου του κυκλώματος. Για τον σκοπό αυτό, θα 
χρησιμοποιηθούν ως βάση τα τεχνικά χαρακτηριστικά και τα μεγέθη ενός πραγματικού οχήματος 
που μπορούν να χρησιμοποιηθούν για τη ανάπτυξη της υδροστατικής μετάδοσης, έχοντας ως στόχο 
τις επιδόσεις που έχουν τεθεί. 

Το τελευταίο θα καθορίσει και πολλά από τα τεχνικά χαρακτηριστικά και μεγέθη που θα 
χρησιμοποιηθούν ως είσοδο για την προσομοίωση ανάλογα π.χ., με την μέγιστη διαμήκη επιτάχυνση 
που το όχημα καλείται να πετύχει, την μέγιστη (τελική) ταχύτητα ή τη μεγαλύτερη ροπή που θα 
δεχτούν οι τροχοί κατά τη διαδικασία απότομου φρεναρίσματος. Από τα αποτελέσματα αυτά 
αντίστοιχα, θα καθοριστούν οι ροπές που θα πρέπει να είναι ικανοί να αντιμετωπίζουν οι υδραυλικοί 
κινητήρες, το εύρος των ταχυτήτων περιστροφής που αυτοί θα πρέπει να μπορούν να λειτουργούν 
αποδοτικά (με έναν συντελεστή ασφαλείας) και τέλος οι μέγιστες ροπές που θα πρέπει να λαμβάνουν 
οι υδραυλικοί κινητήρες κατά το φρενάρισμα με ανάκτηση ενέργειας (regenerative braking-θα 
αναλυθεί σε επόμενο κεφάλαιο). 

Η προσομοίωση έγινε με την βοήθεια του λογισμικού CarSim της εταιρίας Mechanical Simulation 
Corp. το οποίο είναι εργαλείο προσομοίωσης δυναμικής πολλαπλών σωμάτων (multibody dynamics) 
και διαχωρίζει το όχημα στα εξής αλληλοεξαρτώμενα υποσυστήματα: αποτελείται από το σύμπλεγμα 
των πολλαπλών σωμάτων (multibody), τα ελαστικά, το σύστημα μετάδοσης κίνησης, την 
πρωτεύουσα πηγή ισχύος (Μ.Ε.Κ-Otto), το σύστημα πέδης, το σύστημα διεύθυνσης και ένα 
προσεγγιστικό μοντέλο της ανάρτησης. Επίσης λαμβάνει υπ’ όψη και τις αεροδυναμικές δυνάμεις 
που ασκούνται στο κέλυφος του οχήματος και επίσης χρησιμοποιεί ένα μοντέλο που προσομοιώνει 
τον έλεγχο και τις εισόδους που επιβάλει ο οδηγός στο σύστημα. 

 

2.2  Συστήματα συντεταγμένων και βασικά μεγέθη οχήματος και τροχών  

Για την μοντελοποίηση και την προσομοίωση που έπονται, θα ορισθούν μερικά βασικά μεγέθη, αλλά 
και τα συστήματα συντεταγμένων που θα χρησιμοποιηθούν για το πλαίσιο του οχήματος και τον 
κάθε τροχό. 
 
Το παρακάτω καρτεσιανό σύστημα συντεταγμένων είναι ορθογώνιο, βασισμένο στον ‘’κανόνα του 
δεξιού χεριού’’ και έχει αρχή των αξόνων το κέντρο βάρους του οχήματος που θεωρείται ως 
συγκεντρωμένο και σημειακό. Επίσης, χρησιμοποιείτε η κατά ISO 8855 φορά των αξόνων η οποία 
έχει ως εξής: ο άξονας ΧV (δείκτης V από Vehicle) εκτείνεται κατά τη διαμήκη διεύθυνση του οχήματος 
παράλληλα με το έδαφος και με φορά την προς τα εμπρός κατεύθυνση. Ο άξονας ΥV βρίσκεται στην 
εγκάρσια διεύθυνση του οχήματος επίσης παράλληλος με το επίπεδο του εδάφους και με φορά προς 
τα αριστερά. Τέλος, ο ΖV είναι κάθετος και στους δύο προηγούμενους επομένως και στο επίπεδο του 
εδάφους, και με φορά προς τα πάνω. Με αυτόν τον τρόπο οι δυνάμεις που δέχονται τα ελαστικά από 
το οδόστρωμα εμφανίζονται ως θετικές. 
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Σχήμα 2.2.1 Σύστημα συντεταγμένων οχήματος κατά ISO 8855 

 

Ως βασικά μεγέθη του παραπάνω σχήματος για τους 6 βαθμούς ελευθερίας του όχημα ορίζονται: 

x, y, z : οι μεταφορικές κινήσεις κατά τους άξονες ΧV, ΥV, ΖV αντίστοιχα  

φ :  κλίση (roll) 

θ :  πρόνευση (pitch) 

ψ :  εκτροπή (yaw) 

Επίσης ορίζεται το μετατρόχιο ti (track) ως η απόσταση ως προς τη κατεύθυνση του άξονα Υ μεταξύ 
του κεντρικού επιπέδου του αριστερού και του δεξί τροχού (ή πέλματος) του κάθε άξονα (i=1,2 για 
τον εμπρός και πίσω άξονα αντίστοιχα).Με L συμβολίζεται το μετατρόχιο που είναι η διαμήκης 
απόσταση μεταξύ των δύο αξόνων. 

Για τον τροχό και το ελαστικό, τα μεγέθη και τα συστήματα συντεταγμένων που τα χαρακτηρίζουν 
φαίνονται στο επόμενο σχήμα. Εδώ αξίζει να σημειώσουμε πως η γωνία γ είναι η κλίση (camber) και 
όπως φαίνεται στο σχήμα, παρουσιάζεται ως θετική. Επίσης, η γωνία α ονομάζεται γωνία ολίσθησης 
(slip angle) του ελαστικοφόρου τροχού, η οποία είναι και υπεύθυνη όπως θα διαπιστωθεί σε επόμενο 
κεφάλαιο, για την παραγωγή των εγκάρσιων δυνάμεων από το ελαστικό. 
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Σχήμα 2.2.2 Σύστημα συντεταγμένων τροχού και ελαστικού κατά ISO 8855 

 

 

2.3  Μοντελοποίηση αμαξώματος και εξισώσεις κίνησης 

Όπως αναφέρεται στην εισαγωγή, το πρόγραμμα προσομοίωσης που χρησιμοποιήθηκε βασίζεται 
στη λογική των πολλαπλών σωμάτων (multibody) και όσων αφορά το αμάξωμα, αυτό το 
μοντελοποιείται ως εξής: αποτελείται από ένα όχημα τεσσάρων τροχών με 8 κινηματικούς βαθμούς 
ελευθερίας, το οποίο περιλαμβάνει το αμάξωμα του αυτοκινήτου που θεωρείται συμπαγές και 
απαραμόρφωτο προς κάθε έννοια και το οποίο έχει 3 κινηματικούς Β.Ε. ( Degrees of Freedom), κάθε 
τροχός έχει έναν περιστροφικό Β.Ε. και τέλος το σύστημα διεύθυνσης έχει άλλον έναν Β.Ε. ο οποίος 
αλλάζει τη γωνία διεύθυνσης των τροχών. 

Εδώ εξετάζεται το αμάξωμα και οι εξισώσεις κίνησης που το διέπουν. Αρχικά πρέπει να αναφερθεί 
ότι το αμάξωμα θεωρείται εντελώς απαραμόρφωτο, ότι οι εδράσεις και τα μέλη των υπόλοιπων 
συστημάτων όπως της ανάρτησης θεωρούνται ιδανικές, με απουσία τριβών και παραμορφώσεων 
λόγω ενδοτικότητας. Επίσης θεωρείται πώς ολόκληρη η αναρτώμενη μάζα του αμαξώματος είναι 
σημειακά συγκεντρωμένη στο κέντρο μάζας ή βάρους (Center of Gravity) και σε απόσταση a και b 
από τον εμπρός και πίσω άξονα, αντίστοιχα και σε ύψος h από το έδαφος.  

Οι διάφορες δυνάμεις που ασκούνται σε ένα όχημα είναι οι παρακάτω: 

1. Η δύναμη του βάρους W  
2. Οι δυνάμεις τριβής μεταξύ των ελαστικών και του οδοστρώματος που διακρίνονται σε 

διαμήκεις (longitudinal) και εγκάρσιες (lateral) 
3. Οι κάθετες (normal) δυνάμεις πάλι από το οδόστρωμα στα ελαστικά και στη συνέχεια στο 

αμάξωμα και τέλος 
4. Οι αεροδυναμικές δυνάμεις που ασκούνται στο κέλυφος του αμαξώματος λόγω κίνησης του 

σε συνεκτικό ρευστό (ατμοσφαιρικός αέρας) 

Η δύναμη του βάρους θεωρείται ότι ασκείται αμιγώς στο κέντρο βάρους επομένως είναι: 

 𝑾 = −𝑊𝒌 = −𝑚𝑔𝒌 (2.1) 
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όπου g η επιτάχυνση της βαρύτητας με g=9,81m/s2 και πρόσημο αρνητικό αφού έχει ορισθεί ως 
θετική φορά η κάθετη αντίδραση που ασκεί το οδόστρωμα στα ελαστικά. 

 

Ισορροπία δυνάμεων κατά το επίπεδο x-y και ροπών κατά τον άξονα των z. 

 

Σχήμα 2.3.1  Διαμήκεις και εγκάρσιες δυνάμεις ελαστικών κατά το επίπεδο x-y  

Από την θεμελιώδη εξίσωση της κινηματικής για κίνηση σε δυο συντεταγμένες όπως στη περίπτωση 
αυτή, παραγωγίζοντας το διάνυσμα που δίνει την ταχύτητα στο σημείο P, προκύπτει το διάνυσμα της 
επιτάχυνσης που δίνεται από τη σχέση: 

 
𝒂𝒑 = 𝒂𝑮 + 𝜔𝒌 × 𝑮𝑷 = (�̇�𝑥 − 𝜔𝑢𝑦)𝒊 + (�̇�𝑦 + 𝜔𝑢𝑥)𝒋 

 
(2.2) 

Οι εξισώσεις κίνησης από τον Νόμο του Newton για μεταφορική κίνηση κατά x και y και περιστροφή 
ως προς τον άξονα z, έχουν ως εξής: 

 

𝛴𝐹𝑥 = 𝑚(�̇�𝑥 − 𝜔𝑢𝑦) 

𝛴𝐹𝑦 = 𝑚(�̇�𝑦 + 𝜔𝑢𝑥) 

𝛴𝑀𝑧 = 𝐼𝑧�̇� 
 

(2.3) 

Οι οποίες γίνονται, 

 

𝑚(�̇�𝑥 − 𝜔𝑢𝑦) = 𝐹𝑥,1𝐿 + 𝐹𝑥,1𝑅 + 𝐹𝑥,2𝐿 + 𝐹𝑥,2𝑅 − 𝐹𝐷 

𝑚(�̇�𝑦 + 𝜔𝑢𝑥) = 𝐹𝑦,1𝐿 + 𝐹𝑦,1𝑅 + 𝐹𝑦,2𝐿 + 𝐹𝑦,2𝑅 

𝛴𝑀𝑧 = 𝐼𝑧�̇� 
 
 
 

(2.4) 
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και αφού οι εμπρός τροχοί έχουν γωνία διεύθυνσης δ ως προς τον άξονα των x, θα είναι: 

 
𝑚(�̇�𝑥 − 𝜔𝑢𝑦) = 𝐹𝑥,1𝐿𝑐𝑜𝑠𝛿 + 𝐹𝑥,1𝑅𝑐𝑜𝑠𝛿 − 𝐹𝑦,1𝐿𝑠𝑖𝑛𝛿 − 𝐹𝑦,1𝑅𝑠𝑖𝑛𝛿 + 𝐹𝑥,2𝐿

+ 𝐹𝑥,2𝑅 − 𝐹𝐷,𝑥 
(2.5) 

 

 
𝑚(�̇�𝑦 + 𝜔𝑢𝑥) = 𝐹𝑥,1𝐿𝑠𝑖𝑛𝛿 + 𝐹𝑥,1𝑅𝑠𝑖𝑛𝛿 + 𝐹𝑦,1𝐿𝑐𝑜𝑠𝛿 + 𝐹𝑦,1𝑅𝑐𝑜𝑠𝛿 + 𝐹𝑦,2𝐿

+ 𝐹𝑦,2𝑅 
(2.6) 

 

 

𝐼𝑧�̇� = 𝑎(𝐹𝑦,1𝐿𝑐𝑜𝑠𝛿 + 𝐹𝑦,1𝑅𝑐𝑜𝑠𝛿 + 𝐹𝑥,1𝐿𝑠𝑖𝑛𝛿 + 𝐹𝑥,1𝑅𝑠𝑖𝑛𝛿) − 𝑏(𝐹𝑦,2𝐿 + 𝐹𝑦,2𝑅)

+
𝑡

2
[(𝐹𝑥,1𝑅𝑐𝑜𝑠𝛿 − 𝐹𝑥,1𝑙𝑐𝑜𝑠𝛿) − (𝐹𝑦,1𝑅𝑠𝑖𝑛𝛿 − 𝐹𝑦,1𝑙𝑠𝑖𝑛𝛿)]

+ 𝐹𝑥,2𝑅 − 𝐹𝑥,2𝐿 

(2.7) 

 

Όπου 𝐹𝐷,𝑥 είναι η αεροδυναμική αντίσταση (Drag) κατά τη διεύθυνση x και έχει μέτρο αντίθετο από 
την φορά της κίνησης: 

 𝐹𝐷,𝑥 =
1

2
𝜌a𝑢𝑥

2AxCx (2.8) 

 

όπου 𝜌a η πυκνότητα του αέρα σε kg/m3, 𝑢𝑥
2 το μέτρο της διαμήκους ταχύτητας στο τετράγωνο, Ax η 

μετωπική επιφάνεια επίσης κατά την διαμήκη διεύθυνση, και Cx ο αδιάστατος συντελεστής σχήματος 
του οχήματος. 

Επίσης, στην προσομοίωση λαμβάνεται επίσης υπ’ όψη και η αεροδυναμική κάθετη δύναμη 
(downforce), η οποία μάλιστα είναι πολύ χρήσιμη και απαραίτητη σε ένα όχημα υψηλών επιδόσεων.  

Αξίζει να σημειωθεί εδώ πως, η κάθετη δύναμη είναι ένας πολύ καθοριστικός παράγοντας του 
συνολικού σχεδιασμού του οχήματος, αφού χρησιμεύει στην αύξηση της κάθετης δύναμης που 
δέχονται τα ελαστικά ώστε αυτά με τη σειρά τους να μπορέσουν να αναπτύξουν μεγαλύτερη 
εγκάρσια δύναμη, στην οποία οφείλεται και η μεγαλύτερη πλευρική επιτάχυνση με την οποία μπορεί 
να διαχειριστεί το αγωνιστικό όχημα μια στροφή. Η κάθετη αεροδυναμική δύναμη 𝐹𝐿,𝑧, δεν βελτιώνει 
σημαντικά την επιτάχυνση από στάση, διότι όπως προκύπτει από τη παρακάτω σχέση, η δύναμη αυτή  
είναι ανάλογη του τετραγώνου της διαμήκους ταχύτητας ux, οπότε μέχρι το όχημα να αναπτύξει 

κάποια ικανοποιητική τιμή της ταχύτητας αυτής, ο όρος 𝐹𝛢,𝑧 θα είναι αρκετά μικρός. 

 𝐹𝐿,𝑧 =
1

2
𝜌a𝑢𝑥

2AxCz (2.9) 

 

Επειδή η γεωμετρία των αεροδυναμικών βοηθημάτων του αμαξώματος δεν είναι ακόμα 
καθορισμένη, είναι δυνατή μόνο η προσέγγιση της αεροδυναμικής συμπεριφοράς του οχήματος. 
Έτσι, για την προσομοίωση χρησιμοποιήθηκαν μερικώς παραλλαγμένα δεδομένα της βιβλιοθήκης 
του λογισμικού προσομοίωσης, τα οποία φαίνονται παρακάτω. 

Αρχικά υπάρχει η γραμμική σχέση του συντελεστή C𝑥 της αεροδυναμικής αντίστασης καθώς και τον 

συντελεστή C𝑧  της κάθετης δύναμης (downforce), συναρτήσει της γωνίας πρόνευσης (pitch), για 
διάφορες τιμές του ύψους του οχήματος από το έδαφος (bounce) 
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Σχήμα 2.3.2.Συντελεστής 𝑪𝒙 αντίστασης και 𝑪𝒛 κάθετης δύναμης, συναρτήσει της γωνίας 
πρόνευσης (pitch), για διάφορες τιμές του ύψους του οχήματος το έδαφος 

 

 

Δυνάμεις στους τροχούς του εμπρός και πίσω άξονα κατά τη διαμήκη και εγκάρσια μεταφορά 
βάρους 

 

Σχήμα 2.3.3. Πλάγια όψη οχήματος   

 

 

Αρχικά καταγράφονται τα στατικά  φορτία στον εμπρός και τον πίσω άξονα αντίστοιχα λόγω βάρους: 

Εμπρός  𝐹𝑧,1,𝑠𝑡𝑎𝑡𝑖𝑐 =
𝑏

𝐿
𝑚𝑔 (2.10) 
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Πίσω  𝐹𝑧,2,𝑠𝑡𝑎𝑡𝑖𝑐 =
𝑎

𝐿
𝑚𝑔 (2.11) 

 

Όπου 𝐹𝑧,1 = 𝐹𝑧,1𝐿 + 𝐹𝑧,1𝑅 το σύνολο του βάρους της αναρτώμενης μάζας που ασκείται στον εμπρός 
άξονα και 𝐹𝑧,2 = 𝐹𝑧,2𝐿 + 𝐹𝑧,2𝑅 στον πίσω αντίστοιχα. 

Το φαινόμενο της μεταφοράς βάρους εμφανίζεται όταν έχουμε δημιουργία επιταχύνσεων και 
επηρεάζει σημαντικά τις κάθετες δυνάμεις που δέχονται τα ελαστικά οπότε και την δυναμική 
συμπεριφορά του οχήματος. Στο στάδιο αυτό, θεωρείται καταρχάς ότι δεν υπάρχει μετατόπιση του 
κέντρου βάρους και ότι το όχημα βρίσκεται στη μόνιμη κατάσταση (steady state), είτε πλευρικών είτε 
διαμήκων επιταχύνσεων. 

Για τη εγκάρσια μεταφορά βάρους δύναται να καταγραφούν τα εξής για τις διαφορές κάθετων 
δυνάμεων στον ίδιο άξονα: 

 𝛥𝐹𝑧𝑦,1 =
𝑚𝑎𝑦ℎ

𝑡1
   휅𝛼휄   𝛥𝐹𝑧𝑦,2 =

𝑚𝑎𝑦ℎ

𝑡2
  (2.12) 

Οπότε για κάθε τροχό έχουμε: 

 𝐹𝑧,1𝐿 =
𝐹𝑧,1

2
− 𝛥𝐹𝑧𝑦,1  휅𝛼휄   𝐹𝑧,1𝑅 =

𝐹𝑧,1

2
+ 𝛥𝐹𝑧𝑦,1  (2.13) 

και 

 𝐹𝑧,2𝐿 =
𝐹𝑧,2

2
− 𝛥𝐹𝑧𝑦,2  휅𝛼휄   𝐹𝑧,2𝑅 =

𝐹𝑧,2

2
+ 𝛥𝐹𝑧𝑦,2  (2.14) 

 

 

Ενώ για τη διαμήκη μεταφορά βάρους μπορούν να γραφούν τα εξής: 

 𝛥𝐹𝑧 = −
𝑚𝑎𝑥ℎ

𝐿
 (2.15) 

και  

 𝐹𝑧,1 = 𝐹𝑧,1,𝑠𝑡𝑎𝑡𝑖𝑐 + 𝐹𝑧,1,𝑎𝑒𝑟𝑜 + 𝛥𝐹𝑧,1    (2.16) 
 

 𝐹𝑧,2 = 𝐹𝑧,2,𝑠𝑡𝑎𝑡𝑖𝑐 + 𝐹𝑧,2,𝑎𝑒𝑟𝑜 − 𝛥𝐹𝑧,2    (2.17) 
 

Επιπλέον λόγω της αεροδυναμικής αντίστασης (drag) υπάρχει άλλη μια δύναμη στα ελαστικά. Αυτή 
είναι: 

 𝛥𝐹𝐷𝑧,1 = −𝐹𝐷

ℎ𝑎

𝐿
   휅𝛼휄   𝛥𝐹𝐷𝑧,2 = 𝐹𝐷

ℎ𝑎

𝐿
 (2.18) 

 

Ενώ από την αεροδυναμική κάθετη δύναμη: 

 𝛥𝐹𝐿𝑧,1, = 𝐹𝐿

𝑏𝑎

𝐿
   휅𝛼휄   𝛥𝐹𝐿𝑧,2 = 𝐹𝐿

𝑎𝑎

𝐿
 (2.19) 

 

Έτσι, συγκεντρωτικά έπονται οι μεταβολές στις δυνάμεις που ασκούνται σε κάθε τροχό ξεχωριστά: 

 𝐹𝑧,1𝐿 =
1

2
(

𝑚𝑎𝑥ℎ

𝐿
−

𝑚𝑎𝑦ℎ

𝑡1
+ 𝐹𝐷

ℎ𝑎

𝐿
+ 𝐹𝐿

𝑏𝑎

𝐿
 )  
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 𝐹𝑧,1𝑅 =
1

2
(

𝑚𝑎𝑥ℎ

𝐿
+

𝑚𝑎𝑦ℎ

𝑡1
+ 𝐹𝐷

ℎ𝑎

𝐿
+ 𝐹𝐿

𝑏𝑎

𝐿
 ) (2.20) 

 𝐹𝑧,2𝐿 =
1

2
(−

𝑚𝑎𝑥ℎ

𝐿
−

𝑚𝑎𝑦ℎ

𝑡2
− 𝐹𝐷

ℎ𝑎

𝐿
+ 𝐹𝐿

𝑏𝑎

𝐿
 )  

 𝐹𝑧,2𝑅 =
1

2
(−

𝑚𝑎𝑥ℎ

𝐿
+

𝑚𝑎𝑦ℎ

𝑡2
− 𝐹𝐷

ℎ𝑎

𝐿
+ 𝐹𝐿

𝑏𝑎

𝐿
 )  

 

 

Κλίση (roll) και πρόνευση (pitch) λόγω μεταφοράς βάρους 

Ως γνωστόν, εκτός από την υπόθεση ότι το πλαίσιο του οχήματος και οι σύνδεσμοι της ανάρτησης 
είναι εντελώς απαραμόρφωτα σώματα, πολύ σημαντικό ρόλο καλείται να αναλάβει η δυσκαμψία 
των ελατηρίων της ανάρτησης στη μεταβολή της κλίσης (roll) και της πρόνευσης (pitch). Πιο 
συγκεκριμένα, η μεταφορά βάρους κατά τις διαμήκης και εγκάρσιες επιταχύνσεις προκαλεί 
παραμορφώσεις/βυθίσεις στα στοιχεία της ανάρτησης οι οποίες οφείλονται για την αλλαγή της 
γωνίας κλίσης και πρόνευσης αντίστοιχα.  

Για την συνέχεια της ανάλυσης, εισάγεται ο συχνά χρησιμοποιούμενος όρος δυσκαμψία κλίσης (roll 
stiffness), ο οποίος δείχνει ουσιαστικά το μέγεθος της ενδοτικότητας του οχήματος κατά την υποβολή 
του σε ροπές κλίσης. Αν θεωρηθεί ότι μια ασκούμενη ροπή 𝐿𝜑 κατά τον άξονα κλίσης (όπως φαίνεται 

στο παρακάτω σχήμα), εύκολα προκύπτει μια ανάλογη γωνία κλίσης 𝜑, η οποία είναι: 

 𝑘𝜑𝜑 = (𝑘𝜑1 + 𝑘𝜑2)𝜑 = 𝐿𝜑 =>  𝑘𝜑 =
𝐿𝜑

𝜑
 (2.21) 

 

όπου 𝑘𝜑  είναι η συνολική δυσκαμψία κλίσης, το άθροισμα δηλαδή του εμπρός 𝑘𝜑1 και πίσω 𝑘𝜑2 

άξονα αντίστοιχα. 

Επίσης, μετρώντας τις αντίστοιχες μεταφορές βάρους, προκύπτει: 

 𝑘𝜑1 =
𝛥𝐹𝑧1,𝐿𝑡1

𝜑
   휅𝛼휄   𝑘𝜑2 =

𝛥𝐹𝑧2,𝐿𝑡2

𝜑
 (2.22) 

 

Και επειδή η συνολική ροπή κλίσης είναι το άθροισμα των επιμέρους, οι αντίστοιχες δυσκαμψίες θα 
ληφθούν ως ελατήρια σε παράλληλη σύνδεση: 

 𝐿1 + 𝐿2 = 𝐿   =>      𝑘𝜑 = 𝑘𝜑1 + 𝑘𝜑2 (2.23) 

   
Επίσης, αν απομονωθεί ο κάθε τροχός με το ελαστικό του και το αντίστοιχο ελατήριο, υπολογίζονται 
οι προαναφερθείσες δυσκαμψίες ως άθροισμα ελατηρίων σε σειρά, οπότε αντίστοιχα προκύπτει: 

 𝑘𝜑𝑖 =
𝑘𝜑𝑖

𝑠 𝑘𝜑𝑖
𝑡

𝑘𝜑𝑖
𝑠 + 𝑘𝜑𝑖

𝑡  (2.24) 
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Σχήμα 2.3.4. Πλάγια όψη οχήματος – Pitch & roll axis 

 

Επομένως, συνολικά συμπεραίνεται ότι: 

 𝛥𝐹𝑧,1𝐿𝑡1 =
𝑘𝜑1𝑘𝜑2

𝑘𝜑2
(

𝐹𝑦(ℎ − 𝑞)

𝑘𝜑2
+

𝐹𝑦1𝑞1

𝑘𝜑1
𝑠 +

𝐹𝑦1𝑞1

𝑘𝜑2
𝑠 +

𝐹𝑦1𝑞1 + 𝐹𝑦2𝑞2

𝑘𝜑2
𝑡  ) (2.25) 

 𝛥𝐹𝑧,2𝐿𝑡2 =
𝑘𝜑1𝑘𝜑2

𝑘𝜑2
(

𝐹𝑦(ℎ − 𝑞)

𝑘𝜑2
+

𝐹𝑦2𝑞2

𝑘𝜑1
𝑠 +

𝐹𝑦2𝑞2

𝑘𝜑2
𝑠 +

𝐹𝑦1𝑞1 + 𝐹𝑦2𝑞2

𝑘𝜑1
𝑡  ) (2.26) 

 

Τώρα, όσων αφορά στις αλλαγές της γωνίας πρόνευσης  휃, την περιστροφή δηλαδή του οχήματος 
κατά τον θεωρητικό άξονα πρόνευσης (roll axis, βλέπε Σχήμα 2.3.3) υπό την δημιουργία διαμήκη 
επιταχύνσεων, μπορούμε να θεωρήσουμε την ισορροπία ροπών: 

 𝑀𝑗 = ⌈𝐼𝑦 + 𝑚(ℎ − 𝑑)2⌉휃̈ + 𝑚(ℎ − 𝑑)(�̇�𝑥 − 𝜔𝑢𝑦) (2.27) 

 

 

2.4  Μοντελοποίηση ελαστικών και τροχών 

Η κατανόηση της συμπεριφοράς και της διαδικασίας παραγωγής δυνάμεων από τα ελαστικά, 
αποτελούν τον σημαντικότερο παράγοντα μιας επιτυχούς προσέγγισης της δυναμικής συμπεριφοράς 
ενός οχήματος. Αξίζει να σημειωθεί εδώ ότι λόγω της πολυπλοκότητάς τους καθώς και της μη 
γραμμικής δυναμικής συμπεριφοράς τους, δεν έχει γίνει ακόμα πλήρως κατανοητός ο τρόπος με τον 
οποίο παράγουν δυνάμεις τα ελαστικά, οπότε η μαθηματική περιγραφή τους βασίζεται κυρίως σε 
ημι-εμπειρικά μοντέλα τα οποία προκύπτουν από πληθώρα πειραματικών μετρήσεων σε εργαστήρια 
αλλά και σε ειδικά διαμορφωμένα οχήματα δοκιμών σε πραγματικές συνθήκες λειτουργίας. 

Μπορεί κανείς να αντιληφθεί πόσο σημαντικός είναι ο ρόλος ύπαρξης ικανοποιητικής μαθηματικής 
περιγραφής των δυνάμεων αυτών αν σκεφτεί πως τα μόνα τμήματα επαφής ενός οχήματος με το 
οδόστρωμα είναι τα πέλματα των ελαστικών. Οι επιφάνειες αυτές λοιπόν, είναι υπεύθυνες για την 
επιτάχυνση, την επιβράδυνση (φρενάρισμα) και την αλλαγή κατεύθυνσης μέσω της επιβολής 
διαφορετικής γωνίας από τον οδηγό στους διευθυντήριους τροχούς. 

Ας περιγραφούν συνοπτικά οι τρόποι με τους οποίους παράγουν δυνάμεις τα ελαστικά από πλευράς 
επαφής των δύο υλικών, του ελαστικού με το οδόστρωμα. Λόγω της ιξωδοελαστικής συμπεριφοράς 
του ελαστικού πολυμερούς από το οποίο είναι κατασκευασμένο το πέλμα των ελαστικών, αυτά 
εμφανίζουν δυνάμεις με δύο μηχανισμούς: αυτόν της Προσκόλλησης (Adhesion) και της Υστέρησης 
(Hysteresis). 
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Προσκόλληση: Οι δυνάμεις αυτές οφείλονται κυρίως στις διαμοριακές ηλεκτροστατικές δυνάμεις 
μεταξύ των μορίων του ελαστικού και του οδοστρώματος επειδή αυτά έρχονται πάρα πολύ κοντά 
κατά την επαφή. Φυσικά αυτές εξαρτώνται από τον συντελεστή προσκόλλησης ανάλογα με την 
σύσταση του εκάστοτε ελαστικού, αλλά και από τις συνθήκες και οδοστρώματος (βρεγμένο, στεγνό, 
θερμοκρασία κλπ.). Ο μηχανισμός αυτός επηρεάζεται σημαντικά κατά τη λειτουργία σε βρεγμένο 
οδόστρωμα, σε αντίθεση με την υστέρηση. 

Υστέρηση: Η υστέρηση προκαλεί μια δύναμη, η φύση της οποίας προέρχεται από το γεγονός ότι το 
ελαστικό του πέλματος παραμορφώνεται και προσαρμόζεται στο σχήμα του εκάστοτε μέρος του 
οδοστρώματος (εξαρτάται από την τραχύτητα) και λόγω της ιδιότητας της υστέρησης να καθυστερεί 
να επανέλθει στο αρχικό του σχήμα, δημιουργεί μια μηχανική πλέον σύζευξη η οποία συχνά 
περιγράφεται ως το ‘’γάντζωμα’’ του ελαστικού στο οδόστρωμα. Η υστέρηση εξαρτάται από την 
απόσβεση του ελαστικού, οπότε μεγαλύτερη απόσβεση συνεπάγεται και μεγαλύτερο συντελεστή 
τριβής λόγω υστέρησης. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Σχήμα 2.4.1 Μηχανισμοί Προσκόλλησης και Υστέρησης 

 

 

 

Σχήμα 2.4.2 Γωνία ολίσθησης-Slip angle 
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Στη συνέχεια θα εισαχθούν δύο από τα βασικότερα χαρακτηριστικά μεγέθη των ελαστικοφόρων 
τροχών, που είναι απαραίτητα για την αξιολόγηση της δυναμικής συμπεριφοράς των ελαστικών: η 
την Γωνία Ολίσθησης α (slip angle) και τον Λόγο Ολίσθησης k (slip ratio). 

Είναι σημαντικό να διευκρινιστεί ότι η γωνία ολίσθησης α δεν αποτελεί φυσικό ‘’γλίστρημα’’ μεταξύ 
του ελαστικού και του οδοστρώματος (εκτός βέβαια από ελάχιστο, στο μέρος του ίχνους του 
ελαστικού όπου το κατακόρυφο φορτίο είναι αμελητέο). Πιο συγκεκριμένα, αποτελεί την 
παραμόρφωση των τοιχωμάτων του ελαστικού κατά τέτοιον τρόπο, ώστε η θεωρητική διεύθυνση, ή 
πορεία (direction of heading) του τροχού να διαφέρει από την πραγματική τροχιά (direction of travel) 
που τελικά αυτό διαγράφει. Αυτή ακριβώς η παραμόρφωση είναι υπεύθυνη για την εμφάνιση της 
εγκάρσιας δύναμης που ασκείται κάθετα στην διεύθυνση του τροχού, και παράλληλα στο επίπεδο 
του οδοστρώματος, τη στιγμή που ο οδηγός επιβάλει μια γωνία διαφορετική της ευθείας πορείας 
στο σύστημα διεύθυνσης. 

Στο σχήμα 2.4.2 φαίνεται επίσης και η ροπή επαναφοράς (aligning torque) η οποία είναι απόρροια 
του πνευματικού ίχνους (pneumatic trail) το οποίο δημιουργείται από την παραμόρφωση του 
ελαστικού. Η ροπή επαναφοράς MZ έχει ως αποτέλεσμα την τάση να αυτό-ευθυγραμμίζει τον τροχό, 
να προσπαθεί με άλλα λόγια να ταυτίσει την διεύθυνση με την πορεία του. Αυτή η ροπή εμφανίζεται 
ως αίσθηση ‘’αντίστασης’’ κατά το στρίψιμο του τιμονιού στον οδηγό. 

Η σχέση που περιγράφει την γωνία ολίσθησης, ως προς το σύστημα συντεταγμένων του τροχού, 
είναι: 

 tan(𝛼) =
𝑢𝑦

𝑢𝑥
 (2.28) 

 

Στο παρακάτω σχήμα φαίνεται η εγκάρσια δύναμη που μετρήθηκε πειραματικά από το εργαστήριο 
Calspan Tire Research Facility [20] για διάφορες γωνίες ολίσθησης και διάφορα κατακόρυφα φορτία. 
Όπως φαίνεται γίνεται άμεσα αντιληπτή η μη γραμμική φύση μεταξύ των μεγεθών αυτών, εκτός 
βέβαια από την αρχική περιοχή (Elastic or Linear) όπου μπορεί να θεωρηθεί προσεγγιστικά ως 
γραμμική. 

 

 

Σχήμα 2.4.3 .Εγκάρσια δύναμη συναρτήσει γωνίας ολίσθησης – και για διαφορετικά κατακόρυφα 
φορτία 
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Από την άλλη ο λόγος ολίσθησης k αφορά την διαμήκη διεύθυνση και συνεπώς τις διαμήκεις 
δυνάμεις που παράγει το ελαστικό, δηλαδή την κινητήρια ή την δύναμη πέδησης (φρεναρίσματος). 

Ορίζεται ως Ω0  η θεωρητική περιστροφική ταχύτητα με την οποία θα στρέφονταν το 
παραμορφωμένο μεν, αλλά ελεύθερο από ροπές (κινητήριες ή πέδησης) καθώς και αμελώντας τις 
αντιστάσεις κύλισης, ελαστικό και ως V την διαμήκη ταχύτητα του οχήματος.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Σχήμα 2.4.4 .Ενεργός ακτίνα για ελαστικό σε ελεύθερη κύλιση 

 

Ως ενεργός ακτίνα Re (effective radius), ορίζεται η ακτίνα για την οποία ισχύει Ω0=𝑢𝑥/Re  η οποία όπως 
φαίνεται δεν είναι ίδια με την απόσταση του άξονα του τροχού από το έδαφος. 

Έτσι, μπορεί να οριστεί ο λόγος ολίσθησης (σύμφωνα με SAE J670) για μηδενική γωνία ολίσθησης, 
ως εξής:       

 𝑘 =
𝛺 − 𝛺0

𝛺0
=

𝛺

𝛺0
− 1 =

𝛺𝑅𝑒

𝑢𝑥
− 1     , 𝑎 = 0 (2.29) 

 

Όπου Ω είναι η γωνιακή ταχύτητα περιστροφής του τροχού κάθε στιγμή.  

Κατά αυτόν τον ορισμό, για τροχό σε ελεύθερη κίνηση ο λόγος ολίσθησης θα είναι k=0, ενώ για  
μπλοκαρισμένο τροχό (π.χ. κατά τη διάρκεια δυνατού φρεναρίσματος) θα είναι k= -1. 

Έτσι παρακάτω, από την κινηματική των τροχών υπολογίζονται οι ταχύτητες του κέντρου κάθε τροχού 
κατά τη διάρκεια μιας στροφής και παρουσία γωνιών ολίσθησης (Σχήμα 2.4.5). Οπότε προκύπτουν 
ξεχωριστά: 
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Σχήμα 2.4.5 .Ταχύτητες των κέντρων των τροχών 

 

 

Για τον εμπρός αριστερό τροχό υπολογίζεται: 

 
𝒖𝟏𝑳 = 𝒖𝑮 + 𝜔𝒌 × 𝑮𝜪𝟏𝑳 = (𝑢𝑥𝒊 + 𝑢𝑦𝒋) + 𝜔𝒌 × (𝑎𝒊 +

𝑡1

2
𝒋) 

 
(2.30) 

Άρα με το ίδιο υπολογισμό για όλους τους τροχούς αντίστοιχα υπολογίζεται: 

 
𝒖𝟏𝑳 = (𝑢𝑥 −

𝜔𝑡1

2
) 𝒊 + (𝑢𝑦 + 𝜔𝛼)𝒋 

 
 

 
𝒖𝟏𝑹 = (𝑢𝑥 +

𝜔𝑡1

2
) 𝒊 + (𝑢𝑦 + 𝜔𝛼)𝒋 

 

(2.31) 

 
𝒖𝟐𝑳 = (𝑢𝑥 −

𝜔𝑡2

2
) 𝒊 + (𝑢𝑦 − 𝜔𝛼)𝒋 

 

 

 
𝒖𝟐𝑹 = (𝑢𝑥 +

𝜔𝑡2

2
) 𝒊 + (𝑢𝑦 − 𝜔𝛼)𝒋 

 
 

Οι ταχύτητες αυτές όμως δεν είναι ανεξάρτητες, αλλά σχετικές με το στιγμιαίο κέντρο περιστροφής 
C, όπου: 

 
𝒖𝒊𝒋 = 𝜔𝒌 × 𝑪𝜪𝒊𝒋 

 
(2.32) 

Επίσης για τις γωνίες μεταξύ της διαμήκους διεύθυνσης και των ταχυτήτων του κάθε τροχού 
προκύπτει: 

 
tan (𝛽1𝐿) = (

𝑢𝑦 + 𝜔𝛼

𝑢𝑥 − 𝜔𝑡1/2
) = tan (𝛿1𝐿 − 𝑎1𝐿) 

 
 

 
tan (𝛽1𝑅) = (

𝑢𝑦 + 𝜔𝛼

𝑢𝑥 + 𝜔𝑡1/2
) = tan (𝛿1𝑅 − 𝑎1𝑅) 

 
(2.33) 

 
tan (𝛽2𝐿) = (

𝑢𝑦 − 𝜔𝛼

𝑢𝑥 − 𝜔𝑡2/2
) = tan (𝑎2𝐿) 

 
 

 tan (𝛽2𝑅) = (
𝑢𝑦 − 𝜔𝛼

𝑢𝑥 + 𝜔𝑡2/2
) = tan (𝑎2𝑅)  
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Τώρα, για τους λόγους ολίσθησης των τροχών συμπεραίνεται: 

 
𝑘1𝐿 = (

𝛺1𝐿𝑅𝑒

(𝑢𝑥 − 𝜔𝑡1/2)cos (𝛿1𝐿) + (𝑢𝑦 + 𝜔𝛼)𝑠𝑖𝑛(𝛿1𝐿)
− 1) 

 

 

 
𝑘1𝑅 = (

𝛺1𝐿𝑅𝑒

(𝑢𝑥 + 𝜔𝑡1/2)cos (𝛿1𝑅) + (𝑢𝑦 + 𝜔𝛼)𝑠𝑖𝑛(𝛿1𝑅)
− 1) 

 

(2.34) 

 
𝑘2𝐿 = (

𝛺1𝐿𝑅𝑒

(𝑢𝑥 − 𝜔𝑡2/2)𝑐𝑜𝑠 (𝛿2𝐿) + (𝑢𝑦 − 𝜔𝛼)𝑠𝑖𝑛(𝛿2𝐿)
− 1) 

 

 

 
𝑘2𝑅 = (

𝛺1𝐿𝑅𝑒

(𝑢𝑥 + 𝜔𝑡2/2)cos (𝛿2𝑅) + (𝑢𝑦 − 𝜔𝛼)𝑠𝑖𝑛(𝛿2𝑅)
− 1) 

 

 

 

Pacejka / Magic Formula (MF) [4] 

Όπως είπαμε, επειδή η φύση και η συμπεριφορά των ελαστικών είναι αρκετά πολύπλοκη, δεν είναι 
έχει ακόμα βρεθεί κάποια πλήρης αναλυτική μαθηματική περιγραφή που να τα διέπει ολοκληρωτικά. 
Από την άλλη, ο τεράστιος όγκος των πειραματικών δεδομένων από τους κατασκευαστές ελαστικών, 
έδωσε τη δυνατότητα σε κάποιους ερευνητές να δημιουργήσουν ημι-εμπειρικά μαθηματικά μοντέλα 
που να ταιριάζουν αρκετά ικανοποιητικά σε αυτά τα δεδομένα.  

Από την πλευρά των μελετητών δυναμικής οχημάτων, εκείνοι χρειάζεται να ερευνούν συστηματικά 
την συμπεριφορά των ελαστικών σε διάφορες εισόδους που αφορούν στις κινήσεις και στις συνθήκες 
που αντιμετωπίζουν σε πραγματική λειτουργία. Διαχωρίζονται δύο καταστάσεις λειτουργίας, η 
συμμετρική και η μη-συμμετρική. Στην πρώτη, το ελαστικό δέχεται τις δυνάμεις του βάρους και τις 
διακυμάνσεις του, αποσβένει ανωμαλίες του εδάφους και δέχεται τις κινητήριες και διαμήκης 
δυνάμεις πέδης από το οδόστρωμα. Ενώ στην δεύτερη, το ελαστικό εμφανίζει κάποια γωνία 
ολίσθησης οπότε και αναπτύσσει απαραίτητες εγκάρσιες δυνάμεις, οι οποίες είναι και εκείνες που 
ελέγχουν και την διεύθυνση του οχήματος.  

Στην προσομοίωση που έγινε χρησιμοποιήθηκε το ημι-εμπειρικό μοντέλο Pacejka 5.2 γνωστό και ως 
Magic Formula, σε μια απλοποιημένη του μορφή συναρτήσει μόνο 13 παραμέτρων, σε σχέση με τις 
πάνω από 50 παραμέτρους που απαιτεί το πλήρες μοντέλο. Το λογισμικό διαθέτει στη βιβλιοθήκη 
του αυτές τις παραμέτρους που χρησιμοποιήθηκαν για τα αγωνιστικά ελαστικά 235/35-19 εμπρός 
και 305/30-19 πίσω αντίστοιχα, για να υπολογίσει τις διαμήκεις και εγκάρσιες δυνάμεις που 
αναπτύσσουν, συναρτήσει της γωνίας ολίσθησης, του λόγου ολίσθησης, της κάθετης δύναμης και 
της γωνίας camber.  

Για να χρησιμοποιηθούν οι εξισώσεις αυτές, εισάγεται η θεωρητική διαμήκης 𝜎𝑥 και εγκάρσια 
ολίσθηση 𝜎𝑦  , καθώς και η ισοδύναμη ολίσθηση  𝜎 , οι οποίες προκύπτουν από τις πραγματικές 

γωνίες α και λόγους ολίσθησης k. Είναι: 

 𝜎𝑥  = (
𝑘

1 + 𝑘
)           𝜎𝑦  = (

𝑡𝑎𝑛𝑎

1 + 𝑘
)              𝜎 = √𝜎𝑥

2 + 𝜎𝑦
2  (2.35) 

 

Οπότε, οι διαμήκεις 𝐹𝑥 και οι εγκάρσιες 𝐹𝑦 δυνάμεις μπορούν να βρεθούν χρησιμοποιώντας την 

γενική μορφή της σχέσης Magic Formula: 
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 𝐹𝑥 =
𝜎𝑥

𝜎
𝐷𝑥sin (𝐶𝑥 arctan(𝐵𝑥𝜎 − 𝐸𝑥(𝐵𝑥𝜎 − arctan(𝐵𝑥𝜎))))𝐹𝑧 (2.36) 

 
 

𝐹𝑦 =
𝜎𝑦

𝜎
𝐷𝑦sin (𝐶𝑦 arctan (𝐵𝑦𝜎 − 𝐸𝑦(𝐵𝑦𝜎 − arctan(𝐵𝑦𝜎))))𝐹𝑧 

(2.37) 

 

Όπου οι παράμετροι 𝐵𝑥,𝑦 , 𝐶𝑥,𝑦 , 𝐷𝑥,𝑦 , 𝐸𝑥,𝑦 έχουν οριστεί για καθορισμένη ονομαστική κάθετη 

δύναμη 𝐹𝑧0  (στην περίπτωση της συγκεκριμένης ανάλυσης 4000N), ενώ για διαφορετικές τιμές 
αυτής, εισάγεται ο όρος 𝛿𝐹𝑧  ο οποίος εξαρτάται από τον μέγιστο συντελεστή τριβής  𝐷𝑥,𝑦  (peak 

friction coefficient) και ορίζεται ως εξής: 

 𝛿𝐹𝑧  = (
𝐹𝑧 − 𝐹𝑧0

𝐹𝑧0
)  (2.38) 

Για ελαστικά με μερικώς διαφορετική κάθετη δύναμη, αυτή μπορεί προσεγγιστικά να βρεθεί με την 
εισαγωγή ενός συντελεστή 휆𝐹𝑧0

  

 𝐹′𝑧0  = 휆𝐹𝑧0
𝐹𝑧0  (2.39) 

 

Για διαμήκεις δυνάμεις ελαστικών, η δυσκαμψία ολίσθησης (slip stiffness) δηλαδή η κλίση της 
καμπύλης στην αρχή των αξόνων είναι: 

 𝐾𝑥  = 𝐹𝑧𝑝𝐾𝑥1exp (𝑝𝐾𝑥3𝛿𝐹𝑧)   (1) 

  

και οι παράμετροι 𝐵𝑥  , 𝐶𝑥 , 𝐷𝑥 , 𝐸𝑥  είναι : 

 𝐸𝑥  = 𝑝𝐸𝑥1  (1) 

 𝐷𝑥  = (𝑝𝐷𝑥1 + 𝑝𝐷𝑥2𝛿𝐹𝑧)휆𝜇,𝑥   (2.40) 

 𝐶𝑥  = 𝑝𝐶𝑥1  (2.41) 

 𝐵𝑥  =
𝐾𝑥 

𝐶𝑥𝐷𝑥𝐹𝑧
 (2.42) 

 

όπου ο συντελεστής 휆𝜇,𝑥 είναι ο μέγιστος συντελεστής τριβής.  

Παρόμοια, για τις εγκάρσιες δυνάμεις των ελαστικών, η δυσκαμψία ολίσθησης (slip stiffness) δηλαδή 
κλίση της καμπύλης στην αρχή των αξόνων είναι: 

 𝐾𝑥  = 𝐹𝑧0𝑝𝐾𝑦1sin 2 (arctan
𝐹𝑧

𝑝𝐾𝑦2𝐹𝑧0
)  (2.43) 

και οι παράμετροι 𝐵𝑦 , 𝐶𝑦 , 𝐷𝑦 , 𝐸𝑦 είναι : 

 𝐸𝑦  = 𝑝𝐸𝑦1  (2.44) 

 𝐷𝑦  = (𝑝𝐷𝑦1 + 𝑝𝐷𝑦2𝛿𝐹𝑧)휆𝜇,𝑦  (2.45) 

 𝐶𝑦  = 𝑝𝐶𝑦1  (2.46) 

 𝐵𝑦  =
𝐾𝑦 

𝐶𝑦𝐷𝑦𝐹𝑧
 (2.47) 
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όπου ο συντελεστής 휆𝜇,𝑥  είναι ο μέγιστος συντελεστής τριβής για την εγκάρσια διεύθυνση 

αντίστοιχα. Ενδεικτικά, φαίνονται στα παρακάτω σχήματα η κάθετη δύναμη 𝐹𝑧  συναρτήσει της 
σχέσης ολίσθησης και της γωνίας ολίσθησης (Διάγραμμα 2.4.6).  

 

Διάγραμμα 2.4.6 Καμπύλες εγκάρσιων (αριστερά) και διαμήκους (δεξιά) δυνάμεων ελαστικού, 
για διάφορα κάθετα φορτία των ελαστικών που χρησιμοποιήθηκαν στη προσομοίωση 

 

Συντελεστής Περιγραφή 

𝐹𝑧0 Κάθετη δύναμη αναφοράς για 𝛿𝐹𝑧 = 0 

𝑝𝐾𝑥1 Μεγ. συντελεστής διαμήκους δυσκαμψίας  

𝑝𝐾𝑦1 Μεγ. συντελεστής εγκάρσιας δυσκαμψίας 

𝑝𝐾𝑥3 Μεγ. συντελεστής διαμήκους δυσκαμψίας  

𝑝𝐾𝑦2 Μεγ.  συντελεστής εγκάρσιας δυσκαμψίας  

𝑝𝐶𝑦1 Διαμήκης παράγοντας σχήματος 

𝑝𝐶𝑦2 Εγκάρσιος παράγοντας σχήματος 

𝑝𝐷𝑥1 Μεγ. διαμήκης συντελεστής τριβής  

𝑝𝐷𝑦1 Μεγ. εγκάρσιος συντελεστής τριβής  

𝑝𝐷𝑥2 Διαμήκης διορθωτικός παράγοντας κάθετου φορτίου 

𝑝𝐷𝑦2 Εγκάρσιος διορθωτικός παράγοντας κάθετου φορτίου 

𝑝𝐸𝑥1 Διαμήκης παράγοντας καμπυλότητας 
𝑝𝐸𝑦1 Εγκάρσιος παράγοντας καμπυλότητας 

 

Πίνακας 2.4.1 Συντελεστές ημι-εμπειρικής σχέσης Pacejka  
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Σχήμα 2.4.7  Παράδειγμα μεταβολής της διαμήκους δύναμης των ελαστικών συναρτήσει του 
λόγου ολίσθησης για διάφορες γωνίες ολίσθησης.  

 

 

2.5  Μοντελοποίηση της ανάρτησης 

Όσον αφορά στην ανάρτηση του οχήματος για τις ανάγκες της προσομοίωσης, χρησιμοποιείται και 
για τους δύο άξονες η διάταξη των διπλών ψαλιδιών (Short-Long Arm), μιας και αυτή είναι από τις 
πλέον διαδεδομένες ειδικά για αγωνιστική χρήση, αλλά και σχετικά εύκολο να υλοποιηθεί ως 
μετατροπή ενός οχήματος με πλαίσιο παραγωγής, προς αυτή τη κατεύθυνση. Σημειώνεται εδώ, ότι 
οι μεταβολές της γωνίας camber θεωρούνται ως μια μη γραμμική σχέση συναρτήσει της βύθισης του 
τροχού (Jounce), όπως φαίνεται στο Διάγραμμα 2.5.1. 

 

Διάγραμμα 2.5.1 .Μεταβολή γωνίας camber συναρτήσει βύθισης τροχού (jounce). 
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Επίσης, θεωρείται ότι τα στοιχεία που αποτελούν την ανάρτηση είναι εντελώς άκαμπτα (μηδενική 
ενδοτικότητα), ότι οι μεταβολές την εγκάρσιας αλλά και διαμήκους θέσης της ανάρτησης δεν 
αλλάζουν αρκετά συναρτήσει της βύθισης οπότε αγνοούνται (δεν υπάρχει δηλαδή μεταφορική 
κίνηση κατά το x-y επίπεδο) και τέλος πως επίσης παραμένει αμετάβλητη η σύγκλιση και των 
τεσσάρων τροχών κατά τη βύθιση. 

Επίσης, όπως φαίνεται στο Σχήμα 2.5.2, το σύστημα τροχού-ανάρτησης αποτελείται από δύο μάζες, 
δύο ελατήρια και έναν αποσβεστήρα και συμπεριφέρεται ως ένα σύστημα δύο βαθμών ελευθερίας. 
Αποτελείται από τη μάζα του τροχού συν τα μη αναρτώμενα μέρη της ανάρτησης και από μία ακόμη 
μάζα που ουσιαστικά είναι το ¼ της μάζας του οχήματος (μοντέλο ενός τετάρτου). Επίσης στη διάταξη 
αυτή το ελαστικό μοντελοποιείται και αυτό ως ελατήριο και μάλιστα μη γραμμικό και με δυσκαμψία 
που προέρχεται από πειραματικές μετρήσεις πραγματικών ελαστικών και βρίσκεται στη βιβλιοθήκη 
του λογισμικού προσομοίωσης. Η δυσκαμψία του κυμαίνεται μεταξύ 160 N/mm και 500 N/mm για 
μέγιστη βύθιση της τάξεως των 14mm. 

 

Σχήμα 2.5.2 .Μοντέλο ενός τετάρτου 

 

Οπότε με απλές πράξεις υπολογίζεται η συνολική δυσκαμψία της ανάρτησης η οποία θα δίνεται από 
την σχέση: 

 𝐾𝑡𝑜𝑡  =
𝐾𝑠𝐾𝑡𝑖𝑟𝑒

𝐾𝑅+𝐾𝑡𝑖𝑟𝑒
  (2.48) 

΄ 

ενώ η φυσική ιδιοσυχνότητα  𝜔𝑐 του πλαισίου του οχήματος δίνεται από την γνωστή σχέση: 

 𝜔𝑐  = √
𝐾𝑠

𝑚𝑐
  (2.49) 

Για του τροχού όμως την φυσική ιδιοσυχνότητα  𝜔𝑤 (συχνά ονομάζεται wheel hop), επειδή αυτός 
βρίσκεται μεταξύ του ελατηρίου της ανάρτησης 𝐾𝑠∙ και του θεωρητικού ελατηρίου του τροχού 𝐾𝑡𝑖𝑟𝑒 
συμπεριφέρεται σαν αυτά να βρίσκονται παράλληλα, οπότε οι δυνάμεις που του ασκούν, 
προστίθενται αλγεβρικά. Δηλαδή, 

 𝜔𝑤  = √
(𝐾𝑅+𝐾𝑡𝑖𝑟𝑒)

𝑚𝑤
  (2.50) 

Επίσης, για την πλήρη κατανόηση της δυναμικής απόκρισης του συστήματος σε μεταβατικά 
φαινόμενα, είναι απαραίτητη η εισαγωγή του λόγου απόσβεσης (damping ratio) ζ, ο οποίος δείχνει 
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ουσιαστικά την επιρροή του συντελεστή απόσβεσης C και αν ποτέ θα βρεθεί το σύστημα σε μόνιμη 
κατάσταση (steady state), διακρίνοντας μεταξύ της κρίσιμης απόσβεσης (ζ=1), της υποκρίσιμης (ζ<0)  

και της υπερκρίσιμης (ζ>1) όπως ενδεικτικά φαίνονται στο Σχήμα 2.5.2. Είναι: 

Σχήμα 2.5.3 Απόκριση για διάφορους λόγους απόσβεσης 

 

2.6  Μοντελοποίηση φρένων 

Τα σύστημα πέδησης ενός οχήματος και η σωστή λειτουργία του, παίζουν καθοριστικό ρόλο 
προφανώς στην ασφάλεια, αλλά και στην απόδοση των αγωνιστικών αυτοκινήτων. Αποτελούνται 
από τα παρακάτω τέσσερα βασικά τμήματα με τα εξής χαρακτηριστικά: 

 Κατάλληλα διαστασιολογημένα μηχανικά μέρη (δίσκους, δαγκάνες, στοιχεία τριβής, κλπ.) 
 Σωστά σχεδιασμένο υδραυλικό κύκλωμα  
 Επαρκής απαγωγή θερμότητας (ψύξη) 
 Σωστά κατανεμημένο ποσοστό πέδησης μεταξύ του πίσω και του εμπρός άξονα 

Δηλαδή, τα μηχανικά μέρη του συστήματος πέδησης θα πρέπει να έχουν σχεδιαστεί και υπολογιστεί 
κατάλληλα (όπως π.χ. διάμετρος δίσκων ή διάμετρος, αριθμός και διάταξη υδραυλικών 
επενεργητών) ώστε να μπορούν να λειτουργούν αποδοτικά με το υδραυλικό σύστημα και να 
μεταφέρουν τελικά την απαραίτητη ροπή πέδησης στους τροχούς. Επίσης, επειδή το μεγαλύτερο 
ποσό της θερμότητας λόγω της απότομης μείωσης της κινητικής ενέργειας κατά το φρενάρισμα 
αποβάλλεται μέσω των φρένων στο περιβάλλον και του ότι αυτό πρέπει να επαναλαμβάνεται 
αρκετές φορές κατά την διάρκεια ενός αγώνα ταχύτητας, θα πρέπει η αποβολή της θερμότητας αυτής  
να γίνεται με αρκετά γρήγορο ρυθμό έτσι ώστε τα τελευταία να βρίσκονται συνεχώς σε θερμοκρασίες 
αποδοτικής λειτουργίας. Τέλος, στην πλειονότητα των περιπτώσεων, λόγω της μεταφοράς βάρους 
στον εμπρός άξονα του οχήματος κατά το φρενάρισμα, το σύστημα πέδησης ρυθμίζεται έτσι, ώστε 
να παρέχει άνιση κατανομή πέδησης μεταξύ των δύο αξόνων με το μεγαλύτερο ποσοστό να 
οδηγείται στον εμπρός άξονα.  

 
 
 
 

휁 =
1

2
√

𝐶

𝑚𝜔𝑛
  (2.51) 
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Γενικά, το σύστημα φρένων του οχήματος επιβάλει στους τροχούς την κατάλληλη ροπή, αντίθετη της 
κίνησής τους, ώστε με τη σειρά της να αναπτυχθεί η απαραίτητη δύναμη φρεναρίσματος μεταξύ του 
οδοστρώματος και των ελαστικών και τελικά να το επιβραδύνει. Σε αγωνιστική όμως χρήση, θα 
πρέπει να επιβληθεί η κατάλληλη δύναμη από τον οδηγό στον πεντάλ του φρένου, η οποία μέσω του 
συστήματος πέδησης να δημιουργήσει έναν λόγο ολίσθησης στα ελαστικά που να μεγιστοποιεί την 
διαμήκη αυτή δύναμη φρεναρίσματος. Ένα τυπικό διάγραμμα της προαναφερθείσας δύναμης 
συναρτήσει του λόγου ολίσθησης φαίνεται στο Διάγραμμα 2.6.1 για μηδενική γωνία ολίσθησης. 
Όπως συνεπάγεται, μικρότερη δύναμη οδηγεί σε ανεκμετάλλευτη, ωφέλιμη και απαραίτητη για  
συνθήκες αγώνα δύναμη, ενώ περισσότερη προκαλεί ολίσθηση (γλίστρημα) των τροχών, πράγμα 
ανεπιθύμητο. 

 

Διάγραμμα 2.6.1 .Τυπικό διάγραμμα δύναμη πέδησης συναρτήσει του λόγου ολίσθησης για 
μηδενική γωνία ολίσθησης (α=0ο) 

Επίσης, αν υποτεθεί ότι οι δυνάμεις που ασκούνται κατά τη διάρκεια ενός φρεναρίσματος 
παραμένουν σταθερές, καθώς και οι αντιστάσεις όπως αεροδυναμική, κύλισης κλπ. και έστω ότι  𝐹𝑥𝑓 

και 𝐹𝑥𝑟 είναι οι δυνάμεις πέδησης στο εμπρός και πίσω άξονα αντίστοιχα, από την εξίσωση κίνησης 
του Newton, προκύπτει ότι: 

 𝛭𝑎𝑥 = −
𝑊

𝑔
𝑎𝐵 = −𝐹𝑥𝑓 − 𝐹𝑥𝑟  − 𝐷𝑎 − 𝐹𝑅 (2.52) 

 

όπου 𝛭  η μάζα, 𝑊  το βάρος του οχήματος, 𝑔  επιτάχυνση της βαρύτητας, 𝑎𝐵  επιβράδυνση που 
επιβάλλεται, 𝐷𝑎  αεροδυναμικές αντιστάσεις (λαμβάνεται ένας μέσος όρος) και 𝐹𝑅  αντιστάσεις 
κύλισης.  

 𝑎𝐵 =
𝐹𝑥𝑇𝑜𝑡

𝑀
= −

𝑑𝑉

𝑑𝑡
 (2.53) 

 

όπου 𝐹𝑥𝑇𝑜𝑡 οι συνολικές δυνάμεις πέδησης και 𝑉 η διαμήκης ταχύτητα του οχήματος. 

Με ολοκλήρωση από μία αρχική ταχύτητα 𝑉0  σε μία τελική  𝑉𝑓 προκύπτει: 

 𝑎𝐵 = ∫ 𝑑𝑉
𝑉𝑓

𝑉0

= −
𝐹𝑥𝑇𝑜𝑡

𝑀
∫ 𝑑𝑡 ⇒ 𝑉0 − 𝑉𝑓 =

𝐹𝑥𝑇𝑜𝑡

𝑀
𝑡𝑠 

𝑡𝑠

0

 (2.54) 

 

Και επειδή 𝑉 = 𝑑𝑥/𝑑𝑡 πάλι με ολοκλήρωση υπολογίζεται ότι: 
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𝑉0

2 − 𝑉𝑓
2

2
=

𝐹𝑥𝑇𝑜𝑡

𝑀
𝛸 (2.55) 

 

όπου 𝛸 είναι η απόσταση που διανύθηκε κατά την επιβράδυνση. Τέλος, αν υποτεθεί μηδενική τελική 
ταχύτητα 𝑉𝑓 = 0, θεωρείται η απόσταση ακινητοποίησης 𝑆𝐷 : 

 𝑆𝐷 =
𝑉0

2

2
𝐹𝑥𝑇𝑜𝑡

𝑀

=
𝑉0

2

2𝑎𝐵
 (2.56) 

ενώ ο χρόνος ακινητοποίησης 𝑡𝑠 δίνεται από: 

 𝑡𝑠 =
𝑉0

𝐹𝑥𝑇𝑜𝑡
𝑀

=
𝑉0

𝑎𝐵
 (2.57) 

  

Στη προσομοίωση που πραγματοποιήθηκε, χρησιμοποιήθηκε απλό σύστημα φρένων χωρίς έλεγχο 
(χωρίς ABS δηλαδή) αλλά μοντελοποιήθηκε ως μία κύρια αντλία (master cylinder) η οποία 
πολλαπλασιάζει την δύναμη που ασκεί ο οδηγός στο πεντάλ του φρένου, τους υδραυλικούς σωλήνες 
μεταφοράς του υγρού, για τους οποίους θεωρείται μηδενική καθυστέρηση διάδοσης και τέλος τους 
επενεργητές στους τροχούς οι οποίοι ασκούν την απαραίτητη δύναμη στους περιστρεφόμενους 
δίσκους και οι οποίοι μοντελοποιήθηκαν ως ένα σύστημα πρώτης τάξης, με χρονική σταθερά 0,6s. 
Επίσης, για τους επενεργητές ορίζεται ένας συντελεστής ροπής/πίεσης ο οποίος είναι 400 Nm/MPa 
για τους εμπρός και 350 Nm/MPa για τους πίσω επενεργητές, αντίστοιχα. Επίσης, όπως φαίνεται και 
στο παρακάτω σχήμα, υπάρχει και ένα μπλόκ αναλογικότητας (proportioning) το οποίο ουσιαστικά 
πολλαπλασιάζει αρχικά την πίεση εισόδου με την 1 για τους εμπρός και 0.5 για τους πίσω τροχούς 
αντίστοιχα (αναλογία ποσοστού δύναμης φρεναρίσματος μεταξύ εμπρός και πίσω άξονα) αλλά και 
με έναν παράγοντα που εξαρτάται από την κάθετη δύναμη που δέχονται τα ελαστικά. 

 

Σχήμα 2.6.2  Δομικό διάγραμμα των συνιστωσών του κυκλώματος πέδησης 

 

2.7  Μοντελοποίηση Μ.Ε.Κ. και μετάδοσης κίνησης 

Η μέγιστη απόδοση στη διαμήκη επιτάχυνση (επιτάχυνση σε ευθεία) ενός μηχανοκίνητου οχήματος 
περιορίζεται από δύο όρια: την ισχύ του κινητήρα και όριο της πρόσφυσης των κινητήριων τροχών. 
Ποιο από τα δύο θα ξεπεραστεί πρώτο εξαρτάται από την ταχύτητα του οχήματος. Σε χαμηλές 
συνήθως ταχύτητες, επειδή η σχέση της μετάδοσης είναι αυτή που μεταφέρει τη μεγαλύτερη ροπή 
στους τροχούς, το όριο της πρόσφυσης των ελαστικών είναι αυτό που αποτελεί τον περιοριστικό 
παράγοντα, ενώ σε υψηλότερες, η μέγιστη ισχύς του κινητήρα. Αυτό φαίνεται και από την παρακάτω 
σχέση, που ουσιαστικά είναι ο δεύτερος νόμος του Νεύτωνα και δείχνει το ανώτατο όριο επιτάχυνσης 
που μπορεί να αναπτύξει ένα όχημα αν δεν ληφθούν υπ’ όψη όλες οι αντιστάσεις και τριβές: 

 𝑎𝑥 =
1

𝑀
𝐹𝑥 =

𝑔 ∙ 𝑁

𝑉 ∙ 𝑊
    [𝑚/𝑠2 ] (2.58) 
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όπου 𝐹𝑥  η συνολική δύναμη από τους κινητήριους τροχούς, 𝑀 η μάζα και 𝑊 το βάρος του οχήματος 
αντίστοιχα, 𝑔 η επιτάχυνση της βαρύτητας, 𝑉 η διαμήκης ταχύτητα και 𝑁 η ισχύς του κινητήρα. Από 
αυτή την απλή σχέση παρατηρείται ότι επειδή η ταχύτητα ,  𝑉  βρίσκεται στον παρανομαστή, η 
επιτάχυνση 𝑎𝑥 συνεχώς θα μειώνεται καθώς το όχημα θα αναπτύσσει όλο και μεγαλύτερη ταχύτητα. 

 

Σε αυτό το στάδιο της προσομοίωσης, επειδή δεν έχει αναπτυχθεί ακόμα το υδραυλικό κύκλωμα και 
η υδραυλική μετάδοση κίνησης, θα χρησιμοποιηθεί μία κλασική μηχανική μετάδοση η οποία θα 
περιλαμβάνει τον συμπλέκτη, το μηχανικό κιβώτιο ταχυτήτων, το διαφορικό και τις τελικές 
ατράκτους κίνησης. (Σχήμα 2.7.1) 

Σχήμα 2.7.1 Ροή ισχύος στην κλασική μηχανική μετάδοση του μοντέλου προσομοίωσης   

 

Όπως έχει ήδη αναφερθεί για τη συγκεκριμένη εφαρμογή, η πρωτεύουσα πηγή ισχύος (prime mover) 
που θα κινεί την κυρίως αντλία (καθώς και τη συζευγμένη σε αυτή, μικρότερη αντλία πλήρωσης) θα 
είναι ένας βενζινοκινητήρας (Otto) εσωτερικής καύσης απόδοσης 300kW (402hp). Στο παρακάτω 
διάγραμμα φαίνεται ενδεικτικά ο χάρτης λειτουργίας, που δείχνει την ροπή της στροφαλοφόρου 
ατράκτου [Nm], συναρτήσει των στροφών [rpm] του κινητήρα που έχει επιλεχθεί για την 
προσομοίωση. 

 

Διάγραμμα 2.7.2  Ροπή συναρτήσει στροφών κινητήρα για διάφορα φορτία   

Επίσης, για τις ανάγκες της προσομοίωσης, χρησιμοποιήθηκε ένα απλό μηχανικό κιβώτιο 6 σχέσεων, 
ένας ξηρός συμπλέκτης με γραμμική λειτουργία, καθώς και το διαφορικό με τελική σχέση μετάδοσης 
3.5. 
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2.8  Περιγραφή συστήματος διεύθυνσης και χαρακτηριστικά  

Ένα από τα βασικότερα στοιχεία του συστήματος διεύθυνσης όσον αφορά στην γεωμετρία του, είναι 
η κεντρική περιστροφική άρθρωση (βασιλικός πείρος) ο οποίος εδράζεται στις άνω (upper ball joint) 
και κάτω αρθρώσεις (lower ball joint) της ανάρτησης και βρίσκεται υπό τις εξής δύο κλίσεις όπως 
φαίνεται στο παρακάτω σχήμα.  

 

Σχήμα 2.8.1 .Γεωμετρία βασιλικού πείρου (kingpin)   

 

Από την εμπρός όψη η γωνία του ονομάζεται γωνία κλίσης βασιλικού πείρου (inclination angle) και 
σύμφωνα με αυτή καθορίζεται το scrub radius το οποίο αποτελεί ουσιαστικά την απόσταση της 
προβολής του άξονα του βασιλικού πείρου στο έδαφος, με το επίπεδο που περνάει από το κέντρο 
του τροχού. Ενώ από την πλαïνή όψη, η γωνία του είναι η γνωστή γωνία caster και αν ο άξονάς του 
δεν περνάει από το κέντρο περιστροφής του τροχού, τότε έχουμε και την απόσταση μεταξύ τους που 
ονομάζεται king pin offset και είναι η απόσταση που εμφανίζεται γενικά στις μοτοσυκλέτες, ενώ η 
απόσταση μεταξύ της προβολής με την κάθετη προβολή του κέντρου του τροχού στο έδαφος, 
ονομάζεται μηχανικό ίχνος (mechanical trail).  

Οι γωνίες αυτές επηρεάζουν διάφορα χαρακτηριστικά κατά τη διάρκεια μεταβολής της γωνίας των 
τροχών. Για παράδειγμα, η γωνία κλίσης του βασιλικού πείρου επηρεάζει την γωνία camber κατά το 
στρίψιμο, ενώ το scrub radius κατά την εφαρμογή κινητήριων ή δυνάμεων πέδης αναπτύσσουν ροπές 
στο σύστημα διεύθυνσης, ειδικά όταν οι τελευταίοι βρίσκονται σε οδόστρωμα με διαφορετική 
πρόσφυση. Ο μόνος τρόπος να μηδενιστούν είναι να με μηδενικό scrub radius. 

Επίσης, το μηχανικό ίχνος επηρεάζει σημαντικά την τάση αυτο-ευθυγράμμισης των τροχών, 
δημιουργεί μια ροπή δηλαδή ως προς τον άξονα του βασιλικού πείρου που προσπαθεί να επιστρέψει 
τον τροχό σε μηδενική γωνία διεύθυνσης. Τέλος, μία ακόμη επίδραση που έχει η γεωμετρία του 
άξονα αυτού, αφορά στο μηχανικό ίχνος σε συνδυασμό με το πνευματικό ίχνος το οποίο επειδή σε 
υψηλές γωνίες ολίσθησης τείνει να μηδενιστεί, μειώνεται και η ροπή επαναφοράς που αισθάνεται ο 
οδηγός με αποτέλεσμα να λαμβάνει μια πληροφορία για τα ‘’όρια’’ του ελαστικού. Αν οπότε, το 
μηχανικό ίχνος (από το οποίο αφαιρείται το πνευματικό σε μεγάλες γωνίες ολίσθησης) είναι αρκετά 
μεγαλύτερο από το πνευματικό, χάνεται αυτή η αίσθηση. Σημειώνεται εδώ, πως το πνευματικό ίχνος 
είναι η απόσταση μεταξύ της αναπτυσσόμενης εγκάρσιας δύναμης ενός ελαστικοφόρου τροχού κατά 
την εμφάνιση γωνίας ολίσθησης και του γεωμετρικού κέντρου του πέλματος. 

Αξίζει ακόμα να σημειωθεί εδώ, η γεωμετρία Ackerman του συστήματος διεύθυνσης η οποία δεν 
πρέπει να συγχέεται με την σύγκλιση και απόκλιση (toe-in ή toe-out) των τροχών. Η γεωμετρία αυτή 
αρχίζει να εμφανίζεται τη στιγμή που στρέφονται οι τροχοί εκτός της διαμήκους διεύθυνσης του 
οχήματος δημιουργήθηκε για να υπερνικήσει το πρόβλημα που αντιμετωπίζουν οι τροχοί της 
αριστερής πλευράς σε σχέση με την δεξιά, οι οποίοι πρέπει πάντα να διαγράφουν κύκλους 
διαφορετικής ακτίνας (Σχήμα 2.8.2).  
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Σχήμα 2.8.2 .Γεωμετρία Ackerman 

Από θεωρητική τώρα σκοπιά, έστω ότι ένα όχημα οδηγείται σε μία στροφή με ακτίνα R και υποτεθεί 
ότι δεν υπάρχουν γωνίες ολίσθησης σε κανέναν τροχό. Η ευθεία που ενώνει τα κέντρα των πίσω 
τροχών περνάει από το θεωρητικό κέντρο της στροφής, οπότε θα πρέπει αναγκαστικά και τα κέντρα 
περιστροφής των εμπρός τροχών να διέρχονται από το ίδιο κέντρο. Έτσι, προκύπτουν οι ακόλουθες 
γωνίες των εμπρός τροχών, 𝛿𝑜 για τον εξωτερικό και 𝛿𝑖  για τον εσωτερικό: 

 𝛿𝑜 = 𝑡𝑎𝑛−1
𝐿

(𝑅 + 𝑡/2)
≌

𝐿

(𝑅 + 𝑡/2)
 (2.59) 

   

𝛿𝑖 = 𝑡𝑎𝑛−1
𝐿

(𝑅 − 𝑡/2)
≌

𝐿

(𝑅 − 𝑡/2)
 

 

Όσον αφορά τώρα, στο μοντέλο του συστήματος διεύθυνσης που χρησιμοποιήθηκε, αυτό 
αποτελείται βασικά από την κεντρική κολώνα του τιμονιού, τον κανόνα με το πινιόν και τους ράβδους 
διεύθυνσης. Θα θεωρήσουμε, ότι η ενδοτικότητα (compliance) των συνδέσμων και των ράβδων της 
ανάρτησης είναι αμελητέα και πως η σχέση μεταξύ του πινιόν και του κανόνα δίνεται από τον 
παράγοντα C. Επίσης, για ένα τυπικό αγωνιστικό όχημα, λαμβάνονται τα μεγέθη του συστήματος 
διεύθυνσης από την βιβλιοθήκη του λογισμικού ως εξής: 

 

Σχήμα 2.8.3 .Δεδομένα CarSim για γεωμετρία συστήματος διεύθυνσης 

 

όπου ο παράγοντας C (C-factor) δίνεται από: 

 𝑐 − 𝑓𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 =
휇휀𝜏𝛼𝜏ό𝜋휄𝜎휂[𝑚𝑚]

360° 𝜋휀𝜌휄𝜎𝜏𝜌𝜊𝜑ή𝜍 𝜋휄휈휄ό휈
 (2.60) 

   

Στην περίπτωση της προσομοίωσης είναι C=41mm/rev 

 Left-Front Right-Front 

Lateral offset at center (mm) 39.5 39.5 

Kingpin inclination (deg) 8.0 8.0 

X coord. of kingpin at center (mm) -1.0 -1.0 

Caster angle (deg) 3.5 3.5 

Camber angle (deg) -2.5 -2.5 
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2.9  Μοντέλο οδηγού 

Ως μοντέλο οδηγού για την προσομοίωση, χρησιμοποιήθηκε ένα μοντέλου κλειστού βρόχου, το 
οποίο ελέγχει τις εισόδους του οδηγού, όπως την θέση του στραγγαλιστή (γκαζιού), την πίεση στο 
πεντάλ του φρένου, την επιλεγμένη σχέση στο κιβώτιο ταχυτήτων και τη θέση γωνία τιμονιού, οι 
οποίες τελικά διαμορφώνουν και την εκάστοτε δυναμική συμπεριφορά του οχήματος. Μάλιστα, οι 
είσοδοι αυτές, καθορίζουν σημαντικά τη συμπεριφορά αυτή, οπότε είναι αρκετά μεγάλης σημασίας 
να χρησιμοποιηθεί ένα ρεαλιστικό και αντιπροσωπευτικό μοντέλο του οδηγού το οποίο να 
προσομοιώνει έναν πραγματικό οδηγό και τις ικανότητές του.  

Αναλυτικότερα, το μοντέλο αυτό όσον αφορά στις εισόδους της γωνίας του τιμονιού, στοχεύει στο 
να ακολουθεί όσο γίνεται πιο πιστά μια προκαθορισμένη τροχιά (η λεγόμενη αγωνιστική γραμμή-η 
οποία παρεμπιπτόντως δεν είναι μοναδική για συγκεκριμένη διαδρομή αλλά βασίζεται στη θεωρία 
αγωνιστικής οδήγησης), την οποία έχουμε μελετήσει και εισάγει ως δεδομένο. Έτσι, ανάλογα με την 
κατεύθυνση του οχήματος ως προς τις απόλυτες συντεταγμένες του συστήματος, την γεωμετρία του 
οχήματος και την απόκλιση από τη προκαθορισμένη τροχιά, ο κατευθυντής υπολογίζει μια γωνία 
εισόδου του τιμονιού ώστε να διορθώσει το εκάστοτε σφάλμα. Στη συνέχεια, η είσοδος αυτή 
προκαλεί μια συγκεκριμένη απόκριση σύμφωνα με την δυναμική του οχήματος και των εξωτερικών 
συνθηκών, διαγράφοντας μια τροχιά η οποία με τη σειρά της συγκρίνεται ξανά με την επιθυμητή 
κ.ο.κ. Το διάγραμμα που περιγράφει τη αλγοριθμική ακολουθία των παραπάνω βημάτων φαίνεται 
στο επόμενο σχήμα. 

 

Σχήμα 2.9.1 .Αλγοριθμική ακολουθία συστήματος οδηγού-οχήματος  

 

 

 

2.10  Επιδόσεις και δεδομένα οχήματος για την προσομοίωση με το CarSim 

Σε αυτό το κεφάλαιο θα καταγραφούν αρχικά οι επιθυμητές επιδόσεις του αγωνιστικού οχήματος 
προσεγγιστικά, τα φυσικά μεγέθη που το χαρακτηρίζουν και που μπορούν να προβλεφθούν με 
αρκετά καλή ακρίβεια καθώς και τους συμβιβασμούς και γενικεύσεις που χρειάστηκαν να γίνουν σε 
αυτό το στάδιο της μελέτης, λόγω του περιορισμένου όγκου δεδομένων που ακόμα υπάρχει. Πιο 
συγκεκριμένα, ο βασική απόκλιση σχετικά με το τελικό αποτέλεσμα του οχήματος με υδροστατική 
μετάδοση, είναι ότι στη παρούσα κατάσταση, τα μόνα δεδομένα εισόδου για την προσομοίωση 
ολόκληρου του αυτοκινήτου (full car model simulation), είναι μια αρκετά καλή εκτίμηση για τα 
φυσικά μεγέθη του οχήματος όπως μάζα, αποστάσεις μετατροχίου/μεταξονίου, θέση κέντρου 
βάρους, ροπές αδράνειας, μεγέθη ελαστικών κλπ. Επίσης, στην προσομοίωση αυτή, το όχημα 
καλείται να αντιμετωπίσει διάφορες διαδικασίες-μανούβρες, οι οποίες θα ανταποκρίνονται όσο 
γίνεται καλύτερα και ακριβέστερα στην πραγματικότητα και στις προδιαγραφές που έχουν ορισθεί, 
όπως π.χ. η χρονομέτρησή του σε μία κλειστή διαδρομή (πίστα) ή η μέγιστη επιτάχυνση του από 
στάση, μέγιστη ταχύτητα, όρια διαγράμματος επιταχύνσεων g-g και άλλα. 
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Όσον αφορά στις επιδόσεις του οχήματος, αυτές προφανώς εξαρτώνται από τη συνεργασία οδηγού-
οχήματος και δεν εξαρτάται μόνο από το ένα ή το άλλο ξεχωριστά. Όπως αναφέρει και ο ερευνητής 
της Calspan Corporation™, Roy S. Rice, το διάγραμμα εγκάρσιας και διαμήκους επιτάχυνσης g-g, είναι 
‘’ένας τρόπος που χαρακτηρίζει την απόδοση του συστήματος οδηγού-οχήματος 
συμπεριλαμβανομένου και των συνθηκών του οδοστρώματος, ο οποίος ποσοτικοποιεί τα όρια των 
δυνατοτήτων του οχήματος και αναδεικνύει τι μέρος αυτού εκμεταλλεύεται ο οδηγός με τις 
ικανότητές του’’ (Διάγραμμα 2.10.1). Ουσιαστικά, το περίγραμμα του ορίου του διαγράμματος αυτού 
(friction circle) καθορίζει τις μέγιστες δυνάμεις που μπορούν να εφαρμόσουν και τα τέσσερα 
ελαστικά μαζί στο όχημα, μεταβάλλοντάς του έτσι την ταχύτητα και την επιτάχυνση και τελικά 
καθορίζοντας τις επιδόσεις. Οπότε ο μόνος παράγοντας που καθορίζει την επίδοση του οχήματος 
είναι τελικά και μόνο, οι δυνάμεις που αναπτύσσουν τα ελαστικά. Ενδεικτικά, για την εφαρμογή που 
μελετήθηκε, επιδιώκεται μια επιτάχυνση από στάση έως τα 100km/h σε περίπου 5s και μέγιστη 
ταχύτητα του οχήματος γύρω στα  200km/h. Σύμφωνα με αυτά τα μεγέθη θα διαστασιολογηθούν σε 
επόμενο κεφάλαιο τα επιμέρους υποσυστήματα της μετάδοσης. 

Για αγωνιστική χρήση, είναι επιθυμητό όπως είναι γνωστό, το ‘’θεωρητικό’’ όριο του οχήματος για 
δεδομένες συνθήκες λειτουργίας. Με τον όρο ‘’θεωρητικό’’, εννοείται το απόλυτο όριο του οχήματος 
ή το όριο με τον ‘’τέλειο’’ οδηγό, τον οδηγό δηλαδή που θα μπορούσε να εκμεταλλευτεί στο έπακρον 
την πρόσφυση των ελαστικών. 

Επειδή όμως η προηγούμενη λογική αποτελεί την πρωταρχική και ιδανική αντιμετώπιση του 
προβλήματος, θα πρέπει στη συνέχεια να γίνει μια εκτίμηση της επίδοσης με προσθήκη στην εξίσωση 
έναν πραγματικό οδηγό. Έτσι, όπως εξετάστηκε και στο προηγούμενο κεφάλαιο, δημιουργήθηκε ένα 
ρεαλιστικό μοντέλο ενός οδηγού που καθορίζει πως αυτός ελέγχει τα χειριστήρια και τις εισόδους 
στο όχημα και τελικά σε τι βαθμό μπορεί να εκμεταλλευτεί τις δυνατότητές του.  

 

Διάγραμμα 2.10.1 .Διάγραμμα επιταχύνσεων CoG από προσομοίωση (g’s) 

 

Όπως αναφέρθηκε, πριν τον συγκεκριμένο και ακριβή σχεδιασμό του συνολικού οχήματος μαζί με 
την υδραυλική μετάδοση, είναι απαραίτητο να οριστούν κάποια βασικά δεδομένα και 
χαρακτηριστικά εισόδου στο μοντέλο προς μελέτη. Αυτά περιέχουν, τις συνολικές διαστάσεις και 
θέσεις συγκεκριμένων εξαρτημάτων ή υποσυστημάτων, το βασικό σχήμα του οχήματος ή γενικά τα 
χαρακτηριστικά και τους συντελεστές που εμφανίζει κατά την ροή ρευστού (αέρα) γύρω από αυτό, 
τη μάζα και την θέση του κέντρου βάρους, καμπύλες απόδοσης του Μ.Ε.Κ και δεδομένα και καμπύλες 
ελαστικών. Παρακάτω, φαίνεται ένας πίνακας με όσα αναφέρθηκαν και γενικότερα με τα δεδομένα 
εισόδου στο μοντέλο προσομοίωσης. 
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Περιγραφή Τιμή Μονάδες  

Συνολική μάζα οχήματος M 1200 kg 

Συνολικό μήκος οχήματος Ltot 4420 mm 

Μεταξόνιο L 2535 mm 

Εμπρός Μετατρόχιο t1 1650 mm 

Πίσω  Μετατρόχιο t2 1600 mm 

Ύψος αμαξώματος H 1305 mm 

Ύψος CoG από το έδαφος ha 420  

Ροπή αδράνειας πρόνευσης 
(pitch) Iy 

1150.5 kg∙m2 

Ροπή αδράνειας κλίσης (roll) Ix 760 kg∙m2 

Ροπή αδράνειας εκτροπής 
(yaw) Iz  

1150.5 kg∙m2 

Συντελεστής αεροδ. Cx Γραμμ. ως προς τη γωνία 
πρόνευσης (βλ. διάγραμμα) 

- 

Συντελεστής αεροδ. Cz Γραμμ. ως προς τη γωνία 
πρόνευσης (βλ. διάγραμμα) 

- 

Εμπρός μετωπική επιφάνεια Α 1 m2 

Θέση αεροδ. κέντρου πίεσης 
Lx από εμπρός 

2350 mm 

Πυκνότητα αέρα 1.206 Kg/m3 

Μέγιστη ισχύς Μ.Ε.Κ 300 kW 

Κιβώτιο Ταχ. 6 σχέσεις - 

Συντ/τής αναλογικότητας 
φρένου εμπρός Βp,F 

1 - 

Συντ/τής αναλογικότητας 
φρένου εμπρός Βp,R 

.5 - 

Συντ/τής ροπής/πίεσης 
φρένου εμπρός ΒT,F 

400 N∙m/ΜPa 

Συντ/τής ροπής/πίεσης 
φρένου εμπρός ΒT,R 

350 N∙m/ΜPa 

Εγκάρσια απόσταση βασιλικού 
πείρου από κέντρο τροχού 

39.5 mm 

Διαμήκης απόσταση 
βασιλικού πείρου από κέντρο 

τροχού 

-1.0 mm 

Γωνία caster 3.5 deg 

Γωνία κλίσης βασιλικού 
πείρου (inclination angle) 

8.0 deg 

C-factor 41 mm/rev 

Συνολική μη αναρτώμενη 
εμπρός μάζα  

60 Kg 

Συνολική μη αναρτώμενη 
πίσω μάζα 

60 Kg 

Εμπρός camber  -2.5 deg 

Εμπρός σύγκλιση (toe) -.1 deg 

Πίσω camber  -3 deg 

Πίσω σύγκλιση (toe) 0 deg 

Εμπρός ελαστικά 235/35-19 - 

Πίσω ελαστικά 305/30-19 - 
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Θεωρητική Rth,1 και ενεργός 
Reff,1 ακτίνα εμπρός τροχού 

323 - 308 mm 

Θεωρητική Rth,2 και ενεργός 
Reff,2 ακτίνα πίσω τροχού 

332 - 316 mm 

 

Πίνακας 2.10.1 .Δεδομένα επιλεγμένου οχήματος 

 

 

2.11  Αποτελέσματα προσομοίωσης και επεξεργασία 

Όπως έχει περιληπτικά αναφερθεί και στην εισαγωγή, η ανάγκη της προσομοίωσης της 
συμπεριφοράς του οχήματος έγκειται στο γεγονός ότι για να υπολογισθούν, σχεδιαστούν και τελικά 
κατασκευαστούν τα επιμέρους συστήματα του εν λόγω υδραυλικού συστήματος για να 
ικανοποιήσουν τον συγκεκριμένο σκοπό και τις απαιτήσεις, θα πρέπει να έχουν καθοριστεί επαρκώς 
οι επιταχύνσεις, ταχύτητες και τα φορτία όπως ροπές, πιέσεις, μεταβατικές καταστάσεις κλπ., που 
αυτά θα κληθούν να αντιμετωπίσουν καθ’ όλη τη διάρκεια της λειτουργίας τους. Οπότε, χρήζει 
ιδιαίτερης σημασίας ο καθορισμός όσο γίνεται περισσότερων παραμέτρων και μεγεθών που να 
αντικατοπτρίζουν το πραγματικό φυσικό σύστημα καθώς και η υποβολή του στα δυναμικά σενάρια 
– διαδικασίες που αυτό πρόκειται να αντιμετωπίσει. 

Έτσι, η διαδικασία της καταγραφής και επεξεργασίας των αποτελεσμάτων θα πρέπει να γίνει εύστοχα 
και με σαφήνεια, ώστε στη συνέχεια αυτά να χρησιμοποιηθούν για να γίνει αποτελεσματικά μια 
πρώτη διαστασιολόγηση των επιμέρους συστημάτων και εξαρτημάτων για τις απαιτήσεις που έχουν 
τεθεί και στη συνέχεια να χρησιμοποιηθούν ως είσοδο για την προσομοίωση του υδραυλικού 
συστήματος, των υποσυστημάτων του και συνολικά τη λειτουργία ολόκληρου του κυκλώματος.  

Παρακάτω διαχωρίζονται ανά κατηγορίες διαδικασίας ή χειρισμού, που θα υποβληθεί το όχημα κατά 
την προσομοίωση της δυναμικής του, όπως για παράδειγμα την μέγιστη επιτάχυνση από στάση ή 
κατά την περιφορά του εντός μιας κλειστής διαδρομής (πίστα) με την βέλτιστη επίδοση. 

 

2.11.1  Προσομοίωση μέγιστης επιτάχυνσης από στάση 

Ένα ρεαλιστικό και επιθυμητό μέγεθος της διαμήκους επιτάχυνσης από στάση για ένα αγωνιστικό 
όχημα, όπως αυτό που μελετάται, είναι περίπου τα 5s μέχρι να αναπτύξει την ταχύτητα των 100Km/h. 
Αυτός είναι ένας ανεπίσημος από τεχνικής πλευράς όρος για τον καθορισμό των μηχανολογικών 
απαιτήσεων των υποσυστημάτων του. Επίσης είναι ένα μέγεθος γενικευμένο καθώς η μόνη 
πληροφορία που μπορεί να δοθεί είναι η μέση επιτάχυνση �̈� κατά το χρονικό διάστημα αυτό: 

 ∫ 𝑑𝑡
𝑡1

𝑡0

= ∫
1

�̅̈�
𝑑𝑢

𝑢1

𝑢0

 =>  𝛥𝑡 =
𝑢1 − 𝑢0

 �̅̈�
 =>  �̅̈� =

𝑢1 − 𝑢0

𝑡1 − 𝑡0
 (2.61) 

   

όπου 𝑡0 = 0, 𝑢0 = 0 η αρχική χρονική στιγμή και αρχική ταχύτητα και 𝑡1, 𝑢1 οι τελικές, αντίστοιχα. 

Επειδή κάτι τέτοιο όμως δεν είναι αντιπροσωπευτικό του φαινομένου μιας και η επιτάχυνση δεν 
παραμένει σταθερή αλλά συνεχώς μεταβάλλεται, απουσιάζουν οι απαραίτητες πληροφορίες που 
μας δείχνουν το πως ακριβώς μεταβάλλεται, πώς δηλαδή και σε τι μεγέθη κυμαίνονται οι ροπές και 
οι ταχύτητες στους τροχούς. Αυτό εξαρτάται βέβαια και καθορίζεται από το τρόπο με τον οποίο έχει 
διαστασιολογηθεί το κιβώτιο ταχυτήτων για τον συγκεκριμένο κινητήρα και για ποιο σκοπό. Αφού 
εξετάζεται όμως η περίπτωση ενός αγωνιστικού οχήματος επιδόσεων, το παραπάνω έχει προφανώς 
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σχεδιαστεί για την μέγιστη επίδοση και δεν προσανατολίζεται στην οικονομία καυσίμου, την άνεση 
ή την μείωση των ρύπων. 

Έτσι λοιπόν, στην προσομοίωση της επιτάχυνσης που πραγματοποιήθηκε, χρησιμοποιήθηκε ένα 
απλό μηχανικό κιβώτιο 6-σχέσεων και το όχημα με τα χαρακτηριστικά που αναφέρθηκαν σε 
προηγούμενο κεφάλαιο. Επίσης, το οδόστρωμα θεωρήθηκε ότι είναι επίπεδο και ευθύ με συντελεστή 
τριβής  휇 = 0,9 και πως η ταχύτητα του ανέμου είναι μηδενική. Επίσης, οι αλλαγές των σχέσεων 
πραγματοποιήθηκαν από τον εσωτερικό ελεγκτή, ο οποίος πραγματοποιεί κάθε αλλαγή σε 0,2s 
(χρόνος αρκετά φιλόδοξος για μηχανικό κιβώτιο ταχυτήτων, αλλά πρέπει να ληφθεί υπ’ όψη ότι 
πρόκειται για αγωνιστικό όχημα και επιπλέον για αποτελέσματα που πρόκειται να χρησιμοποιηθούν 
σε υδροστατική μετάδοση κίνησης, η οποία δεν περιλαμβάνει αλλαγές σχέσεων). Τέλος, όσον αφορά 
στον έλεγχο του στραγγαλιστικής πεταλούδας (γκάζι) από τον οδηγό, αυτή καθορίστηκε 
μονοσήμαντα ως μονάδα (τέρμα ανοιχτή), εκτός από την στιγμή της εκκίνηση, στην οποία δε τέθηκε 
είσοδος βαθμίδας, αλλά υπήρξε μια γραμμική αύξηση από 𝑡0 = 0 έως το 0,1s.  

Παρακάτω φαίνεται το διάγραμμα της διαμήκους 𝑎𝑥 επιτάχυνσης με το χρόνο για την προσομοίωση 
που μόλις περιγράφηκε και για τη χρονική διάρκεια των 20s που τέθηκε, έως ότου το όχημα 
αποκτήσει την μέγιστη τελική ταχύτητα. 

 

 

Διάγραμμα 2.11.1 . Διαμήκης επιτάχυνση 𝒂𝒙 συναρτήσει του χρόνου σε προσομοίωση 
επιτάχυνσης από στάση 

 

Από το γράφημα αυτό φαίνονται ξεκάθαρα οι δυνατότητες επιδόσεων του οχήματος αλλά δε 
καθίστανται επαρκείς οι απαιτήσεις των μηχανολογικών του στοιχείων. Επομένως, παρουσιάζεται το 
ακόλουθο πολύτιμο διάγραμμα (2.11.2), των ροπών κίνησης των πίσω τροχών (αφού πρόκειται για 
οπισθοκίνητο όχημα) συναρτήσει του χρόνου. Το διάγραμμα αυτό, προσφέρει την πληροφορία αν 
όχι της ακριβούς τιμής της ροπής που θα πρέπει να εφαρμόζεται στους τροχούς κάθε στιγμή κατά τη 
διάρκεια της μέγιστης επιτάχυνσης, αλλά μία πολύ καλή προσέγγιση απαραίτητη για μια αρχική 
διαστασιολόγηση κυρίως των κινητήρων αλλά και της αντλίας της υδροστατικής μετάδοσης. Και αυτό 
γιατί, όπως φαίνεται από το προηγούμενο διάγραμμα της επιτάχυνσης του κέντρου μάζας, 
διακρίνονται ξεκάθαρα τα διαστήματα παύσης της ροής ισχύος προς τους τροχούς, επομένως παύση 
και της ροπής κίνησης, πράγμα που οφείλεται προφανώς στον συμβιβασμό που έγινε κατά την 
προσομοίωση ενός οχήματος με συμβατικό κιβώτιο ταχυτήτων. Όπως φαίνεται επίσης, μετά από 
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κάθε παύση ακολουθεί ένας παλμός αύξησης της επιτάχυνσης, ο οποίος οφείλεται στην ταύτιση των 
στροφών του κινητήρα μετά από κάθε αλλαγή σχέσης, με το σημείο (ή πολύ κοντά) μέγιστης ροπής 
του κινητήρα. Αυτός συνήθως είναι και ο τρόπος διαστασιολόγησης ενός αγωνιστικού κιβωτίου ώστε 
να αξιοποιήσει όσο το δυνατόν καλύτερα τον κινητήρα και να αποφέρει τα καλύτερα δυνατά 
αποτελέσματα από πλευράς επιδόσεων. 

  

 

Διάγραμμα 2.11.2  Κινητήριες ροπές 𝜯𝟐𝑳 , 𝜯𝟐𝑹 των πίσω τροχών συναρτήσει του χρόνου σε 
προσομοίωση επιτάχυνσης από στάση 

 

 

2.11.2  Προσομοίωση σε κλειστή διαδρομή 

Όπως αναφέρθηκε όμως και στην εισαγωγή, σκοπός του οχήματος αυτού είναι η βέλτιστη επίδοση 
σε κλειστή διαδρομή (πίστα), με ό,τι αυτό συνεπάγεται ως προς τα χαρακτηριστικά, τις ρυθμίσεις και 
τις απαιτήσεις των μηχανολογικών του μερών. Η προηγούμενη προσομοίωση της επιτάχυνσης, 
δείχνει με αρκετά καλή προσέγγιση τις μέγιστες ροπές που θα πρέπει να είναι ικανή να προσφέρει η 
μετάδοση, αλλά δεν μας δίνει την πληροφορία για τις απαιτήσεις και τις διακυμάνσεις της, κατά τη 
διάρκεια ενός κανονικού αγώνα. 

Προς αυτή τη κατεύθυνση στοχεύει η εν λόγω μελέτη, που ουσιαστικά προσομοιώνει το αυτοκίνητο 
σε μια διαδρομή που μοιάζει αρκετά με πραγματική, καθώς περιλαμβάνει επιπλέον αλλαγές στην 
κλίση του οδοστρώματος, υψομετρικές αυξομειώσεις, μεταβολές στη διέγερση των αναρτήσεων από 
ανωμαλίες οδοστρώματος και τις αντιστάσεις του αέρα. Όλα τα παραπάνω προστίθενται προφανώς, 
στους θεμελιώδεις υπολογισμούς που γίνονται για τη βασική δυναμική του οχήματος, όπως η 
ταχύτητα και επιτάχυνση του οχήματος στις δύο διευθύνσεις του επιπέδου, η εγκάρσια και διαμήκης 
μεταφορά βάρους, τα φορτία λόγω κλίσης και πρόνευσης, κλπ. Είναι προφανές πως εκτός από τις 
ροπές κίνησης στου πίσω τροχούς, τα αποτελέσματα αυτά θα αναδείξουν και τη γενικότερη 
συμπεριφορά του οχήματος.  
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Διάγραμμα 2.11.3  Κινητήριες ροπές 𝜯𝟐𝑳 , 𝜯𝟐𝑹 των πίσω τροχών συναρτήσει του χρόνου σε 
προσομοίωση κλειστής διαδρομής 
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3. ΥΔΡΑΥΛΙΚΗ ΙΣΧΥΣ ΚΑΙ ΥΠΟΣΥΣΤΗΜΑΤΑ ΥΔΡΑΥΛΙΚΩΝ ΚΥΚΛΩΜΑΤΩΝ 

 

 

3.1  Εισαγωγή 

Η τεχνολογία της υδραυλικής ισχύος υψηλής πίεσης όπως είναι γνωστή σήμερα, ουσιαστικά 
αναδύεται γύρω στο  1650 τον με ερχομό του Blaise Pascal και τον νόμο του Pascal που καθορίζει ότι: 
οποιαδήποτε πίεση ασκηθεί στην επιφάνεια ενός υγρού μεταδίδεται ομοιόμορφα εντός αυτού προς 
όλες τις διευθύνσεις και σε όλο του το βάθος και δρά κάθετα στην επιφάνεια στην οποία ασκείται. 
Για παράδειγμα, σε ένα έμβολο επιφάνειας Α ενός κυλίνδρου με ρευστό, αν ασκηθεί μια δύναμη F η 
πίεση που θα αναπτυχθεί σε κάθε σημείο του ρευστού και προς όλες τις διευθύνσεις, θα είναι p=F/A. 
Γίνεται αντιληπτό επομένως πως ανάλογα με την τις απαιτήσεις της εφαρμογής, είναι εφικτό σε ένα 
κλειστό κύκλωμα π.χ. ενός υδραυλικού πιεστηρίου, μεταβάλλοντας τις επιφάνειες των εμβόλων της, 
να ‘’μεταφραστεί’’ η ομοιόμορφα κατανεμημένη πίεση σε διαφορετικές τελικώς εφαρμοζόμενες 
δυνάμεις επί των εμβόλων. Μπορεί δηλαδή να πολλαπλασιαστεί η δύναμη, φυσικά με τον 
συμβιβασμό την μικρότερης μετατόπισης του εμβόλου και αντίστροφα, σύμφωνα με την αρχή 
διατήρησης της ενέργειας. 

 

Σχήμα 3.1.1 . Υδραυλικό πιεστήριο και συσχέτιση δυνάμεων και μετατοπίσεων 

 

Καθοριστική για την εξέλιξη των υδραυλικών συστημάτων ήταν η διατύπωση το 1752 της 
γενικευμένης εξίσωσης του Bernoulli για την ροή συνεκτικών και ασυμπίεστων ρευστών που 
γράφεται ως εξής:  

 
𝑝1 + 𝜌𝑔 ℎ1 + 𝜌

𝑣1
2

2
= 𝑝2 + 𝜌𝑔 ℎ2 + 𝜌

𝑣2
2

2
+ 𝛿𝑝𝛼𝜋 (3.1) 

 

Όπου p1 , p2 είναι οι στατικές πιέσεις στις θέσεις 1 και 2 αντίστοιχα, ρgh1, ρgh2 οι όροι πίεσης λόγω 

ύψους θέσης, 𝜌
𝑣1

2

2
  και 𝜌

𝑣2
2

2
 οι όροι δυναμικής πίεσης και τέλος ο όρος δpαπ  εκφράζει τις απώλειες 

πίεσης που περιλαμβάνουν τις τοπικές (εντοπισμένες) και τις γραμμικές απώλειες.  
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Σχήμα 3.1.2 . Ροή ρευστού σε θεωρητικό αγωγό με εντοπισμένες και γραμμικές απώλειες 

 

Σήμερα, η χρήση υδραυλικών συστημάτων υψηλής πίεσης είναι ιδιαίτερα δημοφιλής σε πάρα 
πολλούς τομείς της βιομηχανίας που έχουν απαιτήσεις από πολύ υψηλές δυνάμεις και ροπές λόγω 
της μεγάλης τους πυκνότητας ισχύος, της αξιόπιστης λειτουργίας τους σε αρκετά δυσμενή 
περιβάλλοντα καθώς και της ευκολίας ελέγχου των παραμέτρων λειτουργίας τους (ταχύτητα, πίεση, 
δύναμη, ροπή) με πολύ ικανοποιητική ακρίβεια. Επίσης, τα υδραυλικά συστήματα προσφέρουν τη 
δυνατότητα πολλαπλασιασμού της δύναμης ή της ροπής χωρίς τη χρήση στοιχείων μηχανών (όπως 
π.χ. μειωτήρες κίνησης) και της εύκολης και γρήγορης αλλαγής κατεύθυνσης της κίνησης αφού 
ελέγχονται μέσω βαλβίδων κατεύθυνσης οι οποίες ουσιαστικά κατευθύνουν το ρευστό με την 
μετατόπιση του σύρτη τους κατά μερικά χιλιοστά. Ουσιαστικά, το πλεονέκτημά τους είναι ότι το υπό 
υψηλή πίεση ρευστό, λόγω της σχετικά μικρής μετωπικής επιφάνειας των κινούμενων μερών των 
υδραυλικών βαλβίδων, καθίσταται διαχειρίσιμο από άποψη ελέγχου, αλλά παράλληλα 
απελευθερώνει την υψηλής πυκνότητας ισχύ στις διάφορες θέσεις εργασίας. Άλλο ένα πλεονέκτημα 
που θα αναφερθεί και στη συνέχεια ως θετικό στοιχείο του υπό μελέτης θέματος της διπλωματικής 
εργασίας, είναι το γεγονός ότι η μεταφορά της κίνησης (είτε περιστροφικής είτε γραμμικής), δεν 
απαιτεί καμία μηχανική σύνδεση μεταξύ του κινητήριου και του κινούμενου τμήματος, παρά μόνο 
τη σύνδεσή τους μέσω των υδραυλικών σωλήνων. 

Εκτός από ένα ευρύ φάσμα πεδίων εφαρμογής των υδραυλικών συστημάτων όπως, μηχανήματα 
εκσκαφών ορυκτών σε λατομεία, πρωτογενή επεξεργασία μεταλλευμάτων, καλούπια διαμόρφωσης 
μεταλλικών ελασμάτων αλλά και πλαστικών αντικειμένων (πρέσες), χαρτοποιία, γραμμές παραγωγής 
και αυτοματισμοί που αυτές απαιτούν, πάγκοι δοκιμών διάφορων αναπτυσσόμενων τεχνολογιών (7- 
post rigs των αυτοκινητοβιομηχανιών), χωματουργικά και μηχανήματα οδοποιίας, γερανοί και 
γερανογέφυρες, οχήματα μαζικής μεταφοράς, σιδηρόδρομοι, ναυπηγική, αεροναυπηγική και 
διάφορα άλλα. 

 

Ένα υδραυλικό κύκλωμα γενικά, αποτελείται κυρίως από την πηγή υδραυλικής ισχύος (αντλία), από 
ένα ή περισσότερα συστήματα μετατροπής της υδραυλικής ισχύος στις θέσεις εργασίας σε μηχανική 
(κινητήρες, έμβολα), από το εργαζόμενο μέσο και το σύστημα μεταφοράς του (σωληνώσεις), και από 
τα όργανα ελέγχου (βαλβίδες) και ένδειξης (μανόμετρα, μετρητές ροής, κλπ). Επίσης στοιχεία ενός 
υδραυλικού κυκλώματος είναι και οι δεξαμενές αποθήκευσής του, οι εναλλάκτες θερμότητας 
(ψυγεία υδραυλικού υγρού), φίλτρα για τον διαχωρισμό και κατακράτηση των ακαθαρσιών που 
βρίσκονται στο κύκλωμα και οι συσσωρευτές ή αποταμιευτές υδραυλικής ενέργειας. Παρακάτω 
αναφέρονται μερικά από τα βασικότερα πλεονεκτήματα και μειονεκτήματα των υδραυλικών 
συστημάτων, καθώς και της χρήσης αυτών. 
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Πλεονεκτήματα υδραυλικών συστημάτων: 

Μειωμένη συντήρηση. Τα υδραυλικά συστήματα είναι αρκετά αξιόπιστα και δεν απαιτούν ούτε 
περιλαμβάνουν περίπλοκες διατάξεις από οδοντώσεις, αλυσίδες, άξονες, ιμάντες ή συνδέσμους οι 
οποίοι φθείρονται και υπολειτουργούν. 

Ακριβής έλεγχος. Μπορούν να ελέγξουν με πολύ ικανοποιητική ακρίβεια την θέση, την ταχύτητα, 
επιτάχυνση και διάφορες άλλες παραμέτρους με πολύ καλή επαναληψιμότητα. 

Άμεση αντίδραση. Επειδή πρακτικά το υδραυλικό ρευστό σε κανονική λειτουργία και συνθήκες είναι 
πρακτικά ασυμπίεστο, η ανταπόκριση του συστήματος είναι πρακτικά άμεση, καθιστώντας έτσι το 
σύστημα αρκετά ελέγξιμο από πλευράς χειρισμού. 

Πολλαπλασιασμός δύναμης. Ίσως από τα σημαντικότερα πλεονεκτήματα, είναι η δυνατότητα αυτών 
των συστημάτων να μεταφέρουν δυνητικά τεράστιες δυνάμεις υπό τη μορφή πίεσης, η οποία 
απελευθερώνεται και εφαρμόζεται κατ΄ επιλογή στις διάφορες θέσεις εργασίας. 

Ευελιξία. Η δυνατότητα τοποθέτησης των υδραυλικών συστημάτων υπό πρακτικά σχεδόν κανένα 
περιορισμό από άποψη χωροταξίας (εκτός από τις σωληνώσεις μεταφοράς του ελαίου), τα καθιστά 
ιδανικά ιδιαίτερα απαιτητικές εφαρμογές. 

Πλήρως ρυθμίσιμη και συνεχής μεταβολή της ταχύτητας. Η ρύθμιση της ταχύτητας (γραμμικής ή 
περιστροφικής), καθίσταται εφικτή με πολύ μεγάλη ευκολία χωρίς τη διακοπή της ισχύος (π.χ. 
αλλαγή σχέσεων σε κιβώτιο). 

Μειονεκτήματα υδραυλικών συστημάτων: 

Υψηλές πιέσεις. Τα υδραυλικά συστήματα λειτουργούν εξ ορισμού με πολύ υψηλές πιέσεις, οπότε 
απαιτούν από τα εξαρτήματά τους να είναι ιδιαίτερα λεπτομερώς κατεργασμένα και με πολύ μικρές 
ανοχές ώστε να αντέχουν τις υψηλές δυνάμεις. 

Σχετικά χαμηλός βαθμός απόδοσης. Οι αναπόφευκτες εσωτερικές διαρροές ειδικά στις αντλίες και 
υδραυλικούς κινητήρες, καθώς και οι πτώσεις πίεσης σε βαλβίδες, αγωγούς, και παρελκόμενα, 
οδηγούν σε χαμηλότερο βαθμό απόδοσης σχετικά με άλλα συστήματα διανομής ενέργειας. 

Υψηλή απαίτηση για φιλτράρισμα και καθαρό υδραυλικό ρευστό. Είναι δεδομένο ότι οι ακαθαρσίες 
του υδραυλικού υγρού, κυρίως λόγω φθορών των κινούμενων μερών αλλά και τοπικών οξειδώσεων, 
είναι αναγκαίο να συγκρατούνται και να απορρίπτονται από το κύκλωμα. Έτσι, γεννάται η ανάγκη 
εντατικού καθαρισμού του υγρού με ειδικά φίλτρα. 

Ασφάλεια και κίνδυνοι. Η υψηλές πιέσεις αποτελούν εν δυνάμει κινδύνους σε περιπτώσεις αστοχίας 
κάποιου αγωγού η εξαρτήματος, καθώς και τυχών διαρροές μπορεί να προκαλέσουν έναρξη 
πυρκαγιάς αλλά και μόλυνσης του περιβάλλοντος.  

 

3.2  Το υδραυλικό ρευστό και οι ιδιότητές του 

Όπως σε όλα τα υδραυλικά και πνευματικά συστήματα έτσι και στην προκειμένη περίπτωση της 
υδροστατικής μετάδοσης το στοιχείο-φορέας ενέργειας είναι το υδραυλικό ρευστό (έλαιο). Όπως 
ισχύει για όλα τα ρευστά, αυτό που τα κάνει να διαφέρουν από τα στερεά, είναι το γεγονός ότι όταν 
υποβληθούν σε διατμητική τάση, ανεξαρτήτως του μεγέθους της δύναμης, εξαναγκάζονται σε 
κίνηση. Αυτή η διατμητική τάση που αναπτύσσεται, μπορεί να υπολογιστεί από τον παρακάτω νόμο 
του Newton 

 
𝜏 = 휇

𝑑𝑦

𝑑𝑥
 

(3.2) 
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όπου μ είναι η δυναμική συνεκτικότητα (ιξώδες) σε [Pa∙s]. Ας αναλογιστούμε το Σχήμα 3.2.1, όπου 
απεικονίζονται δύο πλάκες σε απόσταση d τις οποίες παρεμβάλλει νευτώνειο ρευστό. Στην 
προσπάθεια κάποιου να κινήσει την πάνω πλάκα προς τα δεξιά κρατώντας σταθερή την κάτω, 
παρατηρούμε πως εμφανίζεται ένα προφίλ ταχυτήτων των στοιχείων του ρευστού κατά την 
διεύθυνση y καθώς και μια δύναμη ανθιστάμενη στην κατεύθυνση κίνησης της πάνω πλάκας. Αυτή 
η δύναμη οφείλεται στις διατμητικές τάσεις μεταξύ των γειτονικών  στοιχείων του ρευστού λόγω της 
σχετικής τους ταχύτητας, καθώς αυτά στην κάτω πλευρά παραμένουν ακίνητα ενώ στην πάνω 
κινούνται με ταχύτητα u. 

 

 

 

 

 

 

 

Σχήμα 3.2.1 . Ιξώδης ροή ρευστού μεταξύ ακίνητης και κινούμενης πλάκας 

 

Επίσης, καθίσταται προφανές ότι δεν ασκούν όλα τα ρευστά την ίδια τιμή εσωτερικών τριβών 
(διατμητικών τάσεων) όταν υποβάλλονται σε κίνηση αφού δεν έχουν όλα το ίδιο ιξώδες, οπότε 
αρκετά διαφορετική θα είναι η συμπεριφορά ενός ρευστού χαμηλού ιξώδους όταν εξαναγκάζεται να 
διέλθει από μικρές οπές ή σχισμές όπως στα στοιχεία ελέγχου ροής (βαλβίδες) ενός υδραυλικού 
κυκλώματος από ένα υψηλού ιξώδους το οποίο θα προκαλεί πολύ μεγαλύτερες απώλειες ισχύος 
λόγω αυξημένης πτώσης πίεσης. Περισσότερο εύχρηστη είναι η κινηματική συνεκτικότητα, ο λόγος 
δηλαδή της δυναμικής συνεκτικότητας προς της πυκνότητα 

 휈 =
휇

𝜌
 (3.3) 

Επειδή εμπεριέχει και την πυκνότητα του εργαζόμενου μέσου και μετριέται συνήθως σε μονάδες 
centi-Stokes (cSt) με ισοδυναμία 1cSt=10-6 m2/s. 

Επίσης, αρκετά σημαντική είναι η αλλαγή του ιξώδους με τη θερμοκρασία, ικανή να επιφέρει 
μεταβολές οι οποίες θα πρέπει να ληφθούν σοβαρά υπ’ όψη κατά τη διαδικασία σχεδιασμού, ώστε 
η συνεκτικότητα να βρίσκεται εντός των ορίων του κάθε υδραυλικού στοιχείου του κυκλώματος, σε 
ολόκληρη τη θερμοκρασιακή περιοχή λειτουργίας. Τα υδραυλικά υγρά ταξινομούνται κατά SAE, DIN 
αλλά και με βάση το ISO σύμφωνα με την κλάση που ανήκουν VG (Viscosity Grade) που καθορίζει το 
ιξώδες τους, αλλά και τη μεταβολή συναρτήσει της θερμοκρασίας. Παρακάτω φαίνεται ενδεικτικά 
ένα τέτοιο διάγραμμα. 
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Σχήμα 3.2.2 . Διάγραμμα μεταβολής κινηματικής συνεκτικότητας με την θερμοκρασία για 
υδραυλικά υγρά κατά ISO-VG 

 

 

3.3  Αντλίες θετικής μετατόπισης και υδραυλικοί κινητήρες  

Ως γνωστόν, για την λειτουργία ενός υδραυλικού συστήματος απαιτείται η συνεχής εκτόπιση του 
υδραυλικού ρευστού και με την απαραίτητη δύναμη (κατά συνέπεια πίεση), ώστε να μπορεί να 
μεταφέρει την απαραίτητη ισχύ στην εκάστοτε θέσεις εργασίας. Την ισχύ αυτή στα συστήματα 
υψηλής πίεσης, την προσφέρει η λεγόμενη αντλία θετικής μετατόπισης. Αντίστοιχα,  όταν θέλουμε 
να μετατρέψουμε την υδραυλική ισχύ σε μηχανική περιστροφική ενέργεια χρησιμοποιούμε τους 
λεγόμενους κινητήρες θετικής μετατόπισης. Όπως εξάλλου προδίδει και το όνομά τους, οι μηχανές 
αυτές θετικής μετατόπισης λέγονται έτσι διότι εκτοπίζουν μια σταθερή ποσότητα υγρού (με μια 
μικρή απόκλιση λόγω ογκομετρικών απώλειών) ανεξάρτητα της ασκούμενης ροπής στην άτρακτό 
τους και της πίεσης που αναπτύσσουν στην κατάθλιψη. Υπάρχουν διάφοροι τύποι τέτοιων αντλιών, 
όπως οι κοχλιωτές αντλίες ή αυτές με λοβούς, οι βασικότεροι όμως που χρησιμοποιούνται ευρέως, 
ανάγονται στους εξής τρείς τύπους: με πτερύγια, με οδοντωτούς τροχούς και με έμβολα. Στην 
παρακάτω εικόνα φαίνονται ενδεικτικά μερικά σχήματα μηχανών θετικής μετατόπισης, η οποία 
περιλαμβάνει μηχανές εξωτερικών και εσωτερικών οδοντώσεων, με πτερύγια, τύπου gerotor, 
ακτινικών και αξονικών εμβόλων, αλλά και με άξονες υπό γωνία. Η διάκριση των μηχανών αυτών 
όπως παραπάνω, πληροφορεί επίσης και την κατηγορία στην οποία βρίσκεται στην αγορά, καθώς 
αυτές με οδοντωτούς τροχούς είναι συνήθως χαμηλού κόστους και χαμηλής ισχύος, αυτές με 
πτερύγια βρίσκονται στη μεσαία κατηγορία ισχύος, ενώ οι ποιοτικότερες και ικανές να διαχειριστούν 
μεγάλα ποσά ενέργειας αλλά και απαιτητικές συνθήκες λειτουργίας, είναι αυτές με έμβολα. 
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Σχήμα 3.3.1 . Διάφοροι τύποι υδροστατικών μηχανών  

 

Σημειώνεται επίσης, ότι μια αντλία θετικής μετατόπισης μπορεί να λειτουργήσει ως κινητήρας και το 
αντίστροφο, αλλά επειδή μια τέτοια μηχανή έχει βελτιστοποιηθεί για τη μία από τις δύο, ο βαθμός 
απόδοσής της θα είναι χαμηλότερος όταν αντιστραφεί η λειτουργία. 

Επίσης, όπως θα διαπιστωθεί παρακάτω για την συγκεκριμένη εφαρμογή, έχουν επιλεχθεί ως τύπο 
αντλίας αλλά και κινητήρων οι μηχανές με αξονικά έμβολα. Ο λόγος είναι ότι αυτού του τύπου οι 
υδραυλικές μηχανές επιτρέπουν την συνεχή λειτουργία σε ονομαστικές πιέσεις έως και 400 bar, την 
εύκολή και ακριβή μεταβολή του κυβισμού τους και έχουν πολύ μεγάλη πυκνότητα ισχύος, 
καθιστώντας τες ιδανικές για εφαρμογές υψηλών απαιτήσεων όπως ακριβώς είναι η δική μας. 
Παρακάτω αναφέρονται τα βασικά μεγέθη και σχέσεις υπολογισμού των αντλιών και των κινητήρων. 
Αρχικά για την αντλία ισχύουν: 

𝐷𝑝 = η ειδική παροχή της αντλίας σε [cm3/rev] 

𝑁𝑝 = η ταχύτητα περιστροφής της ατράκτου της αντλίας σε [rpm] 

휂𝑉,𝑝 = ο ογκομετρικός βαθμός απόδοσης της αντλίας 

휂ℎ𝑚,𝑝 = ο μηχανικός βαθμός απόδοσης της αντλίας 

휂𝑡,𝑝 = ο συνολικός βαθμός απόδοσης της αντλίας 

𝑞𝑃 = η αποδιδόμενη παροχή της αντλίας σε [L/min] 

𝛥𝑝𝑝 = η διαφορά πίεσης από την αναρρόφηση έως την κατάθλιψη της αντλίας σε [bar] 

𝑃𝑝 = η καταναλισκόμενη ισχύς της αντλίας σε [kW] 

𝑀𝑃 = η στρεπτική ροπή στην άτρακτο της αντλίας σε [N∙m] 

Έτσι έχουμε τις παρακάτω σχέσεις για την αντλία: 

Αποδιδόμενη 
παροχή: 𝑞𝑃,𝑛 =

𝐷𝑝𝑁𝑝휂𝑉,𝑝

1000
   [L/min] (3.4) 

 

Στρεπτική 
ροπή 

𝑀𝑝 =
𝐷𝑝𝛥𝑝𝑝

63 ∙ 휂ℎ𝑚,𝑝
   [N ∙ m]  (3.5) 
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Καταναλισκόμενη 
ισχύς 

𝑃𝑝 =
𝑞𝑃𝛥𝑝𝑝

600휂𝑡,𝑝
   [kW]  (3.6) 

 

Ενώ αντίστοιχα για τον κινητήρα ισχύουν: 

𝐷𝑚 = η ειδική παροχή του κινητήρα σε [cm3/rev] 

𝑁𝑚 = η ταχύτητα περιστροφής της ατράκτου του κινητήρα σε [rpm] 

휂𝑉,𝑚 = ο ογκομετρικός βαθμός απόδοσης του κινητήρα 

휂ℎ𝑚,𝑚 = ο μηχανικός βαθμός απόδοσης του κινητήρα 

휂𝑡,𝑚 = ο συνολικός βαθμός απόδοσης του κινητήρα 

𝑞𝑚 = η παροχή εισόδου του κινητήρα σε [L/min] 

𝛥𝑝𝑚 = η διαφορά πίεσης από την είσοδο έως την έξοδο του κινητήρα σε [bar] 

𝑃𝑚 = η αποδιδόμενη ισχύς του κινητήρα σε [kW] 

𝑀𝑚 = η στρεπτική ροπή στην άτρακτο του κινητήρα σε [N∙m] 

Έτσι έχουμε τις παρακάτω σχέσεις για τον κινητήρα: 

Παροχή 
εισόδου: 

𝑞𝑚,𝑛 =
𝐷𝑚𝑁𝑚

1000휂𝑉,𝑚
   [L/min] (3.7) 

 

Στρεπτική 
ροπή 𝑀𝑚 =

𝐷𝑚𝛥𝑝𝑚휂ℎ𝑚,𝑚

63
   [N ∙ m]  (3.8) 

 

Αποδιδόμενη 
ισχύς 

𝑃𝑚 =
𝑞𝑚𝛥𝑝𝑚휂𝑡,𝑚

600
   [kW]  (3.9) 

 

 

3.4  Βαλβίδες και έλεγχος υδραυλικής ισχύος 

Οι βαλβίδες είναι ουσιαστικά τα στοιχεία εκείνα, που αποτελούνται από ένα σώμα με διάφορες 
εσωτερικές διόδους, μέσα από τις οποίες μπορεί να διέρχεται το υδραυλικό ρευστό, κατευθυνόμενο 
από το κινούμενο εξάρτημα (spool) που βρίσκεται εντός αυτής. Διακρίνονται ανάλογα με τον αριθμό 
των δρόμων (θυρών-ports) έχουν και τις διακριτές θέσεις του κινούμενου εξαρτήματός τους.  
Εκτελούν τη ρύθμιση και τον έλεγχο της υδραυλικής ισχύος μέσα σε ένα κύκλωμα και ανάλογα με 
την εσωτερική τους διαμόρφωση και λειτουργία, μπορούν να επιτελέσουν διαφορετικό έλεγχο της 
υδραυλικής ισχύος. Μερικοί από αυτούς είναι, ο έλεγχός της κατεύθυνσης, της πίεσης, της ροής, το 
μπλοκάρισμα της ροής και διάφοροι συνδυασμοί τους. Παρακάτω αναφέρονται ενδεικτικά μερικές 
από τις βαλβίδες που χρησιμοποιήθηκαν για τη μελέτη. 

Τα ασφαλιστικό με εσωτερικό πιλότο που χρησιμοποιήθηκε, μια τομή του οποίου φαίνεται 
παρακάτω, εκμεταλλεύεται ουσιαστικά της πίεση του ίδιου του ρευστού συν τη δύναμη ενός σχετικά 
αδύναμου ελατηρίου για να κρατήσει κλειστή την δίοδο P-T. Παράλληλα όμως υπάρχει και μια 
δίοδος που οδηγεί το ρευστό υψηλής πίεσης σε ένα δεύτερο ασφαλιστικό πολύ μικρότερης παροχής, 
καθώς και σε μία βαλβίδα 4/2. Το μικρότερης διάστασης ασφαλιστικό είναι ουσιαστικά αυτό που 
ρυθμίζει την πίεση του κεντρικού, αφού διαθέτει ένα πολύ πιο δύσκαμπτο ελατήριο ρύθμισης. Η 
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δίοδος όμως που οδηγεί σε αυτό, χωρίζεται και κατευθύνεται επίσης στη βαλβίδα 4/2, η οποία 
ανάλογα με την θέση του κινούμενου εξαρτήματός της, μπορεί υπό την εντολή του πηνίου να 
αποφορτίσει (venting) τη πίεση του πιλότου και κατά συνέπεια να ανοίξει την κεντρική δίοδο, 
ρίχνοντας έτσι την πίεση του συστήματος. 

 

Σχήμα 3.4.1  Ασφαλιστικό με εσωτερικό πιλότο και βαλβίδα αποφόρτισης 

 

Η επόμενη ίσως σημαντικότερη βαλβίδα του συστήματος, είναι η αναλογική βαλβίδα κατεύθυνσης 
τεσσάρων δρόμων τριών θέσεων. Γενικά σε μια απλή βαλβίδα κατεύθυνσης, η μετατόπιση του 
κινούμενου εξαρτήματος (spool) από τη μία θέση στην άλλη γίνεται με αρκετά μεγάλη ταχύτητα, η 
οποία είναι υπαίτια πολλές φορές για κρουστικά φαινόμενα εντός του υδραυλικού κυκλώματος 
αφού διακόπτει και ελευθερώνει τη ροή του ρευστού σε πολύ μικρό χρονικό διάστημα, μη 
αφήνοντας περιθώριο απόσβεσης των αδρανειακών δυνάμεων κατά τις μεταβατικές καταστάσεις. 
Προς τη μείωση των φαινομένων αυτών υπάρχουν λεγόμενα πηνία αργής μετακίνησης, τα οποία 
λειτουργούν με κάποιου είδους υδραυλικής απόσβεσης, η οποία βοηθάει στη μείωση της ταχύτητας 
κίνησης του σύρτη, ώστε να αποφεύγονται τα προαναφερθέντα  φαινόμενα. 

Οι βαλβίδες αυτές χρειάζονται αρκετά ακριβή ρύθμιση για να πετύχουν συγκεκριμένο έλεγχο 
κάποιου επενεργητή και συνήθως αυτό τις καθιστά μη λειτουργικές. Από την άλλη πλευρά, υπάρχουν 
και οι λεγόμενες σερβοβαλβίδες (servo vavles), οι οποίες λειτουργούν με εσωτερική ανάδραση και 
επιτυγχάνουν πολύ υψηλή ακρίβεια κίνησης του επενεργητή. Κάπου ανάμεσα μεταξύ των δύο αυτών 
βαλβίδων βρίσκονται οι αναλογικές, οι οποίες είναι ικανές να μεταβάλλουν τη ροή τη ή την πίεση και 
να παρέχουν το επιθυμητό έλεγχο, με χαμηλότερο έλεγχο και ακρίβεια φυσικά, από τις 
σερβοβαλβίδες. Ελέγχοντας δηλαδή το πλάτος του ρεύματος που περνάει από το πηνίο καθώς και το 
ρυθμό με το οποίο αυτό μεταβάλλεται, δίνει τη δυνατότητα να μπορεί να ελεγχθεί με ικανοποιητική 
ακρίβεια η ταχύτητα και η επιτάχυνση του επενεργητή.  

Η βαλβίδα συνίσταται κυρίως από την βαλβίδα πιλότου με αναλογικά πηνία ελέγχου (5 και 6) και την 
κύρια βαλβίδα (10) με το κυρίως κινούμενο εξάρτημα (11) καθώς και το ελατήριο κεντραρίσματος 
(12). Έχοντας τα πηνία (5,6) ανενεργά, ο σύρτης (11) παραμένει στην κεντρική θέση με την βοήθεια 
του ελατηρίου (12). Ενεργοποιώντας το πηνίο ‘’b’’ ο σύρτης (11) ελέγχεται με τη πίεση πιλότου της 
βαλβίδας (9) και αντίστοιχα κινείται προς τα δεξιά ενώ το λάδι εισέρχεται στον θάλαμο (13). Έτσι 
ανοίγει η δίοδος P-B και A-T και αρχίζει προοδευτικά να ρέει το ρευστό. Η αναλογική βαλβίδα που 
χρησιμοποιήθηκε, φαίνεται στο παρακάτω σχήμα. 
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Σχήμα 3.4.2  Κύρια αναλογική βαλβίδα κατεύθυνσης 2 βαθμίδων 4WRZ (Bosch Rexroth AG™) 

 

 

 

3.5 Αντιστάσεις ροής στο υδραυλικό κύκλωμα 

 

Για ροή σε σωλήνα διαμέτρου D ανάλογα με το είδος της ροής (στρωτή ή τυρβώδης), διακρίνονται οι 

εξής περιπτώσεις: 

a) Στρωτή ροή, όπου για τον αριθμό Reynolds της ροής θα πρέπει:  

 𝑅𝑒 =
𝑈𝐷

휈
 < 2300  (3.10) 

όπου 𝑈 η μέση ταχύτητα εντός τους σωλήνα και 휈 = 휇/𝜌 το δυναμικό ιξώδες του ρευστού σε m2/s 

και  

휆 = 휆(𝑅𝑒) =
64

𝑅𝑒
=

64휇

휈𝜌𝐷
 

Οπότε, οι γραμμικές απώλειες σε σωλήνα είναι: 

 𝛥𝑝 =
64휇

𝜌휈𝐷

𝐿

2𝐴2𝐷
𝜌𝑄2 =  

128𝐿

𝜋𝐷4
휇𝑄 (3.11) 

Και  

 𝑄 =
𝜋𝐷4

128𝐿
𝛥𝑝 =  𝐶𝑙𝑎𝑚

𝛥𝑝

휇
  =>  𝑄 = 𝐶𝑙𝑎𝑚

𝛥𝑝

휈𝜌
 (3.12) 

 

όπου 𝛥𝑝 η πτώση πίεσης, 휇 και  휈 το δυναμικό και κινηματικό ιξώδες αντίστοιχα, 𝐿 το μήκος του 

σωλήνα,  𝐷 η διάμετρός του και Α η διατομή του. 

b) Τυρβώδης / μη στρωτή ροή, όπου για την  εύρεση του συντελεστή αντίστασης τριβής 𝑓 

χρησιμοποιείται το διάγραμμα Moody και επιπλέον ισχύει: 
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 휆 = 휆(𝑅𝑒, 𝑒𝑠) ό𝜋𝜊𝜐 𝑒𝑠 =
𝑒

𝐷
  휂 𝜎𝜒휀𝜏휄휅ή 𝜏𝜌𝛼𝜒ύ𝜏휂𝜏𝛼 (3.13) 

 

 𝛥𝑝 =
8휆𝐿

𝜋2𝐷5
𝜌𝑄2 (3.14) 

 

 𝑄 = √
𝜋2𝐷5

8휆𝐿
√

𝛥𝑝

𝜌
  => 𝑄 = 𝐶𝑡𝑟𝑏√

𝛥𝑝

𝜌
 (3.15) 

 

Σημειώνεται ότι οι συντελεστές 𝐶𝑙𝑎𝑚 και 𝐶𝑡𝑟𝑏 είναι συνάρτηση της γεωμετρίας του αγωγού και μόνο 
και ονομάζονται συντελεστές ροής για στρωτή και τυρβώδη ροή αντίστοιχα. 

Γενικά, οι σχέσεις αυτές της παροχής συναρτήσει της πτώσης πίεσης, διέπουν και τις περισσότερες 
βαλβίδες, για τις οποίες όμως έχουν προσεγγιστεί πειραματικά οι συντελεστές ροής από τους 
εκάστοτε κατασκευαστές. 

 

Σχήμα 3.6 . Διάγραμμα Moody 
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 4. ΕΙΣΑΓΩΓΙΚΟΙ ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΙ ΥΔΡΑΥΛΙΚΟΥ ΚΥΚΛΩΜΑΤΟΣ ΜΕΤΑΔΟΣΗΣ 
ΚΙΝΗΣΗΣ 

4.1  Εισαγωγή  

Υδροστατική μετάδοση κίνησης έχουμε όταν σε αντίθεση με την κλασική μηχανική μετάδοση κίνησης 
μέσω ατράκτων, οδοντωτών τροχών ή ιμάντων, η μεταφορά της ισχύος από την πρωτεύουσα πηγή 
ισχύος στους τροχούς, γίνεται μέσω ενός υδραυλικού κυκλώματος (συνήθως κλειστού, Σχήμα 4.1.1)  
συνδέοντας μια υδροστατική αντλία με έναν υδροστατικό κινητήρα. Δηλαδή, κατά τη ροή ισχύος 
προς την έξοδο έχουμε δύο εναλλαγές ενεργειακών περιοχών, αρχικά Μηχανική -> Υδραυλική και 
στη συνέχεια από Υδραυλική ->Μηχανική. 

Οι υδροστατικές μεταδόσεις χρησιμοποιούνται εδώ και αρκετά χρόνια κυρίως σε βαρέως τύπου 
οχήματα, όπως είναι τα γεωργικά και χωματουργικά, μηχανήματα οδοποιίας, περονοφόρα 
ανυψωτικά οχήματα και διάφορα άλλα καθώς υπάρχει και πληθώρα εταιριών κατασκευής τέτοιων 
υδραυλικών συστημάτων υψηλής πίεσης. Ένας από τους σημαντικότερους λόγους χρήσης ενός 
τέτοιου κυκλώματος είναι ότι η Σχέση Μετάδοσης μπορεί να μεταβληθεί απεριόριστα, εύκολα και 
γρήγορα, φυσικά έχοντας ως κατώτερο όριο (δηλαδή την μικρότερη 𝑅𝑇 αν 𝑅𝑇=ωIN /ωOUT) το λόγο της 
μέγιστης ταχύτητας περιστροφής της αντλίας προς του κινητήρα σε μέγιστες παροχές, χωρίς τη χρήση 
μειωτήρων και οδοντώσεων και άλλων στοιχείων μηχανών μεταβολής της σχέσης μετάδοσης. 
Επίσης, η αντιστροφή φοράς περιστροφής καθίσταται με αυτόν τον τρόπο επίσης πολύ εύκολη και 
γρήγορη, όπως γίνεται αντιληπτό π.χ. από την αλλαγή γωνίας της πλάκας έδρασης των εμβόλων σε 
μία εμβολοφόρο αντλία (swashplate piston pump). Ένα ακόμα πλεονέκτημα μιας υδροστατικής 
μετάδοσης είναι η πολύ υψηλή πυκνότητα ισχύος, λόγω του ιδιαίτερου αυτού χαρακτηριστικού των 
υδραυλικών συστημάτων. 

 

 

 

 

 

 

Σχήμα 4.1.1 . Απλοποιημένο κλειστό υδραυλικό κύκλωμα με αντλία μεταβλητής παροχής 

 

 

4.2  Διαφορά μεταξύ υδροστατικής και υδροδυναμικής μετάδοσης κίνησης 

Παρακάτω αναφέρεται εν συντομία η ειδοποιός διαφορά μεταξύ της υδροστατικής μετάδοσης 
κίνησης που χρησιμοποιήθηκε στην παρούσα εργασία και της υδροδυναμικής μετάδοσης κίνησης. 
Γενικά η υδραυλική μετάδοση κίνησης περιλαμβάνει τη μεταφορά ισχύος, αρχικά από την μηχανική 
περιστροφική προσδιδόμενη ισχύ της ατράκτου της αντλίας στο ρευστό, όπου μετατρέπεται σε 

υδραυλική ισχύ υπό τη μορφή πίεσης και παροχής ( Ph=Q×p) και στη συνέχεια πάλι σε μηχανική ισχύ 
στην άτρακτο του υδραυλικού κινητήρα. 

Οι υδροδυναμικές μεταδόσεις (όπως ο μετατροπέας ροπής-torque converter του σχήματος 4.1.2A), 
αποτελούνται συνήθως από μια φυγοκεντρική αντλία και έναν ακτινικό στρόβιλο συνδεδεμένους σε 
ένα κλειστό υδραυλικό κύκλωμα όχι όμως ιδιαίτερα μικρών ανοχών. Αυτές οι υδραυλικές μηχανές 
ανταλλάσσουν ενέργεια σε μορφή πίεσης αλλά και κινητικής ενέργειας ταυτόχρονα, καθώς το 
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ρευστό ωθείται μεταξύ των πτερυγώσεων της υδροδυναμικής αντλίας (impeller) και κινητήρα 
(turbine). Βασίζονται δηλαδή, περισσότερο στην αδράνεια του ρευστού παρά στην πίεση. Έχουν 
αρκετά χαμηλό βαθμό απόδοσης, αλλά λόγω της μη ύπαρξης μηχανικής σύνδεσης μεταξύ τους, 
προσφέρουν ευελιξία και αξιοπιστία μετάδοσης γι’ αυτό χρησιμοποιούνται ιδιαίτερα σήμερα ειδικά 
στα οχήματα με αυτόματο κιβώτιο ταχυτήτων. 

 

 

Σχήμα 4.2.1  Μετατροπέας ροπής-torque converter υδροδυναμικής μετάδοσης 

 

Εν αντιθέσει, οι υδροστατικές μεταδόσεις κίνησης αναφέρονται σε υδροστατικές αντλίες και 
κινητήρες θετικής μετατόπισης και σε συστήματα με πολύ μικρές ανοχές, τα οποία βασίζονται κυρίως 
στην πίεση για την μεταφορά της υδραυλικής ενέργειας. Η ανάπτυξη βέβαια πίεσης, προϋποθέτει 
την ύπαρξη μιας αντίστασης στη ροή του ρευστού. Για παράδειγμα, η αναπτυσσόμενη πίεση στην 
κατάθλιψη μιας αντλίας, οφείλεται στην δύναμη που ασκείται στον ρευστό ενάντια σε μια αντίσταση 
η οποία δύναμη με τη σειρά της προήλθε από την ροπή εισόδου στην άτρακτο της αντλίας. Αντίστοιχα 
στον υδραυλικό κινητήρα υδραυλική πίεση που ασκείται στο περιστρεφόμενο τμήμα (τύμπανο) του 
κινητήρα είναι αυτή που αναπτύσσει την ροπή και προκαλεί την κίνηση της ατράκτου εξόδου του 
κινητήρα και όχι η ταχύτητα του ρευστού όπως στην περίπτωση της υδροδυναμικής κίνησης. Μια 
απλοποιημένη ποιοτική αναπαράσταση φαίνεται στο παρακάτω σχήμα. 

 

 

 

 

 

Σχήμα 4.2.2  Ποιοτική αναπαράσταση υδροδυναμικής μετάδοσης 
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4.3  Σχέση μετάδοσης και τρόποι συνδεσμολογίας υδροστατικών μεταδόσεων 

Αν υποτεθούν μηδενικές ογκομετρικές απώλειες, μπορεί εύκολα να οριστεί η σχέση μετάδοσης 𝑅𝑇 
ως την παροχή που μετατοπίζει ο κινητήρας ανά περιστροφή προς εκείνη της αντλίας ως εξής: 

 𝑅𝑇 =
𝜔𝑝

𝜔𝑚
=

𝐷𝑚

𝐷𝑝
 (4.1) 

 

Υπάρχουν τέσσερις διαφορετικοί συνδυασμοί σύνδεσης, ανάλογα με την δυνατότητα ή όχι 
μεταβολής της παροχής ανά περιστροφή της αντλίας και του κινητήρα, που αφορούν τη σχέση 
μετάδοσης μιας υδροστατικής μετάδοσης. 

A. Αντλία σταθερής παροχής με κινητήρα σταθερής παροχής. Σε αυτή τη περίπτωση η σχέση 
μετάδοσης είναι σταθερή και δίνεται από τον λόγο Dm/Dp αφού οι παροχές ανά περιστροφή 
της αντλίας και του κινητήρα είναι σταθερές. Όπως γίνεται αντιληπτό, η συνδεσμολογία αυτή 
είναι η λιγότερο ευέλικτη αφού ο έλεγχος της ταχύτητας περιστροφής του κινητήρα γίνεται 
μόνο με μεταβολή της ταχύτητας περιστροφής της πρωτεύουσας πηγής κίνησης της αντλίας. 

B. Αντλία μεταβλητής παροχής με κινητήρα σταθερής παροχής. Αυτός είναι ο περισσότερο 
δημοφιλής συνδυασμός, αφού διατηρώντας σταθερή την παροχή ανά περιστροφή του 
κινητήρα, μπορούμε με ρύθμιση της αντλίας να κινηθούμε μεταξύ (-Dp )και (+Dp) των 
μετατοπίσεων της αντλίας οπότε η σχέση μετάδοσης μπορεί να πάρει κυριολεκτικά 
οποιαδήποτε τιμή στο εύρος [ -Dm/Dp , Dm/Dp ]. 

C. Αντλία σταθερής παροχής με κινητήρα μεταβλητής παροχής. Αυτός ο συνδυασμός δεν είναι 
ιδιαίτερα πρακτικός. 

D. Αντλία μεταβλητής παροχής με κινητήρα μεταβλητής παροχής. Τέλος, ο συνδυασμός αυτός 
είναι σίγουρα ο περισσότερο ευέλικτος, αλλά σε βαθμό που δεν καθίσταται πρακτικός αφού 
στις περισσότερες εφαρμογές η περίπτωση 2 αρκεί για όλες τις λειτουργίες.  

Και οι τέσσερις παραπάνω τρόποι σύνδεσης μιας αντλίας με έναν κινητήρα, είναι λειτουργικοί αλλά  
ο καθένας τους έχει τα υπέρ και τα κατά. Αρχικά, η πρώτη συνδεσμολογία (A), σταθερής παροχής 
αντλία και σταθερού κινητήρα, συνιστά ένα σχετικά οικονομικό τρόπο υδροστατικής μετάδοσης, που 
όμως έχει πεπερασμένες εφαρμογές λόγω αδυναμίας προσαρμογής στην εκάστοτε εφαρμογή, ενώ 
η αντλία θα πρέπει να διαστασιολογηθεί με βάση μια σταθερή ταχύτητα περιστροφής του κινητήρα 
για μέγιστο φορτίο. Επίσης ο τρόπος αυτός έχει αρκετά χαμηλή απόδοση, αφού σε περιπτώσεις που 
δεν απαιτούνται οι μέγιστες στροφές στον κινητήρα, η επιπλέον παροχή της αντλίας θα πρέπει 
αναγκαστικά να διαφεύγει μέσω κάποιας βαλβίδας προς τη δεξαμενή ή την επιστροφή, σπαταλώντας 
έτσι μεγάλα ποσά ενέργειας. 

Ο δεύτερος τρόπος συνδεσμολογίας (B) με την αντλία μεταβλητής παροχής, είναι αυτός που 
δημιουργεί μια μετάδοση κίνησης με σχεδόν σταθερή καμπύλη ροπής συναρτήσει της ταχύτητας 
περιστροφής. Η ροπή του κινητήρα εδώ, παραμένει σταθερή σε όλο το εύρος των στροφών, αφού η 
ροπή εξαρτάται μόνο από την πτώση πίεσης 𝛿𝑝 στα άκρα του κινητήρα και τον κυβισμό του 𝐷𝑚 (ή 
αλλιώς ειδική παροχή σε mL/rev). Μεταβάλλοντας την παροχή της αντλίας, αυξάνεται ή μειώνεται 
αντίστοιχα η ταχύτητα περιστροφής του κινητήρα, ενώ η ροπή παραμένει αμετάβλητη. Η ισχύς 
επομένως, αυξάνεται καθώς μεγαλώνει η παροχή.  

Χρησιμοποιώντας τώρα (C), σταθερής παροχής αντλία με μεταβλητής παροχής κινητήρα, 
δημιουργείται μια μετάδοση που προσφέρει σταθερή ισχύ. Αφού η παροχή από την αντλία στον 
κινητήρα είναι σταθερή, και ο κυβισμός του κινητήρα μεταβάλλεται ώστε να διατηρεί σταθερό το 
γινόμενο ροπής-ταχύτητας περιστροφής, τότε η ισχύς παραμένει σταθερή. Μειώνοντας δηλαδή τον 
κυβισμό του κινητήρα, αυξάνεται η ταχύτητα περιστροφής, αλλά παράλληλα μειώνεται η 
αναπτυσσόμενη ροπή στην έξοδο. (Η ταχύτητα περιστροφής σε αυτή τη περίπτωση, θεωρητικά δεν 
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έχει όριο και μπορεί να φτάσει θεωρητικά το άπειρο, αλλά είναι προφανές ότι αυτό δεν είναι 
πρακτικά εφικτό αφού περιορίζεται από την δυναμική). 

Τέλος, η περισσότερο ευέλικτη συνδεσμολογία προφανώς και είναι ο συνδυασμός μεταβλητής 
παροχής αντλίας αλλά και κινητήρα (D). Το ζεύγος αυτό, θεωρητικά μπορεί να προσφέρει άπειρες 
σχέσεις μεταξύ ροπής και ταχύτητας περιστροφής. Διατηρώντας σε μέγιστο κυβισμό τον κινητήρα 
και μεταβάλλοντας την παροχή της αντλίας επιτυγχάνεται μεταβολή στην ταχύτητα περιστροφής και 
την ισχύ της εξόδου, κρατώντας σταθερή την ροπή. Μειώνοντας την παροχή του κινητήρα στη 
συνέχεια, αυξάνει σταδιακά την ταχύτητα περιστροφής μέχρι το μέγιστο, μειώνοντας την ροπή 
αντιστρόφως και διατηρώντας την ισχύ σταθερή. 

Στο παρακάτω σχήμα φαίνονται όλοι οι παραπάνω συνδυασμοί με τα αντίστοιχα ενδεικτικά 
διαγράμματα. 

 

 

 

Σχήμα 4.1.3 . Ποιοτική απεικόνιση διαφορετικών συνδυασμών συνδεσμολογίας, σταθερών και 
μεταβαλλόμενων αντλιών και κινητήρων 
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4.4  Αντιστάσεις κίνησης 

Στο κεφάλαιο αυτό εξετάζεται αναλυτικά η πορεία που καλείται κανείς να ακολουθήσει προς την 
επιλογή των βασικών στοιχείων της συνεχούς και απείρως μεταβαλλόμενης υδροστατικής 
μετάδοσης (Infinite Variable Transmission) όπως της αντλίας και των κινητήρων, λαμβάνοντας υπ’ 
όψη τα χαρακτηριστικά και τις καμπύλες λειτουργίας του κινητήρα εσωτερικής καύσης, καθώς και 
τις επιθυμητές επιδόσεις. Η διαδικασία αυτή έχει αρκετές ομοιότητες με την αντίστοιχη διαδικασία 
‘’ταιριάσματος’’ ενός κινητήρα με ένα απλό μηχανικό κιβώτιο ταχυτήτων, καθώς η επιλογή των 
σχέσεων και του εύρους ταχυτήτων λειτουργίας της Μ.Ε.Κ. θα καθορίσει αν αυτό προορίζεται για 
άνεση, ελαχιστοποίηση των ρύπων, οικονομία καυσίμου ή μεγιστοποίηση των επιδόσεων. 

 

Η μετάδοση της κίνησης σε ένα όχημα, είναι το στοιχείο αυτό που μεσολαβεί μεταξύ τον κινητήρα 
και των τροχών, το οποίο προσαρμόζει την ισχύ εξόδου με την εκάστοτε κάθε φορά απαίτηση ισχύος, 
μετατρέποντας και ανταλλάζοντας μεταξύ ροπής και ταχύτητας περιστροφής. Η προσδοκώμενη κάθε 
φορά απαίτηση ισχύος καθορίζεται από την αντίσταση κίνησης (driving resistance) και είναι μια από 
τις σημαντικότερες μεταβλητές που πρέπει να ληφθούν υπ’ όψη κατά το σχεδιασμό της. Η αντίσταση 
αυτή αποτελείται από τις ακόλουθες επιμέρους αντιστάσεις: 

 αντίσταση κύλισης των ελαστιχοφόρων τροχών 𝐹𝑅 

 αεροδυναμική αντίσταση 𝐹𝐿 

 αντίσταση κλίσης οδοστρώματος 𝐹𝑆𝑡 

 αντίσταση επιτάχυνσης 𝐹𝛼 

Αντίσταση κύλισης ελαστιχοφόρων τροχών 𝐹𝑅 

Για τροχό ο οποίος κινείται με σταθερή ταχύτητα υπό την απαραίτητη κινητήρια ροπή 𝑇𝑅 θα είναι: 

 𝑇𝑅 = 𝐹𝑈𝑅𝑒 + 𝑅𝑒 (4.2) 

 

Σχήμα 4.4.1 . Πνευματικό ίχνος και αντίσταση κύλισης ελαστιχοφόρου τροχού 

 

ενώ για τροχό σε ελεύθερη κύλιση ( 𝑇𝑅 = 0 )αντίστοιχα: 

 −𝐹𝑈 =
𝑒

𝑅𝑒
𝑅 (4.3) 

Οπότε για κύλιση σε επίπεδο 𝑅 = 𝐺𝑅, όπως θεωρείται στην περίπτωσή αυτή, ισχύει: 

 𝐹𝑅,𝑟𝑜𝑙𝑙 =
𝑒

𝑅𝑒
𝐺𝑅 => 𝐹𝑅,𝑟𝑜𝑙𝑙 = 𝑓𝑅 ∙ 𝐺𝑅 = 𝑓𝑅𝑚𝑉𝑔 (4.4) 

όπου ορίζεται ο συντελεστής αντίστασης κύλισης ως: 

 𝑓𝑅 =
𝑒

𝑅𝑒
 (4.5) 
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Αεροδυναμική αντίσταση 𝐹𝐿 

Η αεροδυναμική αντίσταση (drag) 𝐹𝐿,𝑧  όπως ορίστηκε και σε προηγούμενο κεφάλαιο, προς 
υπενθύμιση είναι: 

 𝐹𝐿,𝑧 =
1

2
𝜌a𝑢𝑥

2AxCz (4.6) 

 

Αντίσταση κλίσης οδοστρώματος 𝐹𝑆𝑡 

Στην παρούσα μελέτη θεωρείται πως η κλίση του οδοστρώματος είναι μηδενική ή αρκετά μικρή ώστε 
να μην είναι συγκρίσιμη με τις υπόλοιπες και έτσι να αμελείται. 

Αντίσταση επιτάχυνσης  𝐹𝑎 

Εκτός από τις αντιστάσεις κίνησης που αναφέρθηκαν και οι οποίες λαμβάνουν χώρα κατά την μόνιμη 
κατάσταση κίνησης με σταθερή ταχύτητα (𝑢 = 0) , κατά την επιτάχυνση και επιβράδυνση του 
οχήματος αναπτύσσονται σημαντικού μεγέθους αδρανειακές δυνάμεις. Σε αυτές προστίθενται 
αρχικά η μάζα του οχήματος 𝑚𝑉  (μεταφορικός όρος), αλλά και οι ροπές αδράνειας όλων των 
περιστρεφόμενων μερών της μετάδοση, τροχών, κλπ. (περιστροφικός όρος) που πρέπει να 
επιταχυνθούν εξ ορισμού για να επιταχυνθεί τελικά το όχημα. Συγκεκριμένα αυτοί είναι: 

 𝐹𝑎 = 𝑚𝑉,𝑟𝑜𝑡𝑎    , ό𝜋𝜊𝜐       𝑚𝑉,𝑟𝑜𝑡 = 𝑚𝑉 +
∑ 𝐽𝑟𝑜𝑡

𝑟𝑟𝑜𝑡
2  (4.7) 

 

Και συχνά, η αντίσταση επιτάχυνσης περιγράφεται απλά από τη σχέση: 

 𝐹𝑎 = 휆𝑚𝑉𝑎𝑥 (4.8) 
όπου 휆  θεωρείται ο συντελεστής ροπής αδράνειας, ο οποίος εκφράζει το μέρος της συνολικής 
αδράνειας του οχήματος που οφείλεται στα περιστρεφόμενα μέρη του. 

Τελικά, η συνολική αντίσταση κίνησης περιγράφει και την απαιτούμενη ροπή που απαιτείται να 
εφαρμοστεί ως δύναμη πρόσφυσης 𝐹𝑥,𝑇 στα ελαστικά, η οποία είναι: 

 𝐹𝑥,𝑇  = 𝐹𝑅 + 𝐹𝐿,𝑧 + 𝐹𝑆𝑡 + 𝐹𝑎 (4.9) 
η οποία από τα παραπάνω προκύπτει: 

 𝐹𝑥,𝑇  = 휆𝑚𝑉𝑎𝑥 +
1

2
𝜌a𝑢𝑥

2AxCz + 𝑓𝑅𝑚𝑉𝑔 (4.10) 

 

Από τα παραπάνω σημειώνουμε ότι εκτός από όλες τις υπόλοιπες αντιστάσεις, η αντίσταση της 
επιτάχυνσης είναι εκείνη που στην περίπτωση αυτή αξίζει προσοχής, αφού είναι η μόνη που 
μεταβάλλεται σημαντικά ανάλογα με το πόσο απαιτητικές είναι οι αναμενόμενες επιδόσεις. Όσο 
δηλαδή αυξάνει το μέγεθος της διαμήκους επιτάχυνσης 𝑎𝑥, τόσο μεγαλώνει ο όρος 𝐹𝑎 και άρα οι 
συνολικές αντιστάσεις κίνησης.  

 

4.5  Προσαρμογή της κατάλληλης υδροστατικής μετάδοσης για δεδομένη Μ.Ε.Κ. 

Δύο είναι οι κύριες χαρακτηριστικές καμπύλες που περιγράφουν τη λειτουργία των κινητήρων 
εσωτερικής καύσης. Η πρώτη είναι η καμπύλη της ισχύος συναρτήσει των στροφών σε πλήρες φορτίο 
(ο στραγγαλιστής σε θέση πλήρους ανοίγματος) και η δεύτερη, εκείνη της ισχύος συναρτήσει των 
στροφών λειτουργίας πάλι για πλήρες φορτίο. Στο παρακάτω σχήμα φαίνονται και οι δύο, καθώς και 
κάποια χαρακτηριστικά σημεία τους. 
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Σχήμα 4.5.1  Ποιοτική αναπαράσταση καμπύλης ροπής και ισχύος συναρτήσει της ταχύτητας 
περιστροφής βενζινοκινητήρα [21] 

 

Μερικά χαρακτηριστικά σημεία είναι, 𝑃𝑚𝑎𝑥 η μέγιστη ισχύς του κινητήρα, 𝑃𝛵 η τιμή της ισχύος για 
μέγιστη ροπή, 𝛵𝑚𝑎𝑥  η μέγιστη ροπή του κινητήρα, 𝛵𝑝  η ροπή για μέγιστη ισχύ, 𝑁𝑚𝑎𝑥  ο μέγιστος 

ευσταθής αριθμός στροφών του κινητήρα, 𝑁𝛵,𝑚𝑎𝑥 ο αριθμός στροφών σε μέγιστη ροπή και , 𝑁𝑃,𝑚𝑎𝑥 
ο αριθμός στροφών σε μέγιστη ισχύ. Προφανώς οι παραπάνω καμπύλες ποικίλλουν σε μεγέθη και 
μορφή καθώς είναι ευθέως εξαρτημένες από τον εσωτερικό σχεδιασμό του κινητήρα. Επίσης, 
εξαρτώνται και από τον τύπο του κινητήρα, αν είναι δηλαδή Otto ή Diesel, αφού οι δύο κινητήρες 
έχουν εντελώς διαφορετικά χαρακτηριστικά.  

Αναλυτική πορεία προς την δημιουργία επιτυχημένης προσαρμογής της Μ.Ε.Κ. με την μετάδοση 
και το υπόλοιπο όχημα. 

Αρχικά, θα πρέπει να αναφερθεί πως η όλη διαδικασία είναι μερικώς πεπλεγμένη με την έννοια πως 
θέτοντας ως κύρια στοιχεία της ανάλυσης του συγκεκριμένου κεφαλαίου τον κινητήρα, την 
μετάδοση, και το υπόλοιπο όχημα με τα ελαστικά και την αλληλεπίδραση με το οδόστρωμα, τότε 
επειδή όλα τα παραπάνω είναι αλληλοεξαρτώμενα μια αλλαγή στο ένα προϋποθέτει εκ νέου 
υπολογισμό σε κάποιο άλλο.  

Πιο αναλυτικά, ο σχεδιασμός του οχήματος ξεκινάει με στόχο την επίτευξη των επιδόσεων που 
απαιτούνται (φυσικά με κάποιο μέτρο ανάλογο με τους περιορισμούς που θέτει η φύση), οπότε για 
να γίνει η εκκίνηση της διαδικασίας με αναφορά ένα από τα παραπάνω θεμελιώδη υποσυστήματα, 
θα πρέπει αρχικά να γίνει μια προσεγγιστική διαστασιολόγηση. Στη πραγματικότητα όμως με τα 
δεδομένα υπολογιστικά εργαλεία που χρησιμοποιούνται, είναι εφικτό να γίνει κάποιου είδους 
επαναληπτικής διαδικασίας στο μοντέλο προσομοίωσης που περιγράφηκε στο 2ο κεφάλαιο, 
θέτοντας κάποια χαρακτηριστικά στα επιμέρους υποσυστήματα, αξιολογώντας τα αποτελέσματα και 
τις επιδόσεις, ορίζοντας ξανά νέα και επανάληψη αυτής της διαδικασίας έως ότου επιτευχθούν οι 
προβλεπόμενες επιδόσεις. Επειδή όπως έχει ήδη αναφερθεί, η προσομοίωση έγινε σε όχημα με 
συμβατική μετάδοση κίνησης, τα χαρακτηριστικά του οχήματος της τελευταίας επανάληψης θα είναι 
και τα δεδομένα εκκίνησης για την διαδικασία που πρόκειται να αναλυθεί σε αυτό το κεφάλαιο. 

Ο κινητήρας λοιπόν που επιλέχθηκε, όπως φαίνεται και στο Διάγραμμα 4.5.2 αποδίδει μέγιστη ροπή 
𝛵𝑚𝑎𝑥 = 490𝑁𝑚 , για  𝑁𝛵,𝑚𝑎𝑥 = 4950𝑟𝑝𝑚  και μέγιστη ισχύ 𝑃𝑚𝑎𝑥 = 300𝑘𝑊  για 𝑁𝑃,𝑚𝑎𝑥 =
6750 𝑟𝑝𝑚. 
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Διάγραμμα 4.5.2  Διάγραμμα ροπής-ισχύος συναρτήσει των στροφών του επιλεγμένου κινητήρα 

 

Σε αυτό το σημείο, καταρχάς ας σημειωθεί ότι επιλέχθηκε ο δεύτερος από τους τύπους 
συνδεσμολογίας που αναφέρθηκαν στην ενότητα 4.3, δηλαδή η συνεργασία μιας αντλίας 
μεταβλητής παροχής, με κινητήρες σταθερής παροχής. Οι λόγοι για τους οποίους έγινε αυτό, θα 
αναλυθούν εκτενώς στο επόμενο κεφάλαιο στο οποία θα γίνει η περιγραφή και η ανάλυση 
ολόκληρου του υδραυλικού κυκλώματος της μετάδοσης.  

Η διαδικασία της επιτυχημένης αλληλεπίδρασης, πραγματοποιείται και από τις δύο πλευρές. Θα 
πρέπει δηλαδή να γίνει η προσαρμογή του κινητήρα στην μετάδοση αλλά και το αντίστροφο. Επειδή 
όμως τα χαρακτηριστικά του κινητήρα είναι εκείνα που συνήθως κυριαρχούν, στην πράξη ο 
σχεδιασμός της μετάδοσης θα πρέπει να προσαρμοστεί ώστε να ταιριάξουν σε αυτά του κινητήρα. 

Ως γνωστόν, η μετάδοση είναι αυτή που μεσολαβεί μεταξύ του κινητήρα και του οδοστρώματος, 
προσαρμόζοντας την απαιτούμενη διαθέσιμη ισχύ, στην προσφερόμενη πρόσφυση. Για το λόγο 
αυτό, το εύρος ταχυτήτων περιστροφής του κινητήρα αντιστοιχίζεται στις απαιτούμενες ταχύτητες 
περιστροφής των τροχών, που προκύπτουν από τις επιδόσεις που έχουν καθοριστεί για το εν λόγω 
όχημα. Αντίστοιχα και το διαθέσιμο εύρος ροπής του κινητήρα αντιστοιχίζεται στο ανάλογο εύρος 
ροπών στους τροχούς, λόγω πρόσφυσης. Τα παραπάνω εύρη ροπών και ταχυτήτων του κινητήρα, 
ανάλογα βέβαια και με το άνοιγμα της πεταλούδας του στραγγαλιστή δίνουν τον λεγόμενο χάρτη του 
κινητήρα, ο οποίος σε συνδυασμό με την μετάδοση και τις σχέσεις μετάδοσης για ένα συμβατικό 
κιβώτιο διακριτοποιημένων σχέσεων μετάδοσης δίνουν το πεδίο πιθανών ροπών πρόσφυσης στους 
τροχούς, το οποίο ενδεικτικά φαίνεται στο Σχήμα 4.5.3.  

Η απεικονιζόμενη ιδανική ‘’υπερβολή πρόσφυσης’’  𝐹𝑥,𝑖𝑑  καθώς και η αποτελεσματική υπερβολή 
πρόσφυσης 𝐹𝑥,𝑒𝑓 δίνονται παρακάτω : 

 𝐹𝑥,𝑖𝑑  =
𝑃𝑚𝑎𝑥

𝑉
  휅𝛼휄  𝐹𝑥,𝑒𝑓  =

𝑃𝑚𝑎𝑥

𝑉
휂𝑡𝑜𝑡 (4.11) 

 

όπου 휂𝑡𝑜𝑡 ο συνολικός βαθμός απόδοσης της μετάδοσης. Ουσιαστικά χρησιμοποιείται η μέγιστη ισχύ 
του κινητήρα 𝑃𝑚𝑎𝑥, η οποία θεωρητικά αν ήταν εκμεταλλεύσιμη καθ’ όλο το εύρος ταχυτήτων του 
οχήματος, θα έδινε κάθε στιγμή την αποτελεσματική διαμήκη πρόσφυση του οχήματος. 
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Σχήμα 4.5.3 . Διάγραμμα πρόσφυσης (traction diagram) 

 

Στη περίπτωση όμως της υπό εξέτασης υδροστατικής μας μετάδοσης, η σχέση μετάδοσης είναι όπως 
έχουμε ήδη αναφέρει, απείρως μεταβαλλόμενη, αφού συνίσταται από τα μεταβαλλόμενα στοιχεία, 
καταρχάς της αντλίας (μεταβολή γωνίας κλίσης της swashplate) και κατά δεύτερον την άνευ 
περιορισμού, ρύθμιση της παροχής μέσω της κεντρικής αναλογικής βαλβίδας κατεύθυνσης. Γίνεται 
οπότε εύκολα αντιληπτό πως, δεν υπάρχει η ανάγκη επιλογής μεταξύ των διαφορετικών σχέσεων 
ταχυτήτων ούτε η εύρεση της βέλτιστης σχέσης μετάδοσης για την κάθε μία.  

Εδώ αξίζει να σημειωθεί ένα σημαντικό χαρακτηριστικό των απείρως μεταβαλλόμενων 
υδροστατικών μεταδόσεων (IVT). Η ροπή στην είσοδο της ατράκτου της αντλίας, μετατρέπεται σε 
πίεση του ρευστού στην κατάθλιψη, ενώ αντίστοιχα στους υδροστατικούς κινητήρες, η πίεση που 
δέχονται από την κατάθλιψη της αντλίας, μετατρέπεται με τη σειρά της σε ροπή εξόδου. Αντίστοιχα 
η ταχύτητα περιστροφής στην είσοδο της αντλίας μεταφράζεται ως παροχή η οποία τελικά καταλήγει 
στους κινητήρες. Αυτό σημαίνει πως, στη περίπτωση μιας υδροστατικής μετάδοσης, η μέγιστη ροπή 
που θα ασκηθεί στην άτρακτο των κινητήρων και κατά συνέπεια στους τροχούς, σε αντιστοιχία με 
την 1η σχέση ενός συμβατικού κιβωτίου, θα περιορίζεται από την μέγιστη ονομαστική πίεση 
λειτουργίας του συστήματος και από τα χαρακτηριστικά των εκάστοτε κινητήρων. Επιπρόσθετα, 
αναφέρεται εδώ πως η ροπή σε έναν υδροστατικό κινητήρα εξαρτάται από την πίεση του ρευστού 
που δρά στα εσωτερικά στοιχεία του επενεργητή (π.χ. σε κινητήρα/αντλία αξονικών εμβόλων, τα 
στοιχεία είναι τα έμβολα), δημιουργώντας έτσι μια περιφερειακή δύναμη η οποία δίνει την στρεπτική 
ροπή στην άτρακτό του.  

Για την συνέχεια της πορείας προς τη σύζευξη της αντλίας με τον κινητήρα, πρέπει καταρχάς να γίνει 
αναφορά σε ένα από τα βασικότερα χαρακτηριστικά της λειτουργίας μιας Μ.Ε.Κ. σε συνδυασμό με 
την υδροστατική μετάδοση. Ενώ στα επιβατικά αυτοκίνητα ο κινητήρας λειτουργεί σε ένα εύρος 
ταχυτήτων περιστροφής, καθορισμένο από τον κατασκευαστή και μάλιστα υπάρχει και μια 
συγκεκριμένη ζώνη μέσα στην οποία επιτυγχάνεται η μικρότερη κατανάλωση καυσίμου και την 
οποία ενθαρρύνεται να ακολουθεί ο οδηγός προς αυτό το σκοπό, στην συγκεκριμένη περίπτωση δε 
συμβαίνει κάτι τέτοιο. Όπως είναι ευρέως διαδεδομένο στον μηχανοκίνητο αθλητισμό, σκοπός του 



 
 

53 
 

αλληλένδετου συνόλου κινητήρα-οχήματος, είναι κατά κύρια βάση, η επίτευξη των καλύτερων 
δυνατών επιδόσεων και αποτελεσμάτων χωρίς αυτό να υπόκειται σε περιορισμούς όπως η 
κατανάλωση καυσίμου, η άνεση οδήγησης, ή η ηχορύπανση. Μέχρι τώρα, τα αγωνιστικά οχήματα 
χρησιμοποιούν κατά κύριο λόγο κινητήρες εσωτερικής καύσης (εκτός από τα τελευταία χρόνια που 
αναδύεται και η χρήση ηλεκτροκίνητων και υβριδικών), συνήθως με κάποιο ημιαυτόματο σειριακό 
κιβώτιο ταχυτήτων τη λειτουργία του οποίου αναλαμβάνει ο οδηγός, ενεργοποιώντας τις ταχύτατες 
αλλαγές σχέσεων με κάποιο ηλεκτροϋδραυλικό επενεργητή. Ο κινητήρας από την άλλη, είναι έτσι 
ρυθμισμένος ώστε η αλληλεπίδραση με το κιβώτιο ταχυτήτων που περιγράφηκε προηγουμένως να 
είναι η βέλτιστη για τις εκάστοτε απαιτήσεις αλλά δεν παύει να λειτουργεί σε ένα εύρος λειτουργίας, 
που συνήθως είναι αυτό που περιγράφηκε παραπάνω, το λεγόμενο power band που εκτείνεται από 
την ταχύτητα περιστροφής για μέγιστη ροπή έως αυτή για μέγιστη ισχύ (βλ. Σχήμα 4.5.1). 

‘Όπως γίνεται φανερό οπότε, ο κινητήρας στο εύρος αυτό δεν αποδίδει κάθε στιγμή τη μέγιστη ισχύ, 
οπότε εμφανίζεται ένα έλλειμα ισχύος κάθε φορά που εισάγεται μια νέα σχέση ταχύτητας στο 
κιβώτιο, μέχρι το σημείο της επόμενης αλλαγής, το οποίο είναι συνήθως στην 𝑁𝑚𝑎𝑥. Παρατηρώντας 
δηλαδή στην ισχύ εξόδου του κινητήρα και πως αυτή διακυμαίνεται, ανεξαρτήτως της ανταλλαγής 
ροπής-ταχύτητας που συμβαίνει στο κιβώτιο και πως αυτό την εκμεταλλεύεται, μπορεί να γίνει 
χονδροειδώς ο ισχυρισμός (αν και δεν είναι γραμμική η αύξηση της ισχύος του κινητήρα με τις 
στροφές), ότι η μέση ισχύς είναι ο μέσος όρος της ισχύος για στροφές λειτουργίας 𝑁𝛵,𝑚𝑎𝑥 και 𝑁𝑃,𝑚𝑎𝑥. 

Στην εν λόγω ανάλυση όμως, λόγω ακριβώς της μη ύπαρξης κιβωτίου ταχυτήτων οπότε και όλων των 
παραπάνω συμβιβασμών, ο σκοπός του κινητήρα είναι να παρέχει την απαραίτητη ταχύτητα 
περιστροφής και να προσφέρει την ανάλογη ροπή, τη στιγμή που ζητείται από την αντλία. Η 
διαδικασία αυτή καλείται βελτιστοποίησης η οποία θα καθοριστεί με βάση των απαιτήσεων από 
πλευράς ροπών, τις ανάγκες τελικών ταχυτήτων περιστροφής στους τροχούς, και γενικά τον 
συνδυασμό αυτών των σημείων λειτουργίας ώστε να επιτυγχάνεται ο μέγιστος βαθμός απόδοση.  

Παρακάτω, παρουσιάζουμε το διάγραμμα της απαιτούμενης πρόσφυσης (traction diagram) που 
προέκυψε από τα αποτελέσματα της προσομοίωσης από στάση. Δείχνει τη συνολική διαμήκη 
δύναμη πρόσφυσης που θα πρέπει να ασκείται στους δύο πίσω κινητήριους τροχούς συναρτήσει  της 
ταχύτητας του οχήματος, ώστε το τελευταίο να καταφέρει να πετύχει τις επιδόσεις που τέθηκαν εξ’ 
αρχής. 

Σχήμα 4.5.4 . Διάγραμμα πρόσφυσης όπως προέκυψε από το αποτελέσματα της προσομοίωσης 
από στάση 
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Επειδή όμως το παραπάνω διάγραμμα αντιστοιχεί σε όχημα με μηχανικό κιβώτιο ταχυτήτων με 
διακριτοποιημένες σχέσεις μετάδοσης, το διάγραμμα πρόσφυσης που θα χρησιμοποιηθεί ως βάση 
για τον υπολογισμό της υδροστατικής μετάδοσης θα είναι το παρακάτω:   

 

Σχήμα 4.5.4 . Διάγραμμα απαιτούμενης πρόσφυσης (traction diagram) μετά από επεξεργασία των 
αποτελεσμάτων της προσομοίωσης 

 

 

4.6  Επιλογή αντλίας και κινητήρων 

Για την επιλογή αρχικά της αντλίας, πρέπει προφανώς να ληφθεί υπ’ όψη ο βαθμός απόδοσης 
(ογκομετρικός, μηχανικός και τελικά τον ολικό) της υδραυλικής αυτής μηχανής, συναρτήσει των 
διαφόρων ταχυτήτων περιστροφής και πιέσεων. Ύστερα από εκτενή αναζήτηση, επιλέχθηκε ως κύρια 
αντλία του συστήματός μας μια αντλία αξονικών εμβόλων swash plate με μέγιστο όγκο εμβολισμού 
τα 136mL, μεταβλητής παροχής της σειράς C της εταιρίας Parker Hannifin. Στο παρακάτω σχήμα 
φαίνονται τα διαγράμματα των διαφόρων βαθμών απόδοσης για διαφορετικές συνθήκες 
λειτουργίας, οπότε χρησιμοποιούνται ως οδηγός για την εύρεση της ονομαστικής πίεσης και 
ταχύτητας λειτουργίας του συστήματός αυτού, οι οποίες θα πρέπει να πληρούν τις προϋποθέσεις της 
προηγούμενης ενότητας. 

Για να συμβεί όμως αυτό θα πρέπει να ακολουθηθεί μια αντίστροφη διαδικασία, δηλαδή από τις 
απαιτήσεις ροπών και ταχυτήτων περιστροφής των τροχών και στη συνέχεια προς τα πίσω, στους 
υδραυλικούς κινητήρες και μετά στην αντλία και τον κινητήρα. Επειδή η εφαρμογή για την οποία 
προορίζεται η μετάδοση, είναι απαιτητική από πλευράς ροπών στους τροχούς, αφού η ροπή είναι 
υπεύθυνη για την αναπτυσσόμενη επιτάχυνση, η διαστασιολόγηση θα πρέπει να προσανατολιστεί 
προς αυτή τη κατεύθυνση. Ήδη από την ενότητα 2.11.1 παρουσιάστηκαν οι απαιτούμενες κινητήριες 
ροπές Τ2L , Τ2R των πίσω τροχών συναρτήσει του χρόνου στην προσομοίωση επιτάχυνσης από στάση 
που πραγματοποιήθηκε, οπότε η συνέχεια θα βασιστεί σε αυτές. Μια σημαντική σημείωση εδώ είναι 
η εξής: η συνδεσμολογία υδροστατικής μετάδοσης που επιλέχθηκε στο προηγούμενο κεφάλαιο είναι 
η δεύτερη, η οποία όπως έχει ήδη αναφερθεί παρέχει σχεδόν σταθερή ροπή σε όλο το εύρος 
στροφών λειτουργίας. Έτσι, σε αντίθεση με απαιτούμενες ροπές που λήφθηκαν ως αποτέλεσμα από 
την προσομοίωση, ακριβώς επειδή η προσομοίωση έγινε προσεγγιστικά με συμβατικό κιβώτιο 
ταχυτήτων, οι ροπές ειδικά στην εκκίνηση φαίνεται να είναι ιδιαίτερα υψηλές αλλά στη συνέχεια 
πέφτουν αρκετά (λόγω μείωσης της σχέσης μετάδοσης). Η υδροστατική μετάδοση από την άλλη, θα 
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διατηρεί σταθερή την ροπή καθ’ όλη τη διάρκεια αφού η ροπή στους κινητήρες είναι ευθέως ανάλογη 
με την πτώση πίεσης. 

 

Σχήμα 4.2.3. Διαγράμματα βαθμών απόδοσης κατασκευαστή της αντλίας C136 που επιλέχθηκε 

Από τον συνδυασμό των παραπάνω διαγραμμάτων των βαθμών απόδοσης της αντλίας καθώς και 
των κινητήρων, επιλέχθηκε ως ονομαστική πίεση λειτουργίας συστήματος η Pnom = 350𝑏𝑎𝑟. Στην 
πίεση αυτή παρατηρείται πως δεν εμφανίζεται ο βέλτιστος β.α. διότι ήταν αναγκαίο να γίνει μια 
ανταλλαγή β.α. προς αύξηση της πίεσης η οποία αυξάνει αντίστοιχα και την ροπή στους τροχούς. 
Όπως ήδη αναφέρθηκε, το σημείο λειτουργίας της Μ.Ε.Κ. θα ταυτίζεται με εκείνο στο οποίο αποδίδει 
την μέγιστη ισχύ ( 𝑁𝐼𝐶𝐸,𝑃,𝑚𝑎𝑥 = 6750 𝑟𝑝𝑚, 𝑀𝐼𝐶𝐸,𝑃,𝑚𝑎𝑥 = 435𝑁𝑚 ). Παρακάτω υπολογίζεται η 

απαραίτητη βαθμίδα μείωσης που θα πρέπει να τοποθετηθεί μεταξύ του κινητήρα και της αντλίας, 
καθώς και η τελικώς αναπτυσσόμενη ροπή που εμφανίζεται. Αφού οι ονομαστικές στροφές της 
αντλίας είναι 𝑁𝑝𝑢𝑚𝑝,𝑛 = 2850𝑟𝑝𝑚 προκύπτει: 

 𝑖 =
𝑁𝐼𝐶𝐸,𝑇,𝑚𝑎𝑥

𝑁𝑝𝑢𝑚𝑝,𝑛
=

6750

2850
= 2,36    휅𝛼휄    𝑀𝐺,𝑜𝑢𝑡 = 1030𝑁𝑚  (4.12) 

 

όπου η ροπή 𝑀𝐺,𝑜𝑢𝑡 είναι η μέγιστη που θα μπορεί να προσφέρει ο κινητήρας στην αντλία μέσω του 
μειωτήρα. Τώρα, από το διάγραμμα μηχανικού βαθμού απόδοσης της αντλίας εξάγεται 휂ℎ𝑚 = 0,91 
οπότε η ονομαστική ροπή εισόδου της αντλίας σε αυτό το σημείο λειτουργίας είναι: 

 𝑀𝑝,𝑛 =
𝐷 ∙ 𝛥𝑝

63 ∙ 휂ℎ𝑚
=

136 ∙ 350

63 ∙ 0,91
= 830𝑁𝑚  (4.13) 

 

Παρατηρείται οπότε ότι υπάρχει και ένα περιθώριο ροπής της τάξεως του 24%, πράγμα αναγκαίο και 
απαραίτητο ιδίως κατά τη διάρκεια μεταβατικών φαινομένων, τα οποία γενικά είναι αρκετά συχνά 
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σε εφαρμογές όπως η συγκεκριμένη, αφού θα βοηθήσει τον κινητήρα να μπορεί να διατηρήσει την 
προαναφερθείσα βέλτιστη τιμή στροφών λειτουργίας. 

Όσον αφορά στην επιλογή των κινητήρων τώρα, υπάρχουν διάφοροι συνδυασμοί οι οποίοι 
καλύπτουν επαρκώς τις απαιτήσεις αλλά με διαφορετικά πλεονεκτήματα και μειονεκτήματα η κάθε 
μία. Για παράδειγμα η απαιτούμενη ροπή στους τροχούς μπορούσε να επιτευχθεί είτε με σχετικά 
μικρού κυβισμού κινητήρες αλλά με την προσθήκη ενός μειωτήρα, είτε με κάποιον μεγαλύτερο 
κινητήρα χωρίς την προσθήκη μειωτήρα. Από τα τεχνικά χαρακτηριστικά του κατασκευαστή για το 
συγκεκριμένο μοντέλο κινητήρων που επιλέχθηκε, έγινε μια αξιολόγηση και σύγκριση των 
διαφορετικού κυβισμού κινητήρων, σχετικά με την μέγιστη προσφερόμενη ροπή, προς το συνολικό 
βάρος, αν αυτό περιείχε και την προσθήκη μειωτήρα. Επίσης λήφθηκε υπ’ όψη πως, καλό θα ήταν να 
αποφευχθεί η χρήση μειωτήρα, καθώς αυτός εισάγει στο σύστημα της τελικής μετάδοσης ένα 
επιπλέον στοιχείο το οποίο μπορεί να προκαλέσει π.χ. συντονισμούς, αζυγοσταθμίες και γενικότερα 
δυσκολία από πλευράς χωροταξίας στο τελικό όχημα.  

Επιλέχθηκε λοιπόν από τη σειρά F12 πάλι της εταιρίας Parker, ένας κινητήρας τύπου bent axis 
σταθερής παροχής ο οποίος είναι σχεδιασμένος για πιέσεις συνεχούς λειτουργίας έως 420bar. Ο 
κυβισμός που επιλέχθηκε σύμφωνα με τους παραπάνω υπολογισμούς είναι τα 110mL ο οποίος είναι 
σχετικά μεγάλος αν σκεφτεί κανείς ότι απαιτούνται 2 όμοιοι κινητήρες με συνολική παροχή ανά 
περιστροφή τα 220mL ενώ η αντλία είναι 136mL. Αυτό έγινε με τη λογική αφενός να μη 
χρησιμοποιηθεί μειωτήρας και αφετέρου γιατί η συνολική αναπτυσσόμενη ροπή ενός μικρότερου σε 
συνεργασία με μειωτήρα, θα κατέληγε να είναι παρόμοια με αυτή του μεγαλύτερου κινητήρα που 
επιλέξαμε, έχοντας όμως και μεγαλύτερο βάρος (λόγω προσθήκης του μειωτήρα). Παρακάτω 
παρατίθενται μερικοί υπολογισμοί σχετικά με τους κινητήρες που επιλέχθηκαν. 

Η μέγιστη παροχή της αντλίας προς τους δύο υδραυλικούς κινητήρες σε ονομαστικές στροφές 
λειτουργίας είναι: 

 𝑞𝑃,𝑛 =
𝐷𝑝,𝑚𝑎𝑥𝑁𝑝𝑢𝑚𝑝,𝑛휂𝑉,𝑝

1000
=

136 ∙ 2850 ∙ 0,91

1000
= 352,7 𝐿/𝑚𝑖𝑛  (4.14) 

 

Έτσι η παροχή που καταλήγει σε κάθε κινητήρα όταν η ροή διαμοιράζεται σε ίσα μέρη μεταξύ των 
δύο (οι τροχοί στρέφονται δηλαδή με ίσες ταχύτητες και με λόγο ολίσθησης τέτοιο ώστε να μην 
εμφανίζεται ολίσθηση του τροχού με το οδόστρωμα), είναι η μισή 𝑞𝑚,𝑛 = 176,3 𝐿/𝑚𝑖𝑛  άρα οι 

μέγιστες ονομαστικές στροφές των κινητήρων θα είναι: 

 𝑁𝑚,𝑛 =
𝑞𝑚,𝑛1000휂𝑉,𝑚

𝐷𝑚
=

176.3 ∙ 1000 ∙ 0,97

110
= 1554 𝑟𝑝𝑚 (4.15) 

 

Όσον αφορά στην ροπή που αναπτύσσουν οι κινητήρες, από τις πληροφορίες του κατασκευαστή 
εξάγεται μηχανικός βαθμός απόδοσης ίσος με 휂ℎ𝑚,𝑚 = 0,97, ο οποίος είναι αρκετά μεγάλος αφού ο 

κινητήρας θα λειτουργεί σε πολύ χαμηλότερες ταχύτητες περιστροφής από τις ονομαστικές, οπότε 
προκύπτει: 

 𝑀𝑚,𝑛 =
𝐷𝑚𝛥𝑝휂ℎ𝑚,𝑚

63
=

110 ∙ 350 ∙ 0,97

63
= 592 𝑁𝑚 (4.16) 
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5. ΣΧΕΔΙΑΣΜΟΣ ΥΔΡΟΣΤΑΤΙΚΗΣ ΜΕΤΑΔΟΣΗΣ ΚΙΝΗΣΗΣ  

 

5.1  Αρχή λειτουργίας ελεύθερου διαφορικού  

Ως γνωστόν, η  ύπαρξη του διαφορικού σε ένα όχημα είναι καθοριστικής σημασίας. Είναι το τμήμα 
της τελικής μετάδοσης του οχήματος, που γίνεται ο διαχωρισμός και η κατανομή της ροπής και της 
περιστροφικής ταχύτητας μεταξύ του δεξιού και αριστερού τροχού, πριν η κίνηση φτάσει σε αυτούς. 
Αποτελεί επίσης πολύ σημαντικό παράγοντα στη δυναμική συμπεριφορά του οχήματος αφού 
επηρεάζει και καθορίζει τις ροπές που ασκούνται στους τελευταίους, οπότε και την αλληλεπίδραση 
των δυνάμεων που αναπτύσσουν τα ελαστικά με το οδόστρωμα. Αυτό έχει ως συνέπεια να 
μεταβάλλεται ο ρυθμός εκτροπής (yaw rate), η κατεύθυνση (torque steer-ειδικά σε οχήματα με 
κίνηση εμπρός) αλλά και να εμφανίζεται υποστροφικός ή υπερστροφικός χαρακτήρας στο όχημα. 

Από την άλλη, για τις περιστροφικές ταχύτητες της αριστερής και δεξιάς ατράκτου θα πρέπει 
απαραιτήτως να ισχύει η γνωστή σχέση του Willis, ότι δηλαδή η ταχύτητα περιστροφής μεταξύ των 
δύο ατράκτων (δεξιάς-αριστερής) σε σχέση με την ταχύτητα του πλαισίου, θα πρέπει να είναι 
αντίθετες. 

Έτσι απορρέει η στοιχειώδης κινηματική σχέση των ελεύθερων διαφορικών, η οποία μπορεί να 
γραφεί ως εξής: 

Αυτό περιγραφικά επιβεβαιώνει τα προαναφερθέντα, ότι δηλαδή αν ο ένας τροχός περιστρέφεται 
γρηγορότερα κατά Δω από το πλαίσιο, τότε ο άλλος θα πρέπει υστερεί κατά Δω. Δηλαδή: 

Ανεξαρτήτως από την συγκεκριμένη εσωτερική διάταξη του διαφορικού, όσων αφορά τις ροπές που 
εφαρμόζονται στην αριστερή και δεξιά άτρακτο, αμελώντας αδρανειακά φαινόμενα και τριβές, αυτές 
θα είναι, 

 𝑇𝐻 = 𝑇𝑅 + 𝑇𝐿 (5.4) 

 
𝜔𝐿 − 𝜔𝐻

𝜔𝑅 − 𝜔𝐻
= −1 (5.1) 

   

 𝜔𝐻 =
𝜔𝑅 + 𝜔𝐿

2
 (5.2) 

   

 𝛥𝜔 =
𝜔𝑅 − 𝜔𝐿

2
 (5.3) 

   

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 

Σχήμα 4.3.1  Ταχύτητες περιστροφής και ροπές σε ελεύθερο διαφορικό 
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Αυτή είναι και η στοιχειώδης σχέση ισορροπίας ροπών, δηλαδή ότι η ροπή που εφαρμόζεται στην 
κορώνα-πλαίσιο ισούται με το άθροισμα των ροπών που εφαρμόζουν οι τροχοί στις ατράκτους του 
κίνησης του διαφορικού, αντίστοιχα. 

 

5.2  Σχεδιασμός υδροστατικής μετάδοσης με ελεύθερο διαφορικό  

Σε αυτό το στάδιο της μελέτης, είναι πλέον εφικτό να σχεδιαστεί λεπτομερειακά το υδραυλικό 
κύκλωμα της υδροστατικής μετάδοσης με ανοιχτό (ελεύθερο) διαφορικό και όλα τα παρελκόμενα 
που θα χρειαστούν για την επιτυχή και αποδοτική λειτουργία του. Αφού στα προηγούμενα κεφάλαια 
αναλύθηκαν διεξοδικά οι απαιτήσεις που πρέπει να ικανοποιεί η εν λόγω μετάδοση, έγινε η εκλογή 
και διαστασιολόγηση των κυρίως υδραυλικών στοιχείων όπως η αντλία και οι κινητήρες και 
υπολογίστηκαν τα σημεία λειτουργίας τους σε συνδυασμό με την πρωτεύουσα πηγή ισχύος (Μ.Ε.Κ.), 
σε αυτή την ενότητα αρχικά θα περιγραφούν οι λειτουργίες και ο έλεγχος της υδραυλικής ισχύος, ο 
τρόπος δηλαδή με τον οποίο θα ελέγχει ο οδηγός την ισχύ. Επίσης, θα περιγραφούν οι απαραίτητες 
βαλβίδες και τα παρελκόμενα που θα πρέπει να προστεθούν στις κατάλληλες θέσεις του 
κυκλώματος, ώστε να εξασφαλίζουν από τη μια ολόκληρο το κύκλωμα, αλλά κυρίως την αντλία και 
τους κινητήρες από τυχόν υπερβολικές πιέσεις συστήματος κυρίως σε μεταβατικές συνθήκες (π.χ. 
ασφαλιστικά, βαλβίδες ρύθμισης μέγιστης ροπής, πεδήσεως κλπ.). Επίσης, λόγω των υπερβολικά 
υψηλών πιέσεων του υδραυλικών συστημάτων, πρέπει επιπρόσθετα να τοποθετηθούν οι αναγκαίες 
δικλίδες ασφαλείας ώστε σε καμία περίπτωση αυτό να μην αποτελέσει κίνδυνο για τον χειριστή (στη 
περίπτωσή μας τον οδηγό). 

Όπως περιγράφηκε στην προηγούμενη ενότητα, ένα όχημα που κινείται σε οδόστρωμα το οποίο ως 
επί το πλείστον θα έχει και είναι επιθυμητό να έχει αρκετά υψηλό συντελεστή τριβής, ώστε να μπορεί 
να αλληλεπιδρά με αυτό με σχετικά μεγάλες δυνάμεις τριβής, θα πρέπει επίσης να μπορεί να 
προσφέρει την ελευθερία σχετικής κίνησης μεταξύ των δύο κινητήριων τροχών κατά τη διάρκεια μιας 
καμπύλης τροχιάς, με την μορφή διαφορικής κίνησης, ασκώντας παράλληλα κινητήριες ροπές. Την 
λειτουργία αυτή, καλούνται να επιτελέσουν τα διαφορικά, η χρήση των οποίων είναι απαραίτητη σε 
κάθε είδους όχημα που απαιτεί ομαλή λειτουργία και ικανοποιητική δυναμική συμπεριφορά. 

Σε αντίθεση με τα συμβατικά μηχανικά διαφορικά, η κατασκευή των οποίων απαιτεί πολύπλοκες και 
ακριβείς κατεργασίες των επιμέρους μηχανολογικών τους στοιχείων, όπως οι οδοντωτοί τροχοί, οι 
άξονες και οι διαμορφώσεις τους, οι φορείς κλπ., η υλοποίηση ενός υδραυλικού διαφορικού 
καθίσταται σε υπερβολικό βαθμό απλή, αφού μπορεί να ακολουθήσει πιστά όλα τα χαρακτηριστικά 
και τις λειτουργίες ενός συμβατικού, χωρίς την προσθήκη κανενός επιπλέον μηχανολογικού ή 
υδραυλικού στοιχείου. Πιο συγκεκριμένα, ολόκληρη η λειτουργία του διαφορικού μηχανισμού 
υλοποιείται πρακτικά σε ένα υδραυλικό κύκλωμα με έναν απλό διαχωρισμό της ροής, από την αντλία 
προς τους δύο κινητήρες. 

 Όπως φαίνεται και στο παρακάτω απλοποιημένο μονογραμμικό διάγραμμα, εισάγοντας στο 
υδραυλικό σύστημα τον κόμβο Κ, η παροχή της αντλίας 𝑞𝑝  μπορεί ελεύθερα και απεριόριστα να 

κατανεμηθεί μεταξύ των δύο κλάδων που καταλήγουν στον αριστερό και δεξιό κινητήρα. Από την 
άλλη, η πίεση που θα αναπτυχθεί ακριβώς πριν τον κόμβο Κ, θα ισούται με την πίεση που οφείλεται 
στην μικρότερη αντίσταση που θα συναντήσει η ροή μεταξύ των δύο κλάδων των κινητήρων, αφού 
ως γνωστόν το ρευστό ακολουθεί τον ευκολότερο δρόμο. Πιο συγκεκριμένα, σημειώνεται πως η 
πίεση μεταξύ των δύο κλάδων θα είναι αρχικά ίδια και ίση με την μικρότερη εκ των δύο. Δηλαδή η 
πίεση στη συγκεκριμένη εφαρμογή αντιστοιχεί στην ροπή που θα αναπτυχθεί στους υδραυλικούς 
κινητήρες, οπότε αποτελεί και την ικανοποίηση του πρώτου κριτηρίου της λειτουργίας του 
ελεύθερου διαφορικού. Τώρα, όσον αφορά στις ταχύτητες περιστροφής των τροχών, αυτές είναι 
ευθέως συνδεδεμένες με την παροχή που λαμβάνουν οι υδροστατικοί κινητήρες και σύμφωνα με την 
βασική αρχή των υδραυλικών συστημάτων, μεγαλύτερη παροχή διαρρέει τον κλάδο εκείνο με την 
μικρότερη αντίσταση, που στην περίπτωση αυτή είναι ο τροχός που αναπτύσσει την μικρότερη 
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πρόσφυση μεταξύ τους ελαστικού του και του οδοστρώματος. Έτσι, ικανοποιείται και το δεύτερο 
κριτήριο της λειτουργίας των διαφορικών μηχανισμών, αυξάνοντας την παροχή στον τροχό με την 
μικρότερη ροπή αντίστασης, δίνοντας έτσι την δυνατότητα στο όχημα να αυξάνει την ταχύτητα 
περιστροφής του εξωτερικού τροχού κατά τη διάρκεια μιας καμπύλης τροχιάς, ώστε να μπορέσουν 
και οι δύο να ακολουθήσουν πιστά την γεωμετρική μορφή της οδού.  

 

Διάγραμμα 5.2.1 Ποιοτικό μονογραμμικό διάγραμμα υδραυλικής υλοποίησης ελεύθερου 
διαφορικού 

Στη συνέχεια του σχεδιασμού, θα περιγράψουμε τα επιμέρους υδραυλικά στοιχεία που θα 
χρειαστούν για την σωστή λειτουργία του, αναλύοντας κάθε φορά τα εκάστοτε χαρακτηριστικά του 
και το πως ακριβώς αυτό συμπεριφέρεται ως μέρους του κυκλώματος. 

Από το προηγούμενο κιόλας κεφάλαιο, επιλέχθηκε η αντλία και οι κινητήρες που θα 
χρησιμοποιηθούν στην εφαρμογή, οπότε είναι εύλογο να ξεκινήσει η διαδικασία από το βασικότερο 
στοιχείο του κυκλώματος, την κύρια αντλία. Ανάλογα όμως με τον κατασκευαστή, τον τύπο της 
αντλίας και την εφαρμογή για την οποία προορίζεται, πολλές φορές δίνεται η δυνατότητα να 
ενσωματωθούν σε αυτή διάφορα επιπλέον υδραυλικά στοιχεία απαραίτητα για την εφαρμογή σε 
υδραυλικά κυκλώματα κλειστού τύπου και συγκεκριμένα για κλειστά κυκλώματα υδροστατικών 
μεταδόσεων. Τα στοιχεία αυτά περιλαμβάνουν, διάφορες ασφαλιστικές βαλβίδες, αναλογικές 
κατευθυντικές, φίλτρα, επιπλέον βοηθητικές αντλίες και διάφορα άλλα. 

Πιο συγκεκριμένα, όπως είναι γνωστό για κυκλώματα υδροστατικής μετάδοσης κλειστού τύπου, η 
αντλία με τους κινητήρες είναι συνδεδεμένη σε έναν συνεχόμενο κλειστό βρόχο στον οποίο το 
ρευστό μετά το πέρας της μεταφοράς της ισχύος στις εκάστοτε θέσεις εργασίας, δεν επιστρέφει πίσω 
στην δεξαμενή όπως στα συνήθη ανοιχτά κυκλώματα, αλλά κατευθύνεται απευθείας στην 
αναρρόφηση της αντλίας. Κάτι τέτοιο θα λειτουργούσε απροβλημάτιστα σε ένα κύκλωμα με ιδανικές 
υδραυλικές μηχανές χωρίς δηλαδή καθόλου απώλειες ιδίως ογκομετρικές, αλλά στην 
πραγματικότητα λόγω των ιδιαίτερα υψηλών ογκομετρικών απωλειών από το σώμα της αντλίας και 
των κινητήρων (case drain), το σύστημα αυτό δε θα μπορούσε να συνεχίσει να λειτουργεί και επίσης 
θα εμφάνιζε ιδιαίτερα έντονα το φαινόμενο της σπηλαίωσης στην αντλία. Την αναπλήρωση αυτού 
του ρευστού καλείται να αναλάβει μια βοηθητική, αρκετά μικρότερης ογκομετρικής παροχής ανά 
περιστροφή αντλία, η λεγόμενη αντλία πλήρωσης (ή βοηθητική αντλία), η οποία εκτός των άλλων, 
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έχει ως βασικό σκοπό την εξασφάλιση επαρκούς όγκου ρευστού στον αγωγό αναρρόφησης της 
κυρίως αντλίας και σε κατάλληλη πίεση ώστε η τελευταία να στερείται πιθανότητας σπηλαίωσης. 

Επίσης, σε αντλίες μεταβαλλόμενης παροχής, η αντλία πλήρωσης είναι συνήθως αυτή η οποία 
παρέχει την πίεση ελέγχου της αναλογικής βαλβίδας που ρυθμίζει την γωνία κλίσης της πλάκας των 
εμβόλων (swash plate), οπότε και την παροχή κατάθλιψης. Ακόμα, η αντλία αυτή είναι 
διαστασιολογημένη ώστε η παροχή της στη μέγιστη ονομαστική παροχή της κυρίως αντλίας, να αρκεί 
να αναπληρώσει τις ογκομετρικές απώλειες αυτής και των κινητήρων καθώς επίσης να δημιουργείται 
και μια πλεονάζουσα παροχή, η οποία να αντιστοιχεί στην παροχή απομάστευσης που εν γένει 
χρησιμοποιείται για την ψύξη του υδραυλικού ρευστού στα περισσότερα υδραυλικά κυκλώματα, 
στους εναλλάκτες θερμότητας (ψυγεία). 

Ως επιπλέον στοιχεία ενσωμάτωσης στο κύκλωμά, επιλέχθηκαν και οι δύο απαραίτητες βαλβίδες 
ανακούφισης (ασφαλιστικά) V3 και V4, οι οποίες όπως φαίνεται και στο παρακάτω μονογραμμικό 
διάγραμμα βρίσκονται συνδεδεμένες σε διάταξη σταυρού (cross-port) ως προς τους κύριους 
αγωγούς εργασίας του κυκλώματος και είναι υπεύθυνες για την διασφάλιση μιας μέγιστης πίεσης 
λειτουργίας, η οποία αντιστοιχίζεται στην μέγιστη επιτρεπόμενη ροπή στρέψης στους κινητήρες. Η 
επιλογή της πίεσης ρύθμισης των βαλβίδων αυτών θα γίνει ενδελεχώς στην επόμενη ενότητα, στην 
οποία θα γίνει και η διαστασιολόγηση όλων των υδραυλικών στοιχείων. Επίσης, για την αποφυγή 
συνεχούς ανοίγματος αυτών των ασφαλιστικών βαλβίδων σε απαιτητικές εφαρμογές που απαιτούν 
επαναλαμβανόμενες πιέσεις λειτουργίας κοντά στις μέγιστες όπως αδιαμφισβήτητα είναι η 
παρούσα, υπάρχει και η επιπλέον επιλογή τοποθέτησης μιας βαλβίδας παράκαμψης πίεσης V5 
(pressure override ή cut-off valve) όπως λέγεται, η οποία λειτουργεί ως βαλβίδα venting της πίεσης 
εντολής της αναλογικής βαλβίδας ελέγχου παροχής της αντλίας. Πιο συγκεκριμένα, η βαλβίδα αυτή 
ρυθμίζεται σε πιέσεις συνήθως 20 –30 bar λιγότερο από την αντίστοιχη ρύθμιση των cross-port 
ανακουφιστικών και είναι συνδεδεμένη μέσω μιας βαλβίδας αντεπιστροφής τύπου OR (V6), η οποία 
με τη σειρά της συνδέεται στους αντίστοιχους αγωγούς εργασίας (βλ. παρακάτω μονογραμμικό 
διάγραμμα). Τη στιγμή που η πίεση εργασίας ξεπεράσει αντίστοιχη πίεση ρύθμισης της βαλβίδας 
αυτής, η τελευταία αρχίζει να ανοίγει και αφού είναι συνδεδεμένη με την πίεση εντολής της βαλβίδας 
ρύθμισης της γωνίας της αντλίας, η τελευταία λόγω της πτώσης πίεσης μειώνει την παροχή της 
κυρίως αντλίας με αποτέλεσμα να μειωθεί και η πίεσης συστήματος. Με αυτόν τον τρόπο, η βαλβίδα 
αυτή διατηρεί την πίεση συστήματος στην επιθυμητή, χωρίς την ανάγκη ανοίγματος των 
ασφαλιστικών. Αυτό αφενός μεν αποφορτίζει την κύρια αντλία από την διαρκή λειτουργία κοντά στο 
μέγιστο φορτίο σχεδιασμού και αφετέρου αποτρέπει την σπατάλη ενέργειας υπό την μορφή 
θερμότητας όταν το υπό υψηλή πίεση ρευστό, εξαναγκάζεται να διέλθει από τις διόδους των 
ασφαλιστικών βαλβίδων. 

Στο παρακάτω μονογραμμικό διάγραμμα του συναρμολογήματος της αντλίας, φαίνεται επίσης και η 
αναλογική βαλβίδα κατεύθυνσης τριών θέσεων τεσσάρων δρόμων PV1, η οποία ελέγχει την παροχή 
μέσω μετακίνησης του εμβόλου (φαίνεται επίσης μονογραμμικά παρακάτω), το οποίο με τη σειρά 
του αλλάζει τη γωνία της πλάκας εμβόλων. Υπάρχουν αρκετά διαφορετικοί τρόποι ελέγχου της 
κίνησης της βαλβίδας, όπως με την φόρτιση ενός αναλογικού πηνίου, με πίεση εντολής από δεύτερη 
βαλβίδα ή το συνδυασμό αυτών, καθώς και με τη χρήση η όχι ανάδρασης στους παραπάνω τρόπους. 
Επειδή στην εν λόγω εφαρμογή παράλληλα με την ρύθμιση της γωνίας της αντλίας, πρέπει να 
ελέγχεται και η θέση της κεντρικής αναλογικής μας βαλβίδας PV2 (εκτενέστερη ανάλυση της οποίας 
θα γίνει στη συνέχεια), επιλέχθηκε ο άμεσος έλεγχος της βαλβίδας μέσω αναλογικού πηνίου με 
ανάδραση. Ο συνδυαστικός έλεγχος και των δύο αυτών βαλβίδων, θα επιτελεί ουσιαστικά τον 
αντίστοιχο ρόλου του γκαζιού ενός συμβατικού αυτοκινήτου. 
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 Διάγραμμα 5.2.2 Μονογραμμικό διάγραμμα υδραυλικού κυκλώματος κυρίως αντλίας  
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Τα δύο πηνία Sa και Sb που φαίνονται στο παραπάνω σχήμα είναι αυτά τα οποία αναφέραμε, τα οποία 
δέχονται αναλογική τάση στα άκρα τους έως τη μέγιστη τιμή των 24V d.c και ρεύμα έως 1A max. Στην 
επόμενη ενότητα που θα διαστασιολογήσουμε όλες τις βαλβίδες, θα δούμε αναλυτικά και την 
χαρακτηριστική καμπύλη λειτουργίας της βαλβίδας PV1, πως δηλαδή μεταφράζεται η τάση στα άκρα 
των πηνίων της σε παροχή της αντλίας και πως ακριβώς θα συνδυαστεί η λειτουργία και η απόκρισή 
της με την κεντρική μας αναλογική βαλβίδα PV2, ώστε ο χειριστής να έχει τον απαραίτητο και 
επιθυμητό έλεγχο του οχήματος. 

Πριν γίνει αναφορά στην λειτουργία και συνδεσμολογία της βαλβίδας PV2, θα αναλυθεί η 
ασφαλιστική βαλβίδα παράκαμψης V7, περιγράφοντας την ανάγκη τοποθέτησής της και τον τρόπο 
με τον οποίο λειτουργεί. Όπως φαίνεται στο παρακάτω σχήμα, η βαλβίδα αυτή είναι μια απλή 
βαλβίδα κατεύθυνσης δύο δρόμων δύο θέσεων με επενεργητή το πηνίο on-off, So. 

 

Διάγραμμα 5.2.3  Σύμβολο ασφαλιστικής βαλβίδας παράκαμψης με πηνίο 

Όπως θα φανεί παρακάτω στο συνολικό μονογραμμικό διάγραμμα του κυκλώματος, οι θύρες Po1, 
Po2 και Po3 συνδέονται με το υπόλοιπο κύκλωμα με τέτοιο τρόπο, ώστε η βαλβίδα V7 να επιτρέπει 
την ανακούφιση της πίεσης εντολής που ελέγχει τη γωνία της κυρίως αντλίας. Επιτελεί την ίδια 
ακριβώς υδραυλική λειτουργία με την προαναφερθείσα βαλβίδα παράκαμψης V5, απλώς 
ενεργοποιείται με ένα πηνίο μέσω ηλεκτρικού σήματος, σε αντίθεση με την V5 η οποία 
ενεργοποιείται με πίεση εντολής πιλότου. Σημειώνεται εδώ, πως η βαλβίδα V7 τοποθετήθηκε ως 
ασφαλιστική δικλίδα σε περίπτωση που αστοχήσει το ηλεκτρικό κύκλωμα κάποιας από τις 
αναλογικές βαλβίδες κατεύθυνσης καθιστώντας το όχημα μη ελέγξιμο, ώστε να μπορεί ο χειριστής 
σε κατάσταση έκτακτης ανάγκης να αποφορτίσει την πίεση της αντλίας και κατ’ επέκταση να διακοπή 
η παροχή προς τους τροχούς. Τονίζουμε πως η V7 αυτή είναι μια κανονικά ανοιχτή βαλβίδα, οπότε 
για να μπορεί να προσφέρει παροχή η αντλία και να κινήσει το όχημα, θα πρέπει η το πηνίο So να 
διαρέεται από ρεύμα κλείνοντας έτσι την θύρα της και ανεβάζοντας πίεση στο σύστημα ελέγχου.  

Στη συνέχεια θα δούμε την βαλβίδα απομάστευσης ρευστού προς ψύξη (flushing valve), η λειτουργία 
της οποίας εξασφαλίζει την διατήρηση της σωστής θερμοκρασίας του ελαίου κατά την συνεχή 
λειτουργία του συστήματος, ειδικά όταν βρίσκεται κοντά στη μέγιστη ονομαστική παροχή και πίεση. 
Το σύμβολο της βαλβίδας αυτής φαίνεται στο επόμενο σχήμα, πάνω στο οποίο μπορούν να γίνουν 
κάποιες παρατηρήσεις. H βαλβίδα κατεύθυνσης τριών δρόμων τριών θέσεων V8, έχει ως σκοπό την 
αφαίρεση μερικής παροχής από την γραμμή επιστροφής χαμηλής πίεσης, με σκοπό την ψύξη και το 
περαιτέρω φιλτράρισμα του λαδιού, με τη χρήση επιπλέον φίλτρων επιστροφής. Επίσης, η 
ασφαλιστική βαλβίδα V9 έχει ως σκοπό τη ρύθμιση τη ροής που θα εξέρχεται από το σύστημα προς 
ψύξη και φιλτράρισμα. Ρυθμίζεται μέσω του μεταβαλλόμενου ελατηρίου που έχει δίνοντας έτσι και 
τη δυνατότητα στον σχεδιαστή να διαστασιολογήσει και την ονομαστική παροχή της αντλίας 
πλήρωσης, αφού πλέον θα χρειάζεται να συμπληρώνει όχι μόνο τις απώλειες της κυρίως αντλίας και 
των κινητήρων, αλλά και την παροχή αυτή 𝑞𝐹𝐿. 
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Διάγραμμα 5.2.4  Σύμβολο βαλβίδας έκπλυσης (flushing valve) 

Ίσως η σημαντικότερη του κυκλώματος, είναι η βαλβίδα που αναφέραμε προηγουμένως συνοπτικά, 
η οποία δεν είναι άλλη από την κυρίως αναλογική βαλβίδα κατεύθυνσης τεσσάρων δρόμων τριών 
θέσεων PV2, η οποία θα είναι αυτή που ουσιαστικά θα κάνει τον έλεγχο της ροής του ρευστού προς 
τους τροχούς και τελικά θα ελέγχει την επιτάχυνση και την ταχύτητά του. Πιο συγκεκριμένα όμως, η 
κίνηση του οχήματος θα οφείλεται μεν στην παροχή που διέρχεται μέσα από την βαλβίδα PV2, αλλά 
πριν φτάσει στη είσοδό της η ροή θα προ-ελέγχεται από την γωνία της πλάκας της αντλίας. Ο 
συνδυαστικός έλεγχος των δύο θα αναλυθεί διεξοδικά στην επόμενη ενότητα. Στο επόμενο σχήμα, 
φαίνονται αρχικά αριστερά, το απλοποιημένο σύμβολο την βαλβίδας PV2 και στη συνέχεια στο δεξί 
μέρος το αναλυτικό σύμβολο, το οποίο αποτελείται από την κυρίως βαλβίδα στο πάνω μέρος και την 
βαλβίδα ελέγχου του εσωτερικού πιλότου. Σημειώνουμε εδώ πως, επειδή η βαλβίδα καλείται να 
διαχειριστεί παροχές της τάξεως των 400 LPM (μέγεθος NG25 όπως φαίνεται και στο σχήμα), 
απαιτείται η χρησιμοποίηση τέτοιου τύπου βαλβίδας με εσωτερικό έλεγχο πιλότου. 

 

Σχήμα 5.2.5  Σύμβολο απλό & σύνθετο κυρίως αναλογικής βαλβίδας κατεύθυνσης 

Έτσι, το ηλεκτρικό σήμα που ενεργοποιεί τα πηνία a και b, θα είναι ικανό να ελέγξει αναλογικά τη 
θέση του τυμπάνου της βαλβίδας, οπότε ουσιαστικά και ολόκληρη την παροχή του κυκλώματός. 
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Το σημαντικότερο διάγραμμα που πρέπει να παρουσιαστεί σε αυτή την ενότητα, είναι προφανώς 
ολόκληρο το μονογραμμικό διάγραμμα του κυκλώματος της υδροστατικής μετάδοσης με ελεύθερο 
διαφορικό, συμπεριλαμβάνοντας όλα τα παραπάνω επιμέρους στοιχεία του υδραυλικού 
κυκλώματος, τοποθετημένα στις κατάλληλες θέσεις και με τις ορθές μεταξύ τους συνδέσεις 
(Διάγραμμα 5.2.6). Το κύκλωμα αυτό πλέον, είναι πλήρως λειτουργικό και ανταποκρίνεται 
ικανοποιητικά σε όλους τους δυνατούς συνδυασμούς λειτουργίας που ενδέχεται να αντιμετωπίσει 
το όχημα συνθήκες πραγματικής λειτουργίας. Ας αναφερθούν ενδεικτικά μερικές καταστάσεις 
λειτουργίας όπου μπορεί να βρεθεί το όχημα και μάλιστα αρκετές φορές και που πρέπει να μπορεί 
να λειτουργεί με ασφάλεια κυρίως ως προς τον χειριστή, αλλά και για την ομαλή και απροβλημάτιστη 
λειτουργία του ίδιου του υδραυλικού κυκλώματος. 

Θα παραλειφθεί όπως αναφέρθηκε προηγουμένως, η συνδυαστική λειτουργία των δύο αναλογικών 
βαλβίδων αφού αυτό αποτελεί αντικείμενο επόμενης ενότητας. Εδώ θα αναφερθεί αρχικά η 
περίπτωση όπου ο χειριστής δώσει εντολή μέγιστης παροχής κατά τη διαδικασία μέγιστης 
επιτάχυνσης από στάση. Σαν χειρισμός για ένα όχημα επιδόσεων είναι απολύτως λογικός αφού ένας 
από τους σπουδαιότερους σκοπούς του είναι η επίδοση σε μέγιστη επιτάχυνση. Αυτό όμως από 
τεχνικής πλευράς είναι γνωστό πως έχει ένα άνω όριο, το οποίο καθορίζεται κυρίως από τις 
αδρανειακές δυνάμεις που δρούν αντίθετα προς τη φορά της κίνησης, φτάνοντας έτσι τη μέγιστη 
τιμή της πίεσης σχεδιασμού του συστήματος. Στη περίπτωση δηλαδή αυτή, αναλαμβάνει δράση η 
προαναφερθείσα βαλβίδα παράκαμψης πίεσης V5 (pressure override ή cut-off valve), η οποία είναι 
εξαρχής ρυθμισμένη στο να αποφορτίζει (venting) την πίεση εντολής της πλάκας της αντλίας 
μειώνοντας έτσι την παροχή της, τη στιγμή που η πίεση στη γραμμή υψηλής πίεσης ξεπεράσει την 
μέγιστη πίεση λειτουργίας. Όταν αυτό συμβαίνει παρατεταμένα, η βαλβίδα αυτή οπότε και η γωνία 
της πλάκας, μεταβάλλονται συνεχώς δυναμικά, διατηρώντας την πίεση με μικρή απόκλιση από την 
πίεση σχεδιασμού. Παράλληλα αποφεύγεται το άνοιγμα των ασφαλιστικών βαλβίδων cross-port, 
διασφαλίζοντας έτσι αποδοτικότερη λειτουργία. 

Ακόμα ένα σενάριο συχνά εμφανιζόμενο ειδικά σε αγώνες ταχύτητας, είναι το εντολή του οδηγού 
για απότομη μείωση της παροχής ισχύος προς τους τροχούς, αμέσως πριν την ενεργοποίηση των 
φρένων του οχήματος, με σκοπό την έναρξη της διαδικασίας της πέδησης. Τη στιγμή αυτή, το ρεύμα 
στα πηνία a και b της αναλογικής βαλβίδας PV2 δίνουν εντολή επιστροφής στην κεντρική της θέση 
και τα ελατήρια κεντραρίσματος το εξασφαλίζουν αυτό. Όπως γίνεται φανερό και από το σχήμα 5.2.5, 
επιλέχθηκε η βαλβίδα αυτή να έχει σχεδιασμό κλειστής κατάθλιψης (float), αφού αυτός ο 
σχεδιασμός έχει ως χαρακτηριστικό γνώρισμα την είσοδο P να είναι κλειστή ενώ οι υπόλοιπες A, Β 
και T, ενωμένες στο ίδιο σημείο. Το πλεονέκτημα είναι ότι η όταν η P κλείνει, δεν αναπτύσσει πίεση 
στις υπόλοιπες, αφήνοντάς τες ελεύθερες να επικοινωνούν, όπως ακριβώς είναι επιθυμητό στην 
προκειμένη περίπτωση. Κατά το ‘’κλείσιμο’’ δηλαδή του γκαζιού, η βαλβίδα κλείνοντας, θα αφήσει 
το ρευστό να εκτελέσει ουσιαστικά ανακυκλοφορία στο κλειστό πλέον βρόχο που ενώνει τους δύο 
κινητήρες. Ο βρόχος αυτός όμως επικοινωνεί όπως είδαμε και με την είσοδο T της βαλβίδας, οπότε 
κατά την διάρκεια της ανακυκλοφορίας, το ποσό του ρευστού που θα χάνεται ως ογκομετρικές 
απώλειες από τους κινητήρες, θα αναπληρώνεται αμέσως από την αντλία πλήρωσης, διαμέσου της 
αντεπίστροφης βαλβίδας V3 η οποία θα βρίσκεται στην ανοιχτή θέση.  

Τέλος, από την πλευρά τώρα της αντλίας, επειδή το παραπάνω σενάριο συμβαίνει 
επαναλαμβανόμενα κατά την διάρκεια ενός αγώνα και επειδή η μεταβολή της παροχής της αντλίας 
λόγω των μεταβατικών δυναμικών χαρακτηριστικών της πλάκας των εμβόλων απαιτεί ιδιαίτερα 
μεγάλους χρόνους αλλαγής, είναι φρόνιμη η λογική του να μην πέφτει η παροχή της κάτω από ένα 
συγκεκριμένο όριο. Έχοντας αυτό ως δεδομένο, αναδύεται η ανάγκη της ανακυκλοφορίας της ροής 
της αντλίας (στον βρόχο του κυκλώματος αριστερά της βαλβίδας PV2), χωρίς την σπατάλη ενέργειας 
και την ανάπτυξη υψηλών θερμοκρασιών, όπως θα συνέβαινε αν ολόκληρη αυτή η παροχή 
εξαναγκαζόταν να διέλθει διαμέσου του ασφαλιστικού V4. Προς την λύση αυτού, τοποθετείται ένα 
επιπλέον ασφαλιστικό, η βαλβίδα V10 η οποία όμως ελέγχεται με πίεση πιλότου η οποία με τη σειρά 
της μπορεί να αποφορτιστεί με τη βοήθεια μιας επιπλέον ενσωματωμένης βαλβίδας κατεύθυνσης, 
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δίνοντας έτσι τη δυνατότητα της επιλογής μέσω του σωληνοειδούς πηνίου Sr, της λειτουργία αυτής 
της βαλβίδας ως ασφαλιστικό ή όχι. Λειτουργεί δηλαδή, ως ένα ασφαλιστικό on-off το οποίο 
ελέγχεται με ηλεκτρική εντολή. Η βαλβίδα αυτή αποφασίστηκε να είναι για λόγους αξιοπιστίας, 
κανονικά ανοιχτή (normally open) και κατά την απαίτηση του οδηγού για επιτάχυνση κλείνει, 
ανεβάζοντας έτσι την πίεση στην κατάθλιψη της αντλίας στην πίεση ρύθμισης. Παρακάτω φαίνεται 
το σύμβολο της κυρίως βαλβίδας, καθώς και της ενσωματωμένης βαλβίδας κατεύθυνσης με 
επενεργητή πηνίου. 

 

 

Σχήμα 5.2.7  Σύμβολο βαλβίδας ασφαλιστικού με ενσωματωμένη βαλβίδα αποφόρτισης 4/2 

 

Σημείωση 

Η προσθήκη του παραπάνω ασφαλιστικού είναι καθοριστικής σημασίας για τον εξής λόγο. Στους 
αγώνες ταχύτητας, κατά τη διάρκεια ενός πραγματικού αγώνα με συντελεστή τον ανθρώπινο 
παράγοντα του οδηγού και όχι ενός καλά σχεδιασμένου και βελτιστοποιημένου κατευθυντή όπως 
στη περίπτωση της προσομοίωσης που είδαμε στο 2ο κεφάλαιο, οι περιπτώσεις όπου οι 
επαναλαμβανόμενες με υψηλή συχνότητα μάλιστα, εναλλαγές κατάστασης του ρυθμιστή της ισχύος 
στους τροχούς (‘’γκάζι’’) από πλήρως ανοικτό σε πλήρως κλειστό, είναι πάρα πολύ συχνές. Αντίστοιχα 
οπότε, η κεντρική αναλογική μας βαλβίδα PV2 που ουσιαστικά επιτελεί τη λειτουργία του γκαζιού 
στην υδροστατική μας μετάδοση, έχει μια δυναμική απόκριση σε είσοδο βαθμίδας της τάξεως των 
120 ms, χρόνος υπερβολικά μικρός από τον αντίστοιχο που θα χρειαζόταν για να μεταβληθεί η γωνία 
της πλάκας της αντλίας. Πόσο μάλλον όταν η τελευταία χρειάζεται να μεταβάλλεται με αρκετά 
μεγάλη συχνότητα, όταν ο οδηγός επιβάλλει από μηδενική παροχή, εκ νέου μέγιστη θέση γκαζιού. 
Κάτι τέτοιο δε θα ήταν εφικτό, αφού οι χρόνοι μετάβασης της πλάκας από τη μια θέση στην άλλη, 
είναι τάξεις μεγέθους μεγαλύτεροι από τον χρόνο των μεταβολών της εντολής του οδηγού. Προς τη 
λύση του προβλήματος αυτού, καλείται να εργαστεί η προαναφερθείσα βαλβίδα ανακούφισης V10 
η οποία, ενεργοποιούμενη από το πηνίο Sr μέσω ηλεκτρικού σήματος άμεσα συνδεδεμένου με την 
εντολή του οδηγού, μπορεί με πολύ γρήγορη απόκριση να ανοίξει την βαλβίδα και να παρακάμψει 
την εκάστοτε παροχή της αντλίας. Η τελευταία δηλαδή δε θα χρειαστεί να μεταβάλλει τη παροχή της 
με γρήγορο ρυθμό, καθώς επίσης θα είναι ανά πάσα στιγμή έτοιμη να προσφέρει την απαραίτητη 
παροχή, τη στιγμή που ο οδηγός το θελήσει, κλείνοντας εκ νέου την βαλβίδα V10 και αναπτύσσοντας 
την απαραίτητη πίεση για την προώθηση του οχήματος. 

 

5.3  Διαστασιολόγηση των στοιχείων του υδραυλικού κυκλώματος 

Σε αυτή την ενότητα θα γίνει αναλυτικά η διαστασιολόγηση των επί μέρους εξαρτημάτων αφού θα 
υπενθυμίζονται ξανά για κάθε ένα εξάρτημα οι απαιτήσεις λειτουργίας τους. Η διαστασιολόγηση 
όμως αυτή, θα πρέπει να γίνει με βάση τα τυποποιημένα εξαρτήματα διαφόρων κατασκευαστών και 
να προσαρμοστούν τα αποτελέσματα των υπολογισμών σε αυτά, αφού τελικά αυτά θα 
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χρησιμοποιηθούν για την κατασκευή του. Ένας επίσης βασικός παράγοντας για την κατασκευή ενός 
υδραυλικού αλλά και γενικά οποιουδήποτε συστήματος, είναι η προσπάθεια για μείωση όσο γίνεται 
του κόστους, με αποφυγή υπερδιαστασιολογημένων εξαρτημάτων που μπορεί μεν να ικανοποιούν 
τις απαιτήσεις, αλλά να μην το αφήσουν να προχωρήσει ποτέ στη κατασκευή λόγω αυξημένου 
κόστους.  

Συγκεντρωτικά δηλαδή, οι απαιτήσεις λειτουργίας κυκλώματος της υδροστατικής μας μετάδοσης 
αναφέρονται κυρίως στα ακόλουθα μεγέθη: 

 Ταχύτητα περιστροφής προσφερόμενη ροπή πρωτεύουσας πηγής ισχύος (στην περίπτωσή 
μας η Μ.Ε.Κ.). 

 Ονομαστική στρεπτική ροπή της αντλίας και ταχύτητα περιστροφής της. 

 Στρεπτική ροπή και αριθμός στροφών των υδραυλικών κινητήρων. 

 Χωροταξικοί περιορισμοί (π.χ. θέσης τοποθέτησης των κινητήρων κοντά στους τροχούς). 

 Απόσταση των εξαρτημάτων μεταξύ τους και ειδικά η αντλία, οι κινητήρες και η κυρίως 
αναλογική βαλβίδα (έχουν να κάνουν άμεσα με το μήκος των σωληνώσεων και τις απώλειες 
πίεσης). 

 Τρόπος χειρισμού των βαλβίδων αλλά και της γωνίας της πλάκας της αντλίας στη περίπτωσή 
μας (χειροκίνητα, μηχανικά, υδραυλικά, ηλεκτρικά). 

 Απαίτηση για ελάχιστο χρόνο κάποιας διαδικασίας (π.χ. ελάχιστος χρόνος μετάβασης της 
αντλίας μεταβαλλόμενης παροχής, από τη θέση ελάχιστης έως μέγιστης παροχής). 

 Κλιματολογικές συνθήκες όπου θα λειτουργεί το σύστημα. 

 Χρήση εξειδικευμένων ρευστών (π.χ. με πρόσθετα κλπ.). 

 Ιδιαιτερότητες της συγκεκριμένης εφαρμογής τους συστήματος, όπως οι υψηλές διαμήκης 
και εγκάρσιες επιταχύνσεις και οι απαιτήσεις που αυτές αναδύουν (ίσως ανάγκη για 
δεξαμενή υπό πίεση ώστε να αποφεύγεται η ανεπιθύμητη κίνηση του ρευστού μέσα σε αυτή 
λόγω αδράνειας-sloshing). 

 Απαίτηση για σύνδεση με κεντρικό ηλεκτρικό ή ηλεκτρονικό σύστημα ελέγχου. 

 Απαιτήσεις για αυξημένη αξιοπιστία και ελαχιστοποίηση συντήρησης (στη δική μας 
περίπτωση δεν τίθεται τέτοιο θέμα μιας και εξ ορισμού οι αγώνες ταχύτητας προϋποθέτουν 
τον συνεχή έλεγχο και συντήρηση του συστήματος). 

 Απαίτηση για χρησιμοποίηση συγκεκριμένων εξαρτημάτων. 

Αφού τέθηκαν οι απαιτήσεις του συστήματος, ήρθε η ώρα να γίνει η διαστασιολόγηση των επιμέρους 
εξαρτημάτων του σύμφωνα με τις συνθήκες λειτουργίας. Ενώ έχουν ήδη αναφερθεί σε προηγούμενη 
ενότητα οι βασικές συνθήκες λειτουργίας της αντλίας, εδώ θα γίνει εκτενέστερα η διαστασιολόγηση 
αυτής αφού είναι από τα σημαντικότερα στοιχεία του υδραυλικού κυκλώματος. 

Η κυρίως αντλία θα πρέπει να πληροί κάποια συγκεκριμένα τεχνικά χαρακτηριστικά σύμφωνα πάντα 
με την συνδυαστική λειτουργία μεταξύ αυτής και της Μ.Ε.Κ. που αναφέρθηκε σε προηγούμενη 
ανάλυση. Έτσι, αφού βρέθηκε πως η μέγιστη απόδοση της Μ.Ε.Κ. είναι στις στροφές 𝑁𝐼𝐶𝐸,𝑃,𝑚𝑎𝑥 =

6350 𝑟𝑝𝑚,  𝑀𝐼𝐶𝐸,𝑃,𝑚𝑎𝑥 = 490𝑁𝑚   και παρεμβάλλεται ένας μειωτήρας μεταξύ των δύο, οι 
ονομαστικές στροφές της αντλίας θα είναι 𝑁𝑃,𝑚𝑎𝑥 = 6350  οι οποίες δίνουν όπως βρήκαμε μια 
ονομαστική παροχή: 

 𝑞𝑃,𝑛 = 352,7 𝐿/𝑚𝑖𝑛  (5.5) 
 

 για μέγιστη πίεση συστήματος τα 350 bar. Επιλέχθηκε οπότε ως τύπο αντλίας μια με αξονικά έμβολα 
μεταβαλλόμενης παροχής τύπου swash plate. Ο λόγος είναι ότι, αυτού του τύπου οι υδραυλικές 
μηχανές επιτρέπουν την συνεχή λειτουργία σε ονομαστικές πιέσεις έως και 420 bar, την εύκολή και 
ακριβή μεταβολή του κυβισμού τους και έχουν πολύ μεγάλη συγκέντρωση ισχύος (τουλάχιστον 
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αρκετή να διαχειριστούν αποδοτικά την ισχύ του κινητήρα δηλαδή τα 300kW), κάτι που είναι 
απαραίτητο ειδικά για την συγκεκριμένη εφαρμογή.  

Όπως έχει ήδη αναφερθεί, επειδή το υδραυλικό κύκλωμα είναι κλειστού τύπου (σύνηθες για 
κυκλώματα υδροστατικών μεταδόσεων), απαιτεί και μια δευτερεύουσα μικρότερης παροχής αντλία, 
την αντλία πλήρωσης, η οποία θα τροφοδοτεί με ρευστό το κύκλωμα στη σωληνογραμμή χαμηλής 
πίεσης, ώστε να αναπληρώνει αρχικά τις ογκομετρικές απώλειες την κυρίως αντλίας και των 
κινητήρων, αλλά και την παροχή απομάστευσης που αφαιρείτε συνεχώς από την βαλβίδα ψύξης. Η 
αντλία αυτή θα πρέπει να βρίσκεται στην ίδια άτρακτο με την κυρίως αφού η μόνη πηγή 
περιστροφικής ενέργειας θα είναι ο κινητήρας εσωτερικής καύσης. Από αυτό απορρέει, πως η 
άτρακτος της αντλίας πλήρωσης (charge pump) θα πρέπει αναγκαστικά να περιστρέφεται με την ίδια 
ταχύτητα περιστροφής και στην τιμή αυτή να έχει τον απαραίτητα όγκο εμβολισμού ώστε να επαρκεί 
για τις ανάγκες που αναφέρθηκαν παραπάνω. 

Ως τύπος αντλίας πλήρωσης, εκλέχθηκε αυτός με εσωτερική οδόντωση και συγκεκριμένα τύπου 
gerotor, αφού είναι ιδιαίτερα αξιόπιστες αντλίες λόγω των λιγοστών κινούμενων μερών τους, έχουν 
τη δυνατότητα να λειτουργούν σε σχετικά υψηλές ταχύτητες περιστροφής, απαιτούν ελάχιστη 
συντήρηση και το εύρος των πιέσεων λειτουργίας τους βρίσκετε ακριβώς στις τιμές που απαιτείται 
για την πίεση πλήρωσης του κυκλώματός μας. Έτσι, για την διαστασιολόγηση της αντλίας αυτής θα  
πρέπει να ορισθούν αρχικά η πίεση λειτουργίας και στη συνέχεια η παροχή εξόδου η οποία ανάγεται 
στον απαιτούμενο όγκο εμβολισμού που πρέπει να έχει αφού οι στροφές λειτουργίας είναι γνωστές 
και ίδιες με αυτές της κύριας αντλίας που εξετάζεται. 

Για την εύρεση της πίεσης λειτουργίας, αρχικά θα πρέπει να συγκεντρωθούν οι λειτουργίες που 
πρέπει να επιτελεί στο υδραυλικό κύκλωμα η αντλία πλήρωσης. Στην περίπτωσή αυτή, αυτές 
ανάγονται στην ανάπτυξη πίεσης ελέγχου προς την αναλογική βαλβίδα κατεύθυνσης PV1 για τη 
ρύθμιση της παροχής της κύριας αντλία και τη πίεση απαραίτητη για την βαλβίδα έκπλυσης. Από τη 
στιγμή που δεν υπάρχει κάποια άλλη απαίτηση από πλευράς πίεσης ελέγχου για κάποια επιπλέον 
εξωτερική διαδικασία και η μέγιστη απαιτούμενη πίεση για την αναπλήρωση των ογκομετρικών 
απωλειών δε ξεπερνάει τα 10 bar, η μέγιστη απαιτούμενη πίεση της αντλίας πλήρωσης θα καθοριστεί 
από την απαραίτητη τον έλεγχο της βαλβίδας PV1, οπότε από τα τεχνικά χαρακτηριστικά του 
κατασκευαστή. Από το τεχνικό φύλλο οδηγιών της αντλίας που επιλέχθηκε, φαίνεται ότι ο έλεγχος 
της κυβισμού απαιτεί τα ακόλουθα: 

 Εκκίνηση ελέγχου = 6 bar [87 psi] 

 Πέρας ελέγχου = 18 bar [261 psi] 

Έτσι, προσθέτοντας και το απαραίτητο περιθώριο, η αντλία πλήρωσης θα πρέπει να είναι ικανή να 
ανεβάσει πίεση τουλάχιστον 22 bar, τα οποία βέβαια θα ρυθμιστούν λεπτομερώς μέσω του 
ασφαλιστικού της.  

Τώρα όσον αφορά στη απαιτούμενη παροχή της, υπάρχει ο γενικός κανόνας όπου ισχυρίζεται πως η 
παροχή της αντλίας πλήρωσης πρέπει να είναι τουλάχιστον ίση με το 10% του αθροίσματος της 
κυρίως αντλίας και των κινητήρων συν την παροχή προς τη βαλβίδα έκπλυσης. Έτσι, αφού η κυρίως 
αντλία έχει κυβισμό 136cc/rev ενώ οι κινητήρες 110cc/rev έκαστος, ο κυβισμός της αντλίας 
πλήρωσης θα πρέπει να είναι: 

 𝑞𝐶𝑃,𝑛 = (136 + 110 ∗ 2) ∗ (0.10 + 0,40) = 53,4 𝑐𝑐/𝑟𝑒𝑣  (5.6) 
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όπου ο όρος 0,40 προστέθηκε ως επιπλέον παροχή έκπλυσης. Η τιμή αυτή όμως είναι αρκετά 
αυξημένη αφού με τον τρόπο αυτό δε λήφθηκε υπ’ όψη η σχέση των ογκομετρικών απωλειών των 
κινητήρων και της αντλίας με τις στροφές. Προς αυτή τη κατεύθυνση, παρατίθεται παρακάτω το 
διάγραμμα αυτό ώστε να γίνει ένας καλύτερος υπολογισμός.  

 

Σχήμα 5.3.1  Ογκομετρικές απώλειες αντλίας C-series C136 και κινητήρα F12-0110 

 

Έτσι από τα παραπάνω διαγράμματα, παίρνουμε πως για τις συνθήκες λειτουργίας μας οι 
ογκομετρικοί βαθμοί απόδοσης της αντλίας και των κινητήρων είναι 휂𝑉,𝑝 = 0,91 και 휂𝑉,𝑚 = 0,96, 

αντίστοιχα, οπότε η απαιτούμενη παροχή ανά περιστροφή της αντλίας πλήρωσης πρέπει να είναι: 

 𝐷𝐶𝑃 = [136(1 − 0,91) + 2 ∙ 110(1 − 0,96)]1,4 = 29,45 𝑐𝑐/𝑟𝑒𝑣  (5.7) 
 

Αφού βρέθηκε οπότε ο κυβισμός της αντλίας πλήρωσης και είναι γνωστή η ταχύτητα περιστροφής 
που είναι ίδια με αυτή της κυρίως αντλίας και ίση με 𝑁𝐶𝑃 =  2850 𝑟𝑝𝑚 μπορεί να υπολογιστεί η 
παροχή που αυτή θα εκτοπίζει κάθε λεπτό και η οποία θα προσφέρεται στο κύκλωμα. Είναι: 

 𝑞𝐶𝑃 =
𝐷𝐶𝑃 ∙ 𝑁𝐶𝑃 ∙ 휂𝑉,𝐶𝑃

1000
=

29.45 ∙ 2850 ∙ 0,95

1000
= 79,7 𝐿/𝑚𝑖𝑛 (5.8) 

 

Σε συνδυασμό με την αντλία πλήρωσης, αναφέρεται εδώ και το απαραίτητο ασφαλιστικό της το 
οποίο θα πρέπει να έχει ρυθμιστεί στη πίεση των 22 bar, αφού αυτή είναι η μέγιστη πίεση που θα 
χρειαστεί για τους διάφορους ελέγχους στο κύκλωμα. Όσο για τη παροχή που θα ενδέχεται να 
χρειαστεί να παρακάμψει το ασφαλιστικό, αυτή είναι ίση με τη διαφορά της ονομαστικής της από 
εκείνη των απωλειών της κύριας αντλίας όταν περιστρέφεται μεν, αλλά το όχημα είναι ακίνητο οπότε 
δεν υπάρχουν πλέον απώλειες από τους κινητήρες. Σε αυτή τη περίπτωση η παροχή που θα 
ανακυκλοφορεί με χαμηλή πίεση μέσω της κύριας αντλίας θα είναι το πολύ ίση με τις μέγιστες 
απώλειες που εκείνη έχει σε αυτή την πίεση (με κατώτερο όριο βέβαια την πίεση ανοίγματος-cracking 
pressure του ασφαλιστικού της αντλίας πλήρωσης). Έτσι, αφού η ογκομετρικές απώλειες της κύριας 
αντλίας σε αυτή την πίεση είναι περίπου 휂𝑉,𝑝 = 0,98 η απαιτούμενη παροχή της αντλίας πλήρωσης 

θα είναι: 

 𝑞𝐶𝑃,𝑚𝑖𝑛 =
𝐷𝑝𝑁𝑝,𝑛휂𝑉,𝑝,𝑚𝑎𝑥

1000
=

136 ∙ 2850(1 − 0,98)

1000
=  7.8 𝐿/𝑚𝑖𝑛 (5.9) 

  

Οπότε η μέγιστη παροχή που θα πρέπει να μπορεί να παρακάμψει το ασφαλιστικό της αντλίας 
πλήρωσης, είναι 𝑞𝐶𝑃,𝑟𝑒𝑙𝑖𝑒𝑓 = 29,7 − 7,8 = 21,9 [𝐿/𝑚𝑖𝑛] 
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Στη συνέχεια της ανάλυσης, βρίσκονται τα αμέσως επόμενα σημαντικότερα στοιχεία του 
κυκλώματος, οι υδροστατικοί κινητήρες. Εδώ πρέπει να σημειωθεί ότι η διαστασιολόγηση έχει ένα 
ιδιαίτερο χαρακτηριστικό. Επειδή η ειδική εφαρμογή μας, απαιτεί ιδιαίτερα υψηλές κινητήριες ροπές 
στους τροχούς αλλά παράλληλα και αρκετά αυξημένη ανώτερη ταχύτητα (που μεταφράζεται σε 
τελική ταχύτητα του οχήματος), η εκλογή των κινητήρων και πιο συγκεκριμένα, η επιλογή των 
σημείων λειτουργίας τους, θα μπορούσε να πει κανείς πως απαιτεί ενός είδους βελτιστοποίηση. Με 
το τελευταίο εννοούμε πως αρχικά, επειδή ως γνωστόν η ροπή σε έναν υδραυλικό κινητήρα είναι 

ανάλογη της διαφοράς της πίεσης στα άκρα του αλλά και του κυβισμού του, 𝑀𝑚 =
𝐷𝑚∙𝛥𝑝∙𝜂ℎ𝑚,𝑚

63
 , όσο 

μεγαλύτερος είναι ο κινητήρας τόσο μεγαλύτερη είναι και η ροπή που αναπτύσσει στη έξοδό του, 
αλλά παράλληλα αυξάνεται η μάζα του καθώς και η ροπή αδράνειας, ενώ μειώνονται οι ονομαστικές 
στροφές λειτουργίας. Το τελευταίο, δεδομένου ότι η εφαρμογή αυτή έχει απαίτηση για συγκεκριμένη 
μέγιστη ταχύτητα περιστροφής, θέτει ένα όριο στην περίπτωση που χρειαστεί να προστεθεί ένας 
μειωτήρας για να αυξηθεί η ροπή, γιατί αν μειωθούν αρκετά οι ονομαστικές στροφές λειτουργίας η 
σχέση μετάδοσης του μειωτήρα θα είναι τόσο μικρή που πλέον δε θα αξίζει να προστεθεί αν λάβει 
υπ’ όψη του κανείς  και την επιπλέον αύξηση του βάρους που αυτό εισάγει. Από την άλλη, η επιλογή 
ενός κινητήρα με αρκετά μικρότερο όγκο εμβολισμού και κατά συνέπεια η αυξημένη ονομαστική 
ταχύτητα περιστροφής, αλλά παράλληλα η μικρή αναπτυσσόμενη ροπή, οδηγεί στην αναγκαία 
προσθήκη ενός μειωτήρα. Μετά από ενδελεχή μελέτη αρκετών συνδυασμών των παραπάνω 
παραμέτρων, προέκυψε το συμπέρασμα πως η σχέση τελικής ροπής (με ή χωρίς μειωτήρα) και μάζας 
αποδείχθηκε να είναι καλύτερη για κινητήρα με μεγαλύτερο όγκο εμβολισμού και χωρίς χρήση 
μειωτήρα.  

Επόμενη στάση στης πορεία της διαστασιολόγησης, είναι προφανώς τα ασφαλιστικά V3 και V4, τα 
οποία όπως έχει δειχτεί βρίσκονται συνδεδεμένα σε διάταξη σταυρού (cross-port) μεταξύ της 
σωληνογραμμή της κατάθλιψης και της επιστροφής. Οι βαλβίδες αυτές είναι ακριβώς ίδιες με τα 
κοινά ασφαλιστικά, απλώς με τη διαφοροποίηση της συνδεσμολογίας τους μέσα στο κύκλωμα. Ενώ 
για παράδειγμα, σε ένα κλασικό ανοικτό κύκλωμα, η μια θύρα του ασφαλιστικού βρίσκεται 
συνδεδεμένη απευθείας με την κατάθλιψη της αντλίας ενώ η άλλη με τη δεξαμενή, στην περίπτωσή 
μας, επειδή το κύκλωμα είναι κλειστού τύπου, το ασφαλιστικό κατευθύνει το ρευστό στην εκάστοτε 
χαμηλής πίεσης γραμμή (ανάλογα με τη φορά περιστροφής). Από το παραπάνω γίνεται σαφές ότι τα 
ασφαλιστικά αυτά στις θέσεις αυτές, λειτουργούν μεν ως ασφαλιστική δικλείδα για την προστασία 
της αντλίας από υπερπιέσεις, αλλά παράλληλα περιορίζουν και τη μέγιστη πίεση που θα δεχτούν οι 
κινητήρες με αποτέλεσμα να λειτουργούν και ως περιοριστές ροπής. Καθίσταται προφανές οπότε, 
πως οι βαλβίδες αυτές σε περίπτωση ιδιαίτερα αυξημένης αντίστασης στους τροχούς, θα πρέπει να 
μπορούν να παρακάμψουν ολόκληρη την παροχή της αντλίας χωρίς πρόβλημα. Το πρώτο κριτήριο 
οπότε είναι να έχουν ονομαστική παροχή τουλάχιστον ίση με 𝑞𝑃,𝑛 = 352,7 𝐿/𝑚𝑖𝑛. Επειδή η παροχή 
αυτή είναι σχετικά μεγάλη, ο τύπος της βαλβίδας του ασφαλιστικού θα πρέπει να είναι ικανός να 
διαχειρίζεται τέτοιες παροχές. Αυτές οι βαλβίδες δύο βαθμίδων, λειτουργούν συνήθως με εσωτερική 
πίεση εντολής, η οποία αντισταθμίζει την πίεση του ρευστού με την επιπλέον βοήθεια ενός 
ελατηρίου χαμηλής δυσκαμψίας, το οποίο συνήθως μπορεί να προφορτιστεί, ώστε να πετύχει  την 
επιθυμητή πίεση ρύθμισης. Το γεγονός αυτό και σε αντίθεση με τα ασφαλιστικά μιας βαθμίδας, 
σημαίνει ότι η αναγκαία αύξηση της πίεσης πέρα από την πίεση ρύθμισης, για το πλήρες άνοιγμα της 
βαλβίδας είναι πολύ μικρότερη σχετικά με εκείνη της μιας βαθμίδας, κρατώντας έτσι την πίεση σε 
μικρή απόκλιση από την επιθυμητή και εξοικονομώντας ενέργεια. Στα παρακάτω διαγράμματα 
φαίνονται επίσης οι χαρακτηριστικές καμπύλες της πίεσης ρύθμισης με την μέγιστη παροχή καθώς 
και η πτώση πίεσης συναρτήσει της παροχής. 
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Σχήμα 5.3.2  Χαρακτηριστικές καμπύλες πίεσης ρύθμισης με την μέγιστη παροχή καθώς και 
πτώσης πίεσης συναρτήσει της παροχής ασφαλιστικού RM6-NG25 

Τα παραπάνω διαγράμματα δείχνουν ουσιαστικά τη σχέση της πτώσης πίεσης που υφίσταται το 
ρευστό διερχόμενο από τις διόδους της βαλβίδας υπακούοντας στην παρακάτω εξίσωση: 

 𝑄 =  𝐶𝑉√
𝛥𝑝

𝜌
 (5.10) 

όπου ο συντελεστής ροής 𝐶𝑉 ( flow coefficient) έχει βρεθεί πειραματικά από τους κατασκευαστές της 
βαλβίδας. 

Αξίζει να σημειωθεί εδώ, ότι το κριτήριο διαστασιολόγησης του ασφαλιστικού αυτού είναι να έχει 
τον κατάλληλο συντελεστή ροής ώστε η αναγκαία πτώση πίεσης που θα πρέπει να αναπτυχθεί στην 
είσοδο της βαλβίδας να μην έχει πολύ μεγάλη απόκλιση από την επιθυμητή μέγιστη πίεση 
συστήματος. Από τα δεδομένα του κατασκευαστή έχουμε πως για πίεση ρύθμισης τα 350 bar, έχει 
πτώση πίεσης περίπου ίση με 22 bar. Η πίεση που θα αναγκαστεί δηλαδή να αναπτύξει το σύστημα 
ώστε να περάσει ολόκληρη η παροχή διαμέσου ενός από τα ασφαλιστικά V4 και V5, θα είναι τα 372 
bar, η οποία είναι δεκτή από άποψη αντοχής του συστήματος. Οπότε για τον τυρβώδη συντελεστή 
απωλειών και το ισοδύναμο μήκος αγωγού διαμέτρου 1’’ (25,4 mm) ισχύει: 

 𝐶𝑡𝑟𝑏 =  𝑄√
𝜌

𝛥𝑝
= 5.83 × 10−3√

880

372 × 105
  = 2.84 × 10−5𝑚2 (5.11) 

 𝐿𝑡𝑟𝑏 =  
𝜋2𝐷5

8휆𝐶𝑡𝑟𝑏
2 =

𝜋2(25,4 × 10−3)5

8 × 0.07 × (2.84 × 10−5)2
= 231 𝑚 (5.12) 

 

Η κάθε μια από αυτές τις βαλβίδες πρέπει να είναι μεγέθους NG25 με μέγιστη παροχή λειτουργίας 
τα 𝑞𝑟𝑒𝑙,𝑚𝑎𝑥 = 380 𝐿/𝑚𝑖𝑛 και μέγιστη πίεση λειτουργίας τα 372 bar.  

Από το μονογραμμικό διάγραμμα 4.3.7 φαίνεται ότι παράλληλα στα ασφαλιστικά αυτά βρίσκονται 
συνδεδεμένες και δύο βαλβίδες αντεπιστροφής, οι οποίες εναλλάξ, καθώς η μία επιτρέπει τη ροή 
μόνο κατά τη φορά εισόδου του ρευστού αναπλήρωσης από την αντλία πλήρωσης προς τη γραμμή 
χαμηλής πίεσης, η άλλη σφραγίζει τη δίοδο από την γραμμή υψηλής πίεσης θέτοντας σε λειτουργία 
το αντίστοιχο ασφαλιστικό που αναφέρθηκε. Από αυτό γίνεται σαφές ότι οι συγκεκριμένες βαλβίδες 
πρέπει να είναι σχεδιασμένες για ονομαστική παροχή τουλάχιστον ίση με την μέγιστη παροχή της 
αντλίας πλήρωσης, διαλέγοντας επίσης εκείνη με τη μικρότερη πτώση πίεσης αλλά χωρίς απ’ την 
άλλη να γίνει υπερδιαστασιολόγηση. Έχει βρεθεί πως η μέγιστη παροχή της αντλίας πλήρωσης είναι 
𝑞𝐶𝑃 = 79,7 𝐿/𝑚𝑖𝑛 οπότε η ονομαστική τους παροχή θα πρέπει να είναι τουλάχιστον ίση με αυτή. 
Δεν γίνεται αναφορά για ανεξάρτητες τέτοιες βαλβίδες γιατί κατά κύριο λόγο οι κατασκευαστές τις 
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ενσωματώνουν στις διατάξεις τύπου cross-port παράλληλα με τα ασφαλιστικά, ενώ πολλές φορές 
υπάρχει και η επιλογή ενσωμάτωσης και στην ίδια την αντλία, αν αυτή είναι αμιγώς για χρήση 
υδροστατικής μετάδοσης σε κύκλωμα κλειστού κυκλώματος (η τελευταία επιλογή ταιριάζει ιδιαίτερα 
στην εφαρμογή μας). 

Επόμενο υδραυλικό στοιχείο είναι η βαλβίδα ανακούφισης V10, η οποία όπως έχει προηγουμένως 
ειπωθεί ελέγχεται με πίεση πιλότου και μέσω του σωληνοειδούς Sr μιας ενσωματωμένης βαλβίδας 
κατεύθυνσης 4/2. Η βαλβίδα αυτή είναι κανονικά ανοιχτή (normally open) οπότε και ανοικτή κατά τη 
διάρκεια της ανακυκλοφορίας του λαδιού σε κατάσταση αναμονής του κυκλώματος ενώ 
περιστρέφεται ο κινητήρας και η αντλία, εκτός αν ενεργοποιηθεί το πηνίο Sr με το οποίο αυτή κλείνει 
(όπως περιγράφηκε εκτενώς στη προηγούμενη ενότητα). Αρχικά επισημαίνεται πως το ασφαλιστικό 
αυτό θα πρέπει να μπορεί να διαχειρίζεται ολόκληρη την παροχή της αντλίας (στη περίπτωση που 
χρειαστεί να ενεργοποιηθεί η λειτουργία της ενώ η κυρίως αντλία βρίσκεται στη μέγιστη παροχή), 
καθώς και να μπορεί να αποφορτιστεί μέσω μιας ηλεκτρικής εντολής. Πρέπει οπότε να διαθέτει 
ενσωματωμένη μια δεύτερη βαλβίδα κατεύθυνσης, ενεργοποιούμενη με πηνίο. 

Όσον αφορά τώρα στη πίεση ρύθμισης, αυτή θα πρέπει να είναι ίση με την πίεση συστήματος, ώστε 
να λειτουργεί παράλληλα με την λειτουργία των προαναφερθέντων βαλβίδων V3, V4 και V5. 
Ρυθμίζεται οπότε στα 350 bar και πρέπει να έχει τη δυνατότητα παροχής  𝑞𝑃,𝑛 = 352,7 𝐿/𝑚𝑖𝑛 
διαμέσου της. Έτσι, επιλέγουμε μέγεθος NG25 με μέγιστη παροχή τα 500 L/min. 

 

 

Σχήμα 5.3.3  Χαρακτηριστικές καμπύλες πίεσης ρύθμισης με την μέγιστη παροχή καθώς 
ασφαλιστικού DBW-NG25 (Bosch Rexroth AG™) 

 

 

Από την παραπάνω χαρακτηριστική καμπύλη για το μέγεθος NG25, παρατηρείται ότι για την 
διέλευση ολόκληρης της παροχής της αντλίας μας διαμέσου του ασφαλιστικού, θα υπάρχει μια 
αύξηση της πίεσης κατά περίπου 25 bar, τιμή που είναι αποδεκτή για το κύκλωμα αυτό αφού 
επιπλέον βρίσκονται και τα ασφαλιστικά V4, V5 και V6 στο κύκλωμα. 

Στη συνέχεια θα αναλυθεί εκτενέστερα η βασικότερη ίσως βαλβίδα του κυκλώματος, η αναλογική 
βαλβίδα κατεύθυνσης PV2 που είναι και ο κύριος έλεγχος του γκαζιού μας. Η βαλβίδα αυτή θα 
πρέπει αρχικά να μπορεί να διαχειριστεί με όσο γίνεται καλύτερη απόδοση ολόκληρη την παροχή 
της αντλίας, να έχει δηλαδή την μικρότερη πτώση πίεσης για την παροχή των 352,7 𝐿/𝑚𝑖𝑛 και επίσης 
να παρέχει αρκετά ακριβή έλεγχο ώστε να επιτρέπει στον οδηγό να ελέγχει όπως επιθυμεί το όχημα.  
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Αρχικά, η βαλβίδα που θα χρησιμοποιηθεί δε χρειάζεται να έχει ανάδραση αφού η εφαρμογή δεν 
απαιτεί κανέναν έλεγχο (ούτε θέσης ούτε δύναμης), παρά μόνο τον συνεχή και αναλογικό έλεγχο της 
παροχής. Επίσης, για το μέγεθος της παροχής που απαιτεί η εφαρμογή αυτή, η αναλογική βαλβίδα 
θα πρέπει να είναι αναγκαστικά δύο βαθμίδων (με εσωτερικό έλεγχο πιλότου), ενεργοποιούμενη 
μέσω του αναλογικού πηνίου.  

Από τα τεχνικό φύλλο του κατασκευαστή για αυτού του τύπου τις βαλβίδες, φαίνεται πως για την 
υφιστάμενη παροχή, οι επιλογές είναι μεταξύ δύο μεγεθών. Το πρώτο μέγεθος (NG16) για Δp=10 bar 
και ονομαστικές συνθήκες λειτουργίας, έχει παροχή 180 L/min, ενώ το αμέσως επόμενο (NG25) πάλι 
για Δp=10 bar έχει παροχή τα 220 L/min. Αυξάνοντας την παροχή όμως, αυξάνει και η πτώση πίεσης 
οπότε για την μέγιστη παροχή συστήματος της εφαρμογής μας ( 352,7 𝐿/𝑚𝑖𝑛 ) θα πρέπει να 
συγκρίνουμε μεταξύ των απωλειών πίεσης (οπότε και συνολικής ισχύος) των δύο βαλβίδων στο 
σημείο αυτό καθώς και την απόκριση που θα έχει στον αναλογικό έλεγχο, αλλά και στην διαφορά 
του συνολικού βάρους μεταξύ των δύο. Έτσι, παρατίθενται παρακάτω οι χαρακτηριστικές καμπύλες 
του κατασκευαστή που αναπαριστούν τη ροή διαμέσου της βαλβίδας συναρτήσει της ποσοστιαίας 
εντολής ρεύματος για διάφορες τιμές της πτώσης πίεσης. 

 

Σχήμα 5.3.4  Χαρακτηριστικές καμπύλες ροής-ποσοστιαίας εντολής ρεύματος βαλβίδων WRZ16-
WRZ25 (Bosch Rexroth AG™) 

 

Επίσης, για να υπάρχει και ένα μέτρο σύγκρισης μεταξύ των χρόνων απόκρισης των βαλβίδων αυτών 
σε ηλεκτρική είσοδο βαθμίδας, παρουσιάζονται παρακάτω και τα αντίστοιχα διαγράμματα 
απόκρισης. Παρατηρούμε, πως η μεγαλύτερη βαλβίδα NG25 έχει αρκετά μεγαλύτερους χρόνους 
απόκρισης σχετικά με εκείνη μεγέθους NG16, πράγμα αναμενόμενο λόγω της μεγαλύτερης 
αδράνειας των κινούμενων μερών της αλλά και του μεγαλύτερου όγκου ρευστού που αναγκάζεται 
να μετατοπίσει κατά την μεταβατική λειτουργία. Επίσης, παρατηρείται μια σχετικά αργή απόκριση 
της βαλβίδας NG25 ειδικά στη μεταβολή του σήματος από 0-25% και με χρόνο αποκατάστασης για 
σχεδόν όλες τις μεταβολές σήματος της τάξεως των 300 ms, χρόνος διπλάσιος από τον αντίστοιχο της 
μικρότερης βαλβίδας NG16.  
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Σχήμα 5.3.5  Καμπύλες απόκρισης σε ηλεκτρική είσοδο βαθμίδας των βαλβίδων WRZ16-WRZ25 
(Bosch Rexroth AG™) 

 

Οι τιμές όμως της απόκρισης και του χρόνου αποκατάστασης της μεταβατικής κατάστασης των 
βαλβίδων, δεν αρκούν από μόνες τους για να αποφασιστεί ποια από τις δύο βαλβίδες είναι 
κατάλληλη για την εφαρμογή. Πρέπει επίσης να ληφθούν υπ’ όψη και οι πτώσεις πίεσης που θα 
προκύψουν κατά τις διάφορες φάσεις λειτουργίας. Πιο συγκεκριμένα, από το σχήμα 5.3.4, φαίνεται 
ότι η πτώση πίεσης στα άκρα της αναλογικής βαλβίδας είναι, όπως άλλωστε είναι αναμενόμενο, 
συνάρτηση της διερχόμενης παροχής. Για την βαλβίδα μεγέθους NG16 και για την εντολή ρεύματος 
εισόδου που αντιστοιχεί σε πλήρες άνοιγμα της βαλβίδας, παρατηρούμε ότι έως την παροχή των 250 
L/min (που αντιστοιχεί σε ταχύτητα οχήματος 134 km/h) η πτώση πίεσης στα άκρα της βαλβίδας 
φτάνει την μέγιστη τιμή των 20 bar, μια πτώση ανεκτή για το σύστημα που μελετάμε. Από το σημείο 
αυτό και μετά βέβαια, όσο αυξάνεται η παροχή, τόσο αυξάνεται και η πτώση πίεσης, πράγμα μη 
επιθυμητό.  

Η ανάγκη όμως για ροπή, μειώνεται όσο αυξάνεται η ταχύτητα του οχήματος, οπότε μειώνεται 
αντίστοιχα και η ανάγκη για υψηλή πίεση. Η πτώση πίεσης δηλαδή που αναπόφευκτα θα υπάρξει 
στα άκρα της βαλβίδας δε θα επηρεάσει την τελική απόδοση του οχήματος, αφού η μέγιστη πίεση 
συστήματος είναι απαραίτητη κατά τη διάρκεια της επιτάχυνσης από χαμηλές ταχύτητες και 
ιδιαίτερα κατά την επιτάχυνση από στάση. 
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Σχήμα 5.3.6  Διάγραμμα πτώση πίεσης συναρτήσει της παροχής της αναλογικής βαλβίδας PV2 

 

Σχήμα 5.3.7  Διάγραμμα βαθμού απόδοσης συναρτήσει της παροχής της αναλογικής βαλβίδας 
PV2 

Η υλοποίηση του ελέγχου της ισχύος οπότε από τον οδηγό, θα αποτελεί συνδυασμό της σχετικά 
αργής μεταβολής της γωνίας της πλάκας της αντλίας, με την αρκετά γρηγορότερη απόκριση της 
αναλογικής βαλβίδας PV2. Πιο συγκεκριμένα όμως, από τη στιγμή που η παροχές και των δύο 
ελέγχονται μέσω ηλεκτρικού ρεύματος στα πηνία των αναλογικών τους βαλβίδων, θα πρέπει να 
καθοριστεί ο τρόπος και η σχέση με την οποία θα ρυθμίζεται ανά πάσα στιγμή η γωνία της αντλίας 
καθώς και το άνοιγμα της αναλογικής βαλβίδας PV2. Παρακάτω παρουσιάζεται η απόκριση της 
παροχής της αντλίας για διάφορες τιμές του ρεύματος που διαρρέει το πηνίο της αναλογικής της 
βαλβίδας PV1. Όπως φαίνεται παρακάτω με κόκκινο διαγράμμιση, επιλέχθηκε η λειτουργία με 12V 
η οποία προσφέρει μεγαλύτερη ακρίβεια στον έλεγχο του ρεύματος οπότε και στη γωνία της πλάκας, 
προς τη κατεύθυνση της εμπρός κίνησης που εξετάζεται. 
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Έτσι, κατά τη λειτουργία του οχήματος η γωνία της πλάκας θα έχει κάθε φορά μια ελάχιστη τιμή για 
την οποία δε θα μειώνεται περαιτέρω, ώστε να υπάρχει η ωφέλιμη παροχή τη στιγμή που τη 
χρειαστεί ο οδηγός. 

 

 

Σχήμα 5.3.8  Διάγραμμα μεταβολής της γωνίας της πλάκας της αντλίας συναρτήσει του ρεύματος 
στη πηνίο της αναλογικής βαλβίδας PV1 

 

Για να υπολογιστούν οι διάμετροι των σωλήνων, μπορεί να τεθούν τα εξής κριτήρια. Η ταχύτητα 
εντός αυτών δε περιορίζεται μόνο στις τιμές για τις οποίες η ροή είναι στρωτή, αλλά από την άλλη δε 
πρέπει να ξεπερνάει και κάποια ανώτερη τιμή του αριθμού Re. Επίσης οι σωλήνες στα υδραυλικά 
κυκλώματα σχεδιάζονται με ένα περιθώριο ασφαλείας της τάξεως του 15% σε αύξηση πίεσης. 
Επίσης, επειδή στη συγκεκριμένη εφαρμογή ο θόρυβος που προκαλείτε από τη ροή του ρευστού δεν 
δημιουργεί πρόβλημα αφού συγκριτικά με τις υπόλοιπες πηγές (όπως η Μ.Ε.Κ.) η έντασή του δεν 
είναι ιδιαίτερα υψηλή, μπορεί να θεωρηθεί ως ανώτερο όριο μέσης ταχύτητας εντός αυτών τα 15 
m/s. Αν υποτεθεί ότι μια ρεαλιστική τιμή της απόστασης του εκάστοτε αγωγού από την αντλία έως 
τον κάθε κινητήρα είναι το 1.5m, τότε ανάλογα με τη διάμετρο των σωληνογραμμών θα υπάρχουν 
μεταβολές διαφόρων μεγεθών. Γενικά είναι καλό να γίνεται επιλογή όσο γίνεται μεγαλύτερης 
διαμέτρου αγωγών, ώστε να μειώνεται η ταχύτητα εντός αυτών και βασικότερα οι απώλειες. Από την 
άλλη όσο μεγαλύτερης διαμέτρου σωλήνες επιλεχθούν τόσο μεγαλύτερο βάρος αυτές θα έχουν και 
επιπλέον θα απαιτούν και ακόμη περισσότερο υδραυλικό ρευστό. Για την συγκεκριμένη περίπτωση 
αρκεί  η διάμετρος της 1’’ (DN25)  αφού η ταχύτητα για μέγιστη παροχή προκύπτει: 

 𝑈 =  
𝑄

𝐴
=  

4𝑄

𝜋𝐷2
=

4 ∙ 5.83 × 10−3

𝜋(25,4 × 10−3)2
= 11.66 𝑚/𝑠 (5.14) 

 

Και επίσης από το διάγραμμα Moody φαίνεται ότι βρίσκεται στην μεταβατική ροή, αφού προκύπτει 
συντελεστή τριβής λ=0,06 και ο αριθμός Reynolds της ροής είναι: 



 
 

77 
 

 𝑅𝑒 =  
𝑈𝐷

휈
=  

4𝑄

𝜋𝐷휈
=

4 ∙ 5.83 × 10−3

𝜋(25,4 × 10−3) ∗ 30 × 10−6
= 9741 (5.15) 

 

Η ταχύτητα των 11,66 m/s είναι αποδεκτή ταχύτητα, αν βέβαια το άθροισμα των απωλειών των 
αγωγών του κάθε κινητήρα στη κατάθλιψη της αντλίας είναι κάτω από το 2%. Έτσι, όσον αφορά στις 
απώλειες λόγω πτώσης πίεσης συνολικά, είναι: 

 𝛥𝑝𝑡𝑜𝑡 = 𝛥𝑝𝑚1 + 𝛥𝑝𝑚2 =
8휆𝐿𝑚1

𝜋2𝐷5
∙ 𝜌 (

𝑄

2
)

2

+
8휆𝐿𝑚2

𝜋2𝐷5
∙ 𝜌 (

𝑄

2
)

2

  (5.16) 

 => 𝛥𝑝𝑡𝑜𝑡 =  
8휆(𝐿𝑚1 + 𝐿𝑚2)

𝜋2𝐷5
∙ 𝜌

𝑄

4

2

  (5.17) 

=> 𝛥𝑝𝑡𝑜𝑡 = 3 × 105𝑃𝑎 

Οπότε η ισοδύναμη ισχύς απωλειών είναι: 

 𝑊𝑃,𝑡𝑜𝑡 = 3 × 105 × 5.83 × 10−3 = 1.749 𝑘𝑊 (5.18) 

Που αντιστοιχεί στο 0,70% της ισχύoς εισόδου. 

 

 

ΣΗΜΕΙΩΣΗ 

Όσον αφορά στο υδραυλικό υγρό που αποφασίστηκε να χρησιμοποιηθεί σύμφωνα με τα τεχνικά 
χαρακτηριστικά όλων των παραπάνω επιμέρους στοιχείων του κυκλώματος, αυτό είναι κλάσης ISO-
VG 46 (δηλαδή 46 cSt στους 40oC), με ονομαστική θερμοκρασία λειτουργίας τους 60oC, σύμφωνα με 
το ISO 12922. Επιλέχθηκε αυτός ο τύπος υδραυλικού υγρού χάρη στο υψηλό σημείο έναυσης, 
στοιχείο απαραίτητο για την συγκεκριμένη εφαρμογή. Επίσης, πληροί τα κριτήρια ψυχρής εκκίνησης 
της αντλίας χωρίς να δημιουργεί πρόβλημα λίπανσης και είναι παραπάνω από κατάλληλο για τα 
παρελκόμενα του κυκλώματος. 

 

 

5.4  Απώλειες του υδραυλικού κυκλώματος και βαθμός απόδοσης 

Γνωρίζοντας τα σημεία λειτουργίας του συστήματος, μπορεί να υπολογιστεί ο συνολικός βαθμός 
απόδοσης, που προκύπτει από το γινόμενο των βαθμών απόδοσης των επιμέρους στοιχείων, όπως 
η αντλία, οι κινητήρες, οι αγωγοί, οι βαλβίδες, αλλά και το από το κύκλωμα ψύξης που προσθέσαμε. 
Πιο συγκεκριμένα, οι βαθμοί αυτοί θα υπολογιστούν στο δυσμενέστερο σημείο λειτουργίας, το οποίο 
θα είναι εκείνο στο οποίο εμφανίζονται οι μεγαλύτερες πιέσεις και παροχές ταυτόχρονα. Όπως έχει 
ήδη αναφερθεί, κατά την εκκίνηση του οχήματος από στάση εμφανίζεται η μεγαλύτερη πίεση 
συστήματος αφού υπάρχει η απαίτηση για μέγιστη ροπή, ενώ η μέγιστη  παροχή εμφανίζεται 
προφανώς στο σημείο όπου απαιτείται η μέγιστη ταχύτητα του οχήματος οπότε και των τροχών. 
Μπορούν να διαχωριστούν γενικά δύο ξεχωριστές περιπτώσεις, ώστε να προκύψει το εύρος μέσα 
στο οποίο θα κυμαίνεται ο βαθμός απόδοσης του συστήματος. 

Για τον μέγιστο βαθμό απόδοσης 휂𝑠𝑦𝑠,𝑡𝑜𝑡 , ισχύει πως αυτός εμφανίζεται κατά την εκκίνηση του 

οχήματος από στάση, αφού σε εκείνη τη στιγμή η παροχή είναι μηδενική και ξεκινάει να αυξάνεται 
σταδιακά οπότε η παροχή διαμέσου της αναλογικής βαλβίδας είναι αρκετά μικρή ώστε η πτώση 
πίεσης να είναι αμελητέα. Από την άλλη πλευρά όμως, ο ογκομετρικός βαθμός απόδοσης των 
υδραυλικών κινητήρων για χαμηλές ταχύτητες περιστροφής είναι ο μικρότερος (βλ. σχήμα 5.3.1), 
οπότε συμψηφίζοντας αυτά τα δύο, μπορεί να ελεγχθεί ποιο από τα δύο υπερτερεί. Παρατηρείται 
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ότι η μεταβολή του βαθμού απόδοσης των κινητήρων είναι μικρότερη από την ανάλογη της βαλβίδα 
PV2, οπότε επιβεβαιώνεται η αρχική υπόθεση. Άρα ο συνολικός βαθμός απόδοσης κοντά στο σημείο 
λειτουργίας κατά την εκκίνηση από στάση, είναι: 

  휂𝑠𝑦𝑠,𝑡𝑜𝑡 =  휂𝑝,𝑡𝑜𝑡 휂𝑝𝑖𝑝𝑒𝑠,𝑡𝑜𝑡 휂𝑃𝑉2 휂𝑚,𝑡𝑜𝑡  휂𝐹𝐿 (5.19) 
 

Όπου ο βαθμός απόδοσης  휂𝐹𝐿 προστέθηκε για να αναπαραστήσει την παροχή που αφαιρείται προς 
ψύξη από την βαλβίδα έκπλυσης (flushing valve) όπου είναι ίση με: 

 𝑞𝐹𝐿 =
𝐷𝐹𝐿𝑁𝑝,𝑛

1000
=

10 ∙ 2850

1000
= 28.5 𝐿/𝑚𝑖𝑛 (5.20) 

 

Δηλαδή αφαιρείται από το κύκλωμα παροχή ίση με  𝑞𝐹𝐿 = 28.5 𝐿/𝑚𝑖𝑛 για τις ανάγκες της έκπλυσης.  

 

Ενώ για μεγάλες παροχές και αρκετά μεγάλη πτώση πίεσης στη βαλβίδα PV2 καθώς και μικρή αύξηση 
του βαθμού απόδοσης των κινητήρων απο 0,95 σε 0,97, αλλά μείωση των απωλειών στους αγωγούς 
από  0,995 σε  0,982, ο μικρότερος  βαθμός απόδοσης προκύπτει: 

  휂𝑠𝑦𝑠,𝑡𝑜𝑡 =  0,82 ∙  0,982 ∙ 0,86 ∙  0,90 ∙  0,92 = 0,58 ή 58% (5.21) 

 

Ο τελευταίος, μπορεί να φαίνεται αρκετά χαμηλός βαθμός απόδοσης, αλλά επειδή εμφανίζεται  μόνο 
για ταχύτητες πάνω από περίπου 160 km/h στις οποίες δεν χρειαζόμαστε υψηλή ροπή, ουσιαστικά 
δεν επιδρά στην απόδοσης του οχήματος. 

 

 

 

5.5  Προσομοίωση της δυναμικής του κυκλώματος υδροστατικής μετάδοσης  

Επόμενο βήμα της διαδικασίας τη ανάπτυξης ενός λειτουργικού υδραυλικού κυκλώματος, είναι η 
προσομοίωση της δυναμικής ολόκληρου του κυκλώματος ώστε να αξιολογηθεί η απόκριση που έχει 
το σύστημα στις διάφορες εισόδους καθώς επίσης και να εκτιμηθεί η ευστάθειά του . Προς αυτή τη 
κατεύθυνση, αναπτύχθηκε εδώ ένα μοντέλο σε περιβάλλον Matlab/Simulink, το οποίο περιλαμβάνει 
τα βασικά στοιχεία του κυκλώματος που επηρεάζουν κυρίως τη δυναμική του συμπεριφορά, όπως ο 
κινητήρας Μ.Ε.Κ., η κύρια και αντλία πλήρωσης, οι δύο κινητήρες, οι ασφαλιστικές βαλβίδες, οι 
αντεπίστροφες βαλβίδες του κυκλώματος της αντλίας πλήρωσης και οι κύριες σωληνώσεις του 
κλειστού κυκλώματος. Παρακάτω φαίνεται το δομικό διάγραμμα που αναπτύχθηκε στο Simulink: 
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Σχήμα 5.5.1  Μοντέλο Simulink υδροστατικής μετάδοσης με ελεύθερο διαφορικό 
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Δυναμική απόκριση σε είσοδο βαθμίδας 

Το δομικό διάγραμμα που φαίνεται παραπάνω, έχει ως σκοπό να προσομοιώσει την επιτάχυνση του 
οχήματος στην ευθεία, σε οδόστρωμα με συνθήκες αρκετά καλής πρόσφυσης (π.χ. στεγνή 
άσφαλτος), οπότε οι αντιδράσεις ροπής από τους δύο τροχούς που λειτουργούν ως φορτίο για τους 
υδραυλικούς κινητήρες θα είναι, εκτός από πολύ μικρές αποκλίσεις, ίσες. Για να αξιολογήσουμε 
οπότε την δυναμική συμπεριφορά του συστήματός μας, επιβάλουμε μια είσοδο βαθμίδας στην 
αναλογική βαλβίδα που ελέγχει την γωνία της κύριας αντλίας μας ώστε να αρχίσει να αυξάνεται η 
παροχή του συστήματός μας και κατ’ επέκταση και η πίεση, η οποία θα επιταχύνει το όχημα. 
Σημειώνουμε εδώ, πως η δυναμική μεταβολής της πλάκας της αντλίας, έχει ένα ελάχιστο όριο στην 
ταχύτητα με την οποία μπορεί η γωνία της να μεταβληθεί, πράγμα το οποία λαμβάνεται υπ’ όψη στη 
προσομοίωση. 

Παρακάτω βλέπουμε την απόκριση της πίεσης στην κατάθλιψη της αντλίας, η οποία όπως θα δούμε, 
θα είναι σχήματος όμοιου με τις ροπές που ασκούν οι δύο κινητήρες στους τροχούς, αφού όπως 
γνωρίζουμε η ροπή είναι ανάλογη της διαφοράς πίεσης στα άκρα του κινητήρα. Οι ροπές του 
αριστερού και του δεξί τροχού, φαίνονται αντίστοιχα στο επόμενο σχήμα. 

 

 

 

 

Σχήμα 5.5.2  Απόκριση της πίεσης στην κατάθλιψη της αντλίας σε είσοδο βαθμίδας 
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Σχήμα 5.5.3  Απόκριση ροπών στους τροχούς σε είσοδο βαθμίδας 

 

 

Απόκριση ροπών και ταχυτήτων περιστροφής των τροχών κατά την μείωση της κάθετης δύναμης 
στον έναν εξ’ αυτών 

Η εν λόγω προσομοίωση, γίνεται για να διερευνηθεί αν λειτουργία του υδραυλικού διαφορικού είναι 
η αναμενόμενη, σε καταστάσεις όπου μπορεί εύκολα να γίνει αντιληπτή. Πιο συγκεκριμένα, η μελέτη 
αυτή καλείται να προσομοιώσει την περίπτωση όπου το όχημα διέρχεται με υψηλή ταχύτητα από 
μία στροφή, με αποτέλεσμα να αυξηθεί γρήγορα και σε σχετικά μεγάλα επίπεδα η εγκάρσια (ή 
αλλιώς κεντρομόλος επιτάχυνση), εμφανίζοντας την επίσης εγκάρσια μεταφορά βάρους στο όχημα 
και τελικά μειώνοντας δραστικά την κάθετη δύναμη των εσωτερικών τροχών. Αυτό έχει ως επόμενο 
το ελαστικό να μην μπορεί να αναπτύξει αρκετή διαμήκη δύναμη με το οδόστρωμα, με αποτέλεσμα 
να αρχίσει να χάνει πρόσφυση υπό την επιβολή της κινητήριας ροπής των κινητήρων. Σε αντίθεση, ο 
εξωτερικός τροχός επωφελείται από την εγκάρσια μεταφορά βάρους αφού αυξάνεται η κάθετη 
δύναμη που ασκείται σε αυτόν, οπότε έχει και μεγαλύτερη δυνατότητα διαχείρισης κινητήριας 
ροπής, πριν αρχίσει να ολισθαίνει. Στη περίπτωση αυτή θεωρείται πως το όχημα στρίβει δεξιά, οπότε 
ο αναμένεται ο δεξιός τροχός να χάσει πρόσφυση πρώτος και να αρχίσει να περιστρέφεται με 
μεγαλύτερη ταχύτητα περιστροφής απ’ ότι ο αριστερός, όσο διαρκεί η στροφή. 

Όσον αφορά τώρα στις ροπές, για ένα ελεύθερο διαφορικό όπως είναι αυτό που υλοποιήθηκε 
υδραυλικά, αναμένεται καταρχάς οι ροπές και των δύο να είναι ίδιες και επίσης να έχουν μέτρο ίσο 
με αυτή της μικρότερης εκ των δύο. Αυτό οφείλεται στη λειτουργία του διαφορικού για την οποία 
έγινε αναφορά στην αρχή του κεφαλαίου. Παρακάτω φαίνεται το διάγραμμα των ροπών και των 
ταχυτήτων των δύο τροχών αντίστοιχα.  
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Σχήμα 5.5.4  Απόκριση ροπών και ταχυτήτων κατά την εγκάρσια μεταφορά βάρους 

 

Απόκριση ροπών και ταχυτήτων περιστροφής των τροχών κατά την διέλευση σε τροχιά με 
αλλεπάλληλες στροφές 

Ο στόχος της συγκεκριμένης προσομοίωσης, είναι να αποδείξει ότι η λειτουργία του ελεύθερου 
διαφορικού σε συνθήκες όπου δε υπάρχει διαφορά πρόσφυσης μεταξύ των δύο τροχών αλλά το 
όχημα διέρχεται από καμπύλες τροχιές, επιτρέπει την κατάλληλη διαφοροποίηση των ταχυτήτων 
περιστροφής των πρώτων, λόγω της διαφορετικής ακτίνας καμπυλότητας που ακολουθούν οι δύο 
τροχοί. Το τελευταίο οφείλεται στη διαφορά του μήκους τόξου που διανύει ο κάθε τροχός και το 
οποίο είναι άμεσα εξαρτώμενο από τα γεωμετρικά χαρακτηριστικά του οχήματος (μετατρόχιο, 
μεταξόνιο). 
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Η προσομοίωση αποτελεί ένα παράδειγμα, το οποίο περιλαμβάνει την επιτάχυνση του οχήματος 
κατά τη διέλευση αρχικά από μια αριστερή και στη συνέχεια από μια δεξιά στροφή. Αντίστοιχα οπότε, 
φαίνεται να αυξάνεται η ταχύτητα περιστροφής του δεξί τροχού, φτάνοντας μια μέγιστη τιμή στην 
κορυφή της στροφής, ενώ αντίστοιχα αντίθετη είναι η μεταβολή του αριστερού τροχού. Κατά τη 
διέλευση από την δεξιά στροφή, οι παραπάνω μεταβολές αντιστρέφονται, ανάλογα. Οι ταχύτητες 
περιστροφής των δύο τροχών φαίνονται στο παρακάτω διάγραμμα. 

 

 

Σχήμα 5.5.4  Απόκριση ταχυτήτων και ροπών κατά την διέλευση από καμπύλες τροχιές 
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5.6 Κύκλωμα υδροστατικής μετάδοσης κίνησης με διαφορικό περιορισμένης ολίσθησης  

Όπως έχει ήδη αναφερθεί περιληπτικά, το ελεύθερο διαφορικό είναι απολύτως επαρκές και 
αναγκαίο για ένα όχημα πόλης ή γενικότερα για καθημερινή χρήση, κατά την οποία η απαίτηση για 
υψηλές επιδόσεις δεν βρίσκεται σε προτεραιότητα. Σε αντίθεση, ένα τέτοιο όχημα έχει ως βασικό 
στόχο την άνεση των επιβατών, την ασφάλεια, την ελάχιστη δυνατή κατανάλωση και φθορά των 
ελαστικών, καθώς και τη μεγαλύτερη αξιοπιστία των μηχανικών του μερών, οπότε και λιγότερη 
συντήρηση αυτών. 

Από την άλλη, αν υπάρξει ανάγκη για προσανατολισμό ενός οχήματος προς την κατεύθυνση 
υψηλότερων επιδόσεων για χρήση περισσότερο αγωνιστικής, θα πρέπει να παραληφθούν τα 
περισσότερα από τα παραπάνω στοιχεία και επίσης να τροποποιηθεί καταλλήλως το όχημα. Ένα από 
τα βασικότερα στοιχεία που πρέπει οπωσδήποτε να προστεθεί στο όχημα, είναι το λεγόμενο 
‘’διαφορικό περιορισμένης ολίσθησης’’ (Limited Slip Differential), το οποίο αναπτύχθηκε ώστε να 
προσφέρει την απαραίτητη κινητήρια ροπή στους τροχούς σε ιδιαίτερα απαιτητικές συνθήκες. Πιο 
συγκεκριμένα, όταν ένα όχημα καλείται να διέλθει από μια καμπύλη τροχιά με ταχύτητα πλησίον της  
μέγιστης δυνατής για την εκάστοτε ακτίνα καμπυλότητας πριν αρχίσει το όχημα να πλαγιολισθαίνει, 
είναι γεγονός πως λόγω τη μεγάλης εγκάρσιας μεταφοράς βάρους, η κάθετη δύναμη του/των 
εσωτερικού/ων τροχού/ων, μειώνεται σε αρκετά μεγάλο βαθμό. Το γεγονός αυτό έχει ως 
αποτέλεσμα το ελαστικό να μην μπορεί να αναπτύξει αρκετά μεγάλη διαμήκη δύναμη τριβής με το 
οδόστρωμα και να αρχίσει να ολισθαίνει, σε συνθήκες υψηλής γωνιακής ταχύτητας και χαμηλής 
ροπής για δεδομένη ισχύ του κινητήρα. Σύμφωνα με τη λειτουργία του ανοιχτού διαφορικού δηλαδή, 
στον εξωτερικό τροχό ο οποίος έχει τη δυνατότητα παραγωγής αρκετά μεγάλης διαμήκους δύναμης 
αφού έχει αυξηθεί η κάθετη δύναμη λόγω της εγκάρσιας μεταφοράς βάρους, τελικά αναπτύσσεται 
ροπή ίση με εκείνη του εσωτερικού, η οποία δεν είναι αρκετή να προωθήσει ικανοποιητικά το όχημα. 

Αυτό το πρόβλημα, αλλά και γενικότερα στην περίπτωση όπου ένας τροχός χάσει πρόσφυση, 
καλείται να βελτιώσει το διαφορικό περιορισμένης ολίσθησης. Η λειτουργία του τελευταίου 
βασίζεται στη διαμοιρασμό της ροπής όχι σε ίσα μέρη όπως στο ελεύθερο διαφορικό, αλλά τη 
μεταφορά μεγαλύτερης ροπής στον τροχό εκείνο ο οποίος έχει την μεγαλύτερη πρόσφυση. Έχουν 
αναπτυχθεί διάφορες τεχνολογίες διαφορικών περιορισμένης ολίσθησης, όπως το μηχανικό 
Torsen™, το διαφορικό με τεχνολογίες ιξώδους τριβής, τα ηλεκτρονικά ελεγχόμενα και διάφορα 
άλλα.  

Για την υλοποίηση ενός υδραυλικού διαφορικού περιορισμένης ολίσθησης υπάρχουν διάφοροι 
τρόποι, αφού ο έλεγχος της υδραυλικής ισχύος γίνεται αρκετά εύκολά με την προσθήκη κατάλληλων 
βαλβίδων σε συγκεκριμένες θέσεις του κυκλώματος. Στο κεφάλαιο αυτό, δε θα γίνει εκτενής ανάλυση 
των τρόπων αυτών αλλά θα αναφερθεί η λειτουργία ενός συγκεκριμένου υδραυλικού στοιχείου, της 
βαλβίδας διαμοιρασμού της ροής (flow divider), η οποία υλοποιεί ουσιαστικά το διαφορικό 
περιορισμένης ολίσθησης σε υδραυλικά κυκλώματα. 

Η βαλβίδα αυτή επιτρέπει την μεταφορά μεγαλύτερης ροπής στον τροχό ο οποίος έχει την 
μεγαλύτερη πρόσφυση αυξάνοντας ουσιαστικά την πίεση στην είσοδο την αντίστοιχης 
σωληνογραμμής, ενώ αποτρέπει την ανεξέλεγκτη αύξηση των στροφών του τροχού του οποίου 
μειώθηκε η πρόσφυση. Παρακάτω φαίνεται το δομικό διάγραμμα που αναπτύχθηκε στο Simulink για 
υδροστατική μετάδοση κίνησης με διαφορικό περιορισμένης ολίσθησης, με τη χρήση βαλβίδας 
διαμοιρασμού της ροής, καθώς επίσης και τα διαγράμματα ταχυτήτων περιστροφής και ροπών του 
κάθε τροχού συναρτήσει του χρόνου.  
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Σχήμα 5.6.1  Απόκριση ταχυτήτων και ροπών κατά την εγκάρσια μεταφορά βάρους 
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Σχήμα 5.6.2  Μοντέλο Simulink υδροστατικής μετάδοσης με διαφορικό περιορισμένης ολίσθησης 
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6. ΠΕΙΡΑΜΑΤΙΚΗ ΔΙΑΤΑΞΗ 

 

6.1  Κίνητρο και σκοπός  

Αναλογίζοντας κανείς το βαθμό που θα πρέπει να αναπτυχθεί, να υπολογιστεί και να σχεδιαστεί ένα 
σύστημα σαν αυτό που πραγματεύεται η παρούσα διπλωματική εργασία, ώστε τελικά να 
κατασκευαστεί, εκπληρώνοντας ικανοποιητικά τους αρχικούς στόχους, γίνεται αντιληπτό πως θα 
πρέπει κατά τη διαδικασία της ανάπτυξης να υπάρχει η δυνατότητα ελέγχου και δοκιμών των 
διαφόρων συστημάτων και υδραυλικών κυκλωμάτων. Θα πρέπει δηλαδή περισσότερο ποιοτικά 
παρά ποσοτικά, να μπορούν να παρθούν τα απαραίτητα πειραματικά αποτελέσματα που να 
καταρρίπτουν ή να επιβεβαιώνουν την εκάστοτε ιδέα/αρχή λειτουργίας που αναπτύχθηκε.  

 Το γεγονός επίσης, ότι δε έχει γίνει κάποια συντονισμένη προσπάθεια προς την κατεύθυνση της 
έρευνας της συγκεκριμένης εφαρμογής των υδροστατικών μεταδόσεων, καθιστά το ρόλο της 
πειραματικής διάταξης ακόμα πιο σημαντικό, αφού θα αποτελέσει ουσιαστικά μέσο για τη 
διαδικασία ανάπτυξης των εν λόγω υδραυλικών λειτουργιών και κυκλωμάτων, έχοντας στη κατοχή 
μας αποτελέσματα από ένα πραγματικό σύστημα εν λειτουργία. Προφανώς, θα έχει προηγηθεί κάθε 
φορά η ανάλογη προσομοίωση του συστήματος με τη χρήση των κατάλληλων λογισμικών, αλλά η 
διαφάνεια και η απολυτότητα που προσφέρουν αποτελέσματα μιας διάταξης που λειτουργεί άμεσα 
με την φυσικό μας κόσμο, είναι αν μη τι άλλο, ανεκτίμητα. 

Από την άλλη, το γεγονός ότι τα πλαίσια μιας διπλωματικής εργασίας είναι πεπερασμένα καθώς και 
οι διαθέσιμοι πόροι που μπορούν να διατεθούν είναι λιγοστοί, θέτει ένα φρένο ουσιαστικά στη 
δυνατότητα που έχει να πραγματοποιηθεί μια πειραματική διάταξη.  

Το κίνητρο όμως της εκκίνησης μιας τέτοιας διαδικασίας για την παρούσα διπλωματική εργασία 
οφείλεται ουσιαστικά, αφενός μεν στον ενθουσιασμό του αποτελέσματος ενός τέτοιου εγχειρήματος 
και της λειτουργίας μιας πραγματικής διάταξης και αφετέρου, στην διαθεσιμότητα των βασικότερων 
στοιχείων του υδραυλικού κυκλώματος από το Εργαστήριο Στοιχείων Μηχανών Ε.Μ.Π. Το γεγονός 
αυτό έδωσε ώθηση για το σχεδιασμό μιας αρχικής πειραματικής διάταξης, συμπεριλαμβάνοντας τα 
βασικότερα στοιχεία της υδροστατικής μετάδοσης και δίνοντας τη δυνατότητα της υλοποίησής της 
έως έναν αρκετά ικανοποιητικό βαθμό. 

 

6.2  Περιγραφή και σχεδιασμός διάταξης (cad) 

Η πειραματική διάταξη που αναπτύχθηκε περιλαμβάνει τα ακόλουθα στοιχεία/υποσυστήματα: 

 Κινητήρα εσωτερικής καύσης (ICE) 

 Ηλεκτρικό κύκλωμα Μ.Ε.Κ. 

 Αντλίας θετικής μετατόπισης αξονικών εμβόλων 

 Βάση σύνδεσης αντλίας-κινητήρα 

 Δεξαμενή υδραυλικού υγρού 160 L 

 Βαλβίδα ανακούφισης με ενσωματωμένη βαλβίδα αποφόρτισης 4/2 

 Φίλτρο κατάθλιψης  

 Συσσωρευτή υδραυλικής ισχύος 

 2 υδραυλικούς κινητήρες ακτινικών εμβόλων σταθερής παροχής 

 Τροχήλατη μεταλλική βάση 
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Σχήμα 6.2.1  Μοντέλο CAD πειραματικής διάταξης 
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Η διάταξη σχεδιάστηκε στο λογισμικό Siemens NX™, καθώς τα τρισδιάστατα μοντέλα της αντλίας και 
κάποιων βαλβίδων λήφθηκαν από τις βιβλιοθήκες των εκάστοτε κατασκευαστών. Τα υπόλοιπα 
μετρήθηκαν και σχεδιάστηκαν στο εργαστήριο με τις απαραίτητες ανοχές – ακρίβειες που απαιτούσε 
η κατασκευή.  

 

6.3  Σχεδιασμός υδραυλικού κυκλώματος 

Το υδραυλικό κύκλωμα της πειραματικής διάταξης, αποτελείται γενικά από έναν κινητήρα 
εσωτερικής καύσης (Μ.Ε.Κ.), δύο αντλίες, δύο υδραυλικούς κινητήρες, τη δεξαμενή υδραυλικού 
υγρού, ένα ασφαλιστικό, ένα φίλτρο κατάθλιψης, έναν εναλλάκτη θερμότητας με νερό, έναν 
συσσωρευτή υδραυλικής ισχύος και μία αναλογική βαλβίδα κατεύθυνσης.  

Αρχικά, πρέπει να αναφερθεί η πρωτεύουσα πηγή ισχύος της διάταξης, η οποία δεν είναι άλλη από 
έναν τετρακύλινδρο κινητήρα εσωτερικής καύσης 400cc (κινητήρας μοτοσικλέτας Honda CBR400RR), 
με δυνατότητα μέγιστης απόδοσης ισχύος 40 kW. Επειδή, όμως ο κινητήρας αυτός έχει 
ενσωματωμένο σειριακό κιβώτιο ταχυτήτων 6 σχέσεων, καθώς και τη δυνατότητα αλλαγής της 
τελικής σχέσης μετάδοσης, μπορεί πολύ εύκολα να ταιριάξει με τις ονομαστικές στροφές της αντλίας. 
Αυτό πραγματοποιείται, μεταβάλλοντας τη σχέση μεταξύ του αριθμού του κινητήριου και του 
κινούμενου οδοντωτού τροχού, αφού η τελική μετάδοση έγινε με αλυσίδα, επιλέγοντας την 
κατάλληλη σχέση μετάδοσης στο κιβώτιο ταχυτήτων και τέλος ρυθμίζοντας την ταχύτητα 
περιστροφής του κινητήρα από τον στραγγαλιστή (πεταλούδα). 

Η κυρίως αντλία, είναι μια εμβολοφόρος αντλία αξονικών εμβόλων μεταβλητής παροχής (τύπου 
swash plate) της εταιρίας Bosch Rexroth AG™ με κωδικό A10VSO28DR/30R, με κυβισμό 28 cc και 
δυνατότητα μεταβολής της γωνίας της πλάκας, οπότε και της παροχής. Συνδεδεμένη ομοαξονικά με 
αυτή είναι μία δεύτερη μικρότερης παροχής αντλία, η οποία λειτουργεί για την ψύξη του λαδιού 
μέσω της ανακυκλοφορίας διαμέσου του εναλλάκτη θερμότητας και στη συνέχεια την επιστροφή στη 
δεξαμενή χωρίς να επιτελεί κάποιο έργο. Αυτό συμβαίνει για να μπορεί ουσιαστικά το κυρίως 
κύκλωμα να λειτουργεί χωρίς τις πτώσεις πίεσης που λαμβάνουν μέρος στον εναλλάκτη, αφήνοντάς 
το ανεπηρέαστο από αυτές. Ουσιαστικά δηλαδή, υπάρχουν δύο ανεξάρτητα κυκλώματα πάνω στην 
ίδια κατασκευή.  

Επόμενο στοιχείο, είναι το κύριο ασφαλιστικό της εμβολοφόρου αντλίας, το οποίο λειτουργεί με 
εσωτερική πίεση πιλότου και έχει ενσωματωμένη βαλβίδα κατεύθυνσης 4/2 με πηνίο, η οποία 
επιτελεί τη λειτουργία της αποφόρτισης, όταν δοθεί η ηλεκτρική εντολή. Είναι συνδεδεμένη στην 
κατάθλιψη την κεντρικής μας αντλίας και είναι μια βαλβίδα κανονικά ανοικτή και αυτό για τον 
ευνόητο λόγο, ο οποίος είναι η εξασφάλιση αποφόρτισης της πίεσης κατάθλιψης και επιστροφή του 
υγρού στη δεξαμενή, όταν δεν διαρρέει ηλεκτρικό σήμα το πηνίο. Η βαλβίδα αυτή είναι πάλι της 
εταιρίας Bosch Rexroth AG™ και έχει κωδικό DBW10B2-42/315 και μέγεθος NG10. Αξίζει να 
σημειωθεί εδώ πως το κύκλωμα αυτό επειδή είναι ανοιχτού τύπου, δεν είναι απαραίτητη η 
χρησιμοποίηση ασφαλιστικών τύπου cross-port, αφού τη λειτουργία αυτών επιτελεί το μοναδικό 
κεντρικό ασφαλιστικό. Πιο συγκεκριμένα, αφού το κύκλωμα είναι ανοιχτού τύπου και η δεξαμενή 
είναι πολύ μεγάλης χωρητικότητας σχετικά με εκείνη που θα τοποθετούνταν σε ένα αντίστοιχων 
διαστάσεων κλειστό κύκλωμα, υπάρχει αρκετό λάδι στη δεξαμενή σχετικά με τη παροχή της κύριας 
αντλίας, που να αρκεί κάθε στιγμή για τις ανάγκες αναρρόφησης. Υπενθυμίζεται, ότι στα κλειστά 
κυκλώματα η επιστροφή των ασφαλιστικών σε διάταξη σταυρού γίνεται απευθείας στη γραμμή της 
αναρρόφησης της κύριας αντλίας ενώ η αντλία πλήρωσης αναπληρώνει μια πολύ μικρή παροχή 
σχετικά με την παροχή της πρώτης. 

Όσο για την αναλογική βαλβίδα ελέγχου της κατεύθυνσης, επιλέχθηκε μια μεγέθους NG10 με 
μεταβαλλόμενη πηνία ανάλογα με το ρεύμα εισόδου. Έχει κωδικό 4ARA10W60 και θα είναι 
υπεύθυνη για την ρύθμιση της ταχύτητας των κινητήρων. Οι δύο κινητήρες, είναι σταθερής παροχής 
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ακτινικών εμβόλων διπλής κατεύθυνσης, οι οποίοι έχουν όγκο εμβολισμού τα 11 cc και μέγιστη 
ταχύτητα περιστροφής τις 3000 rpm. Παρακάτω φαίνεται το μονογραμμικό διάγραμμα της 
εγκατάστασης. 

 

Σχήμα 6.3.1 Μονογραμμικό διάγραμμα πειραματικής διάταξης 
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Επίσης πρέπει να αναφέρουμε και τα απαραίτητα μετρητικά όργανα που θα χρειαστεί να 
τοποθετηθούν σε συγκεκριμένες θέσεις του κυκλώματος της διάταξης. Ιδανικά, κάθε κινητήρας θα 
πρέπει να έχει από έναν αισθητήρα γωνιακής ταχύτητας, έναν αισθητήρα μέτρησης της ροπής στην 
άτρακτο και ιδανικά έναν αισθητήρα πίεσης στην είσοδό του ώστε να μπορεί να ελεγχθεί η πίεση 
ανάλογα με το φορτίο. Επίσης, έναν αισθητήρα στροφών θα πρέπει να έχει οπωσδήποτε και το 
συναρμολόγημα κινητήρα – αντλίας, αφού οι στροφές του κινητήρα θα πρέπει να ελέγχονται μέσω 
ελεγκτή ο οποίος θα διατηρεί τις στροφές λειτουργίας όσο περισσότερο γίνεται, κοντά στο επιθυμητό 
σημείο με την μέγιστη ροπή. 

 

6.4  Κατασκευή 

Η κατασκευή της πειραματικής διάταξης, μπορεί να χωριστεί στα εξής τμήματα: την μεταλλική 
κατασκευή πάνω στην οποία θα εδράζονται όλα τα επιμέρους εξαρτήματα, τη βάση στήριξης της 
αντλίας στον κινητήρα, τις βάσεις έδρασης του κινητήρα στη μεταλλική κατασκευή, τις βάσεις 
έδρασης των δύο κινητήρων και τέλος όλες οι απαραίτητες συνδεσμολογίες του υδραυλικού 
κυκλώματος συμπεριλαμβανομένου και μερικών υδραυλικών τάκων.  

Παρακάτω παρουσιάζονται μερικές φωτογραφίες από την κατασκευή της διάταξης στα διάφορα 
στάδια και τελικά το πλήρες συναρμολόγημα. Αρχικά φαίνεται η μεταλλική βάση με τις εδράσεις για 
τη στήριξη του κινητήρα καθώς και την δεξαμενή του υδραυλικού υγρού : 

 

 

Σχήμα 6.4.1 Φωτογραφία συναρμολογήματος μεταλλικής βάσης και δεξαμενής 
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Σχήμα 6.4.2  Φωτογραφίες ολοκληρωμένης πειραματικής διάταξης  
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6.5  Αποτελέσματα 

Σκοπός της κατασκευής της πειραματικής διάταξης του θέματος της παρούσας διπλωματικής 
εργασίας, ήταν αφενός μεν η εξοικείωση με την υδραυλικά στοιχεία, τη συνδεσμολογία τους και την 
λειτουργία τους και αφετέρου, η ποιοτική επιβεβαίωση και επαλήθευση της λειτουργίας του κύριου 
υδραυλικού συστήματος που παρουσιάσαμε, το οποίο περιλαμβάνει την υλοποίηση ενός ελεύθερου 
(ανοικτού) διαφορικού.  

Πιο συγκεκριμένα, το υδραυλικό κύκλωμα της πειραματικής διάταξης, μέσω της στραγγαλιστικής 
βαλβίδας στην γραμμή επιστροφής κάθε κινητήρα, μπορεί να επιβάλει τεχνητό φορτίο διαφορετικό 
σε κάθε τροχό, ώστε να προσομοιάζει την διαφορετική πρόσφυση που ασκείται στους τροχούς από 
το οδόστρωμα σε κανονικές συνθήκες λειτουργίας. Με αυτόν τον τρόπο, παρατηρήσαμε πως κατά 
την λειτουργία της διάταξης με το ελάχιστο και ίδιο φορτίο στους δύο κινητήρες, εκείνοι 
περιστρέφονταν με σχεδόν ίσες ταχύτητες περιστροφής (σχεδόν ίσες λόγω των άνισων τοπικών και 
γραμμικών απωλειών μεταξύ των γραμμών εισόδου των δύο κινητήρων), στοιχείο που δείχνει πως η 
παροχή προς τον κάθε κινητήρα είναι ίση.  

Σε δεύτερη φάση, αρχίσαμε να κλείνουμε (στραγγαλίζουμε) την ροή στην έξοδο του ενός κινητήρα, 
αφήνοντας ανοιχτή και αμετάβλητη του άλλου και διατηρώντας όλα τα άλλα μεγέθη λειτουργίας 
σταθερά. Παρατηρήσαμε πως η ταχύτητα περιστροφής του πρώτου άρχισε να μειώνεται ενώ 
αντίστοιχα και ανάλογα, αυξανόντουσαν οι στροφές του δεύτερου κινητήρα. Όσο για τις ροπές, 
εμπειρικά διαπιστώσαμε πως βρίσκονται σε αρκετά όμοιες τιμές, γεγονός που επιβεβαιώνει με λίγα 
λόγια την λειτουργία ενός ελεύθερου διαφορικού. 

Στο μονογραμμικό υδραυλικό διάγραμμα της διάταξης του σχήματος 6.3.1, φαίνονται επίσης δύο 
βαλβίδες κατεύθυνσης 4/2 μία σε κάθε κινητήρα, η οποίες μπορούν να χρησιμοποιηθούν για την 
πλήρη ακινητοποίηση του εκάστοτε κινητήρα, μέσω της διακοπής της παροχής του ηλεκτρικού 
ρεύματος προς το αντίστοιχο πηνίο. Αφού ενεργοποιήσαμε μόνο το ένα πηνίο, ο κινητήρας του 
οποίου η βαλβίδα κατεύθυνσης παρέμεινε κλειστή, είχε ουσιαστικά απομονωθεί από το κύκλωμα, 
αφήνοντας μόνο τον έναν σε επικοινωνία με το υπόλοιπο κύκλωμα, έτσι ολόκληρη η παροχή 
διέρχεται από τον δεύτερο, αναγκάζοντάς τον να περιστρέφεται με διπλάσια ταχύτητα περιστροφής 
απ’ ότι σε παράλληλη λειτουργία και των δύο.  

Προς μελλοντική βελτίωση της εν λόγω πειραματικής διάταξης, προτείνεται η τοποθέτηση 
αισθητήρων στροφών έναν σε κάθε κινητήρα καθώς επίσης και έναν στον κινητήρα εσωτερικής 
καύσης, οποίος είναι άμεσα συνδεδεμένος μέσω σχέσης μετάδοσης με την αντλία, οπότε 
γνωρίζοντας τις στροφές του κινητήρα εύκολα υπολογίζονται και αυτές της αντλίας. Επίσης, θετικό 
για την αξιολόγηση του ογκομετρικού βαθμού απόδοσης κάθε κινητήρα σε διάφορα φορτία, θα ήταν 
η τοποθέτηση ενός αισθητήρα παροχής στη γραμμή επιστροφής, ο οποίος θα αποτελούσε ένδειξη 
της πραγματικής παροχής που διέρχεται από αυτόν. Επίσης, η προσθήκη μανομέτρων σε διακριτούς 
κόμβους του συστήματος θα καθιστούσε εύκολή την αξιολόγηση κάθε στιγμή, της πίεσης σε αυτά τα 
σημεία, δίνοντας μας μια επιπλέον πληροφορία για την κατάσταση του κυκλώματός μας. Τέλος, για 
παρατεταμένη χρήση καθώς και έλεγχο την θερμικών φορτίων που αναπτύσσουν οι εκάστοτε 
βαλβίδες και στραγγαλισμοί, απαραίτητος θα ήταν και ένας τουλάχιστον αισθητήρας θερμοκρασίας 
λαδιού. 
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7. ΠΡΟΤΑΣΕΙΣ ΚΑΙ ΣΥΜΠΕΡΑΣΜΑΤΑ 

 

7.1  Κίνηση και στους τέσσερις τροχούς 

Η προώθηση του οχήματος μόνο από τους πίσω τροχούς, είναι αρκετά ικανοποιητική όταν οι 
συνθήκες οδοστρώματος καθώς και η διαδρομή που πρόκειται να ακολουθήσει το όχημα είναι 
σχετικά προβλέψιμες και με μικρές αποκλίσεις εκτός του αναμενόμενου. Δηλαδή, ένα πισωκίνητο 
όχημα αποδίδει πολύ ικανοποιητικά όταν η μορφολογία του οδοστρώματος και η διέγερση που αυτό 
προκαλεί στον τροχό δεν δημιουργεί μεγάλες διακυμάνσεις πρόσφυσης του τελευταίου. Όταν για 
παράδειγμα το όχημα καλείται να κινηθεί σε διαδρομή εκτός δρόμου (π.χ. χωμάτινη διαδρομή), όπου 
περιλαμβάνει σαθρό έδαφος με αρκετά μεγάλα εμπόδια στην κίνησή του (π.χ. πέτρες, μεγάλες 
λακκούβες κλπ.), τότε είναι πολύ μεγάλο το χρονικό διάστημα στο οποίο οι δύο από τους τέσσερις 
τροχούς είναι πιθανό να μην έχουν τη δυνατότητα να προσφέρουν ωφέλιμη πρόσφυση για την 
κίνηση του οχήματος. Σε αυτό το σημείο καθίσταται αναγκαία η εφαρμογή της τετρακίνησης, ώστε 
ανεξάρτητα από το ποιος τροχός έχει κάθε στιγμή πρόσφυση, το όχημα να μπορεί να οδηγήσει την 
κίνηση σε αυτόν. Επίσης, επειδή και ο συντελεστής τριβής μιας τέτοιας διαδρομής μεταβάλλεται σε 
μεγάλο εύρος, θα πρέπει το όχημα να μπορεί να χρησιμοποιεί κάθε στιγμή την διαθέσιμη πρόσφυση 
από όλους τους τροχούς.  

Η υδραυλική υλοποίηση ενός τέτοιου συστήματος τετρακίνησης για ένα αγωνιστικό όχημα, γίνεται 
με την ίδια λογική με αυτήν που ακολουθήθηκε και για το οπισθοκίνητο όχημα. Από την κατάθλιψη 
της αντλίας οπότε, θα γίνει ένας διαχωρισμός της ροής αυτή τη φορά στα τέσσερα, έχοντας μια 
γραμμή για κάθε τροχό. Αυτό αυτομάτως δημιουργεί ένα τη δυνατότητα διαφορικής κίνηση μεταξύ 
όλων των τροχών, όπως ακριβώς γίνεται και με τη μηχανική υλοποίηση του συστήματος της 
τετρακίνησης. Το πλεονέκτημα εδώ όμως, είναι ότι στη μηχανική υλοποίηση το σύστημα αυτό 
χρειάζεται τρία διαφορικά, ένα κεντρικό που μοιράζει την κίνηση στον εμπρός και πίσω άξονα και 
δύο ακόμα, έναν σε κάθε άξονα, ενώ με την υδραυλική μετάδοση δεν υπάρχει ανάγκη για 
τοποθέτηση κανενός διαφορικού. Σε αντίθεση, η διαίρεση της ροής δημιουργεί αυτόματα και τα τρία 
διαφορικά. Με αυτό γίνεται αντιληπτό ότι από το όχημα αφαιρείται σημαντική μάζα, γεγονός πολύ 
σημαντικό για ένα όχημα επιδόσεων. Παρακάτω φαίνεται το μονογραμμικό διάγραμμα του εν λόγω 
κυκλώματος. 
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Σχήμα 7.1.1 Μονογραμμικό διάγραμμα κυκλώματος με κίνηση και στους τέσσερις τροχούς 
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7.2  Ανάκτηση ενέργειας με αποταμιευτές κατά το φρενάρισμα (regenerative braking) 

Ένα από τα επιπλέον πλεονεκτήματα που μπορεί να προσφέρει η υδροστατική μετάδοση και μάλιστα 
χωρίς σημαντικές αλλαγές στο κύκλωμα, είναι η προσθήκη του λεγόμενου συστήματος ανάκτησης 
ενέργειας κατά το φρενάρισμα (regenerative braking). Το σύστημα αυτό είναι ιδιαίτερα αποδοτικό 
σε διαδικασίες οδήγησης όπου απαιτούν πολύ συχνές και γρήγορες εναλλαγές της ταχύτητας του 
οχήματος. Αυτές μπορεί να είναι οι συχνές εναλλαγές κατά την λειτουργία ενός οχήματος εντός 
πόλης, όπου βρίσκεται σε μεγάλη συχνότητα αντιμέτωπο με την ανάγκη επιβράδυνσης αλλά και της 
επικείμενης επιτάχυνσης κατά την διέλευση από τους φωτεινούς σηματοδότες. 

 Κατά την διαδικασία αυτή οπότε, χάνεται ένα σημαντικό ποσό ενέργειας που ισούται με αρκετά 
μεγάλο μέρος της αρχικής κινητικής ενέργειας του οχήματος πριν την επιβράδυνση, το οποίο στη 
συνέχεια μετατρέπεται σε θερμότητα μέσω του συστήματος της πέδησης. Σε σύντομο χρονικό 
διάστημα όμως, το όχημα θα αναγκαστεί να επιταχυνθεί εκ νέου, δαπανώντας σχετικά μεγάλα ποσά 
ενέργειας, αφού η επιτάχυνση από στάση ενός οχήματος λόγω της μεγάλης μεταβολής που πρόκειται 
να επέλθει στην κινητική ενέργειά του, αποτελεί ίσως τη μεγαλύτερη απαίτηση για προσφορά 
ενέργειας κατά το μεγαλύτερο μέρος της διαδρομής του. Τη παραπάνω αποβολή και προσφορά 
ενέργειας έρχεται να διαχειριστεί η ανάκτηση ενέργειας.  

Η λογική είναι η εξής: αντί η ενέργεια να αποβληθεί στο περιβάλλον υπό τη μορφή θερμότητας, γιατί 
να μην αποθηκευτεί υπό τη μορφή υδραυλικής ενέργειας, εκμεταλλευόμενη την κινητική ενέργεια 
του οχήματος. Τη διαδικασία αυτή καλείται να πραγματοποιήσει το υδραυλικό κύκλωμα μέσω των 
κινητήρων που θα βρίσκονται στους τροχούς και οι οποίοι κατά το φρενάρισμα θα λειτουργούν 
αντίστροφα ως αντλίες κινούμενοι από την αδράνεια του οχήματος, οδηγώντας το ρευστό σε 
υδραυλικούς αποταμιευτές (accumulators), ανεβάζοντάς τους την πίεση και αντίστοιχα την 
υδραυλική ενέργεια. Με αυτόν τον τρόπο, ένα μεγάλο μέρος της κινητικής ενέργεια θα μετατρέπεται 
σε υδραυλική, η οποία θα μπορεί να χρησιμοποιηθεί μέσω της λειτουργίας των κινητήρων πλέον, για 
την επιτάχυνση του οχήματος, αποφορτίζοντας την πρωτεύουσα πηγή ισχύος από την επιπλέον ισχύ 
που θα έπρεπε να προσφέρει. Το σύστημα αυτό έχει δοκιμαστεί από διάφορες εταιρίες και έχει 
αποδείξει ότι μπορεί να καταφέρει εξοικονόμηση ενέργειας έως και 35% σε χρήση εντός πόλης. 
Γίνεται επομένως ξεκάθαρο, πως η έρευνα και ανάπτυξη μιας τέτοιας τεχνολογίας αξίζει προσοχής 
αφού είναι πολλά υποσχόμενη. 

Σε αναλογία με τη διαδικασία εφαρμογής της ανάκτησης ενέργειας μέσω αποταμιευτών που 
αναφέρθηκε παραπάνω για την περίπτωση που το όχημα οδηγείται σε δρόμους και συνθήκες πόλης, 
η τεχνολογία αυτή μπορεί κάλλιστα να χρησιμοποιηθεί και σε εφαρμογή αγωνιστικού οχήματος. 
Βέβαια θα πρέπει να γίνει ένας πιο λεπτομερής σχεδιασμός, δίνοντας ιδιαίτερη προσοχή στο να μην 
αυξηθεί ιδιαίτερα η πρόσθετη μάζα του συστήματος αυτού. 

 

7.3  Συμπεράσματα 

Η παρούσα εργασία είχε ως σκοπό τον σχεδιασμό και την προσομοίωση του υδραυλικού κυκλώματος 
μιας υδροστατικής μετάδοσης κίνησης ενός επιβατικού οχήματος καθώς και την κατασκευή μιας 
πειραματικής διάταξης για την υλοποίηση της υδροστατικής μετάδοσης. Κατά τη διάρκεια της 
εργασίας, αναπτύχθηκε ένα ικανοποιητικό μοντέλο για την αξιολόγηση της δυναμικής του οχήματος 
και λήφθηκαν τα απαραίτητα αποτελέσματα τα οποία χρησιμοποιήθηκαν στη συνέχεια ως είσοδο 
για τον σχεδιασμό του υδραυλικού κυκλώματος. Επίσης,  κατασκευάστηκε η πειραματική διάταξη 
της υδροστατικής μετάδοσης στο Εργαστήριο Στοιχείων Μηχανών του Ε.Μ.Π. και 
πραγματοποιήθηκαν διάφορα πειράματα αξιολόγησης της λειτουργίας. Παρακάτω αναφέρονται 
αναλυτικότερα τα αποτελέσματα των επιμέρους τμημάτων της εργασίας καθώς και τα 
συμπεράσματα τα οποία προκύπτουν. 
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Το μοντέλο προσομοίωσης της δυναμικής ολόκληρου του οχήματος το οποίο αναπτύχθηκε σύμφωνα 
με τα δεδομένα και τα μεγέθη ενός συγκεκριμένου οχήματος, αποδείχτηκε αρκετά ικανοποιητικό 
αφού τα τελικά αποτελέσματα φαίνεται να πληρούν σε αρκετά καλό βαθμό τις αρχικές απαιτήσεις. 
Η παραδοχή που έγινε κατά της διάρκεια της προσομοίωσης βέβαια, ήταν το γεγονός ότι το αρχικό 
μοντέλο που χρησιμοποιήθηκε, μοντελοποιήθηκε με συμβατική μετάδοση κίνησης αφού στο στάδιο 
αυτό, η υδροστατική μετάδοση δεν είχε ακόμη αναπτυχθεί. Τα αποτελέσματα δηλαδή της 
προσομοίωσης, υπέστη κάποια επεξεργασία κυρίως λόγω του γεγονότος ότι η υδροστατική 
μετάδοση δεν εμπεριέχει διακριτοποιημένες σχέσεις μετάδοσης και επίσης διατηρεί σταθερό το 
σημείο λειτουργίας της Μ.Ε.Κ. Κατά την προσομοίωση, το όχημα υποβλήθηκε σε διάφορες 
διαδικασίες-μανούβρες αντίστοιχες με εκείνες που θα κληθεί να αντιμετωπίσει στον φυσικό κόσμο, 
οπότε η προσέγγιση ήταν αρκετά ρεαλιστική. 

Τα τελικά αποτελέσματα που λήφθηκαν, χρησιμοποιήθηκαν ως είσοδο για τον σχεδιασμό και την 
διαστασιολόγηση του υδραυλικού κυκλώματος και των επιμέρους στοιχείων του. Στη συνέχεια 
σχεδιάστηκε ολόκληρο το υδραυλικό σύστημα της υδροστατικής μετάδοσης κίνησης με ανοιχτό 
διαφορικό και έγινε η επιλογή τυποποιημένων στοιχείων από τους καταλόγους κατασκευαστών, για 
την αντλία, τους κινητήρες, τις βαλβίδες και τα διάφορα παρελκόμενα. Τα χαρακτηριστικά των 
εξαρτημάτων που επιλέχθηκαν, αποδείχτηκε τελικά όταν δεν είχαν μεγάλη απόκλιση από τα 
θεωρητικά, οπότε το τελικό υδραυλικό σύστημα σχεδιάστηκε με επιτυχία. 

Για την αξιολόγηση της συνολικής δυναμικής απόκρισης του υδραυλικού κυκλώματος, αναπτύχθηκε 
ένα μοντέλο του συστήματος σε περιβάλλον Matlab/Simulink. Πραγματοποιήθηκε μια σειρά από 
προσομοιώσεις, όπως η απόκριση σε είσοδο βαθμίδας, η απόκριση των ροπών και ταχυτήτων 
περιστροφής για διάφορες μανούβρες του οχήματος. Εδώ αξίζει να σημειώσουμε πως ιδανικά, το 
αρχικό μοντέλο της δυναμικής προσομοίωσης ολόκληρου του οχήματος θα ήταν επιθυμητό να 
ενσωματώνει τη υδροστατική μετάδοση και όχι μια κλασική συμβατική μετάδοση, ώστε να 
λαμβάνεται υπ’ όψη και η δυναμική του υδραυλικού κυκλώματος. Επίσης, αξιολογήθηκε και η  
συμπεριφορά του υδραυλικού συστήματος με τη χρήση μιας βαλβίδας διαμοιρασμού της ροής ως 
υδραυλική υλοποίηση ενός διαφορικού περιορισμένης ολίσθησης.  

Τέλος, σχεδιάστηκε και κατασκευάστηκε στο Εργαστήριο Στοιχείων Μηχανών του Ε.Μ.Π. η 
πειραματική διάταξη του υδραυλικού κυκλώματος με ελεύθερο διαφορικό συμπεριλαμβάνοντας 
κυρίως, έναν κινητήρα εσωτερικής καύσης, μια εμβολοφόρο αντλία δύο υδροστατικούς κινητήρες, 
διάφορες βαλβίδες και άλλα υδραυλικά στοιχεία. Επίσης, πραγματοποιήθηκε μια σειρά ποιοτικών 
πειραμάτων μέσω των οποίων επιβεβαιώθηκε πως το εν λόγω κύκλωμα υδροστατικής μετάδοσης 
πληροί τα κριτήρια λειτουργίας ενός ελεύθερου διαφορικού. Αυτό υλοποιήθηκε πρακτικά 
μεταβάλλοντας το φορτίο των υδραυλικών κινητήρων αλλά και το σημείο λειτουργίας της Μ.Ε.Κ. και 
παρατηρώντας τις μεταβολές στις ταχύτητες περιστροφής αλλά και στην αναπτυσσόμενη ροπή στην 
άτρακτο εξόδου τους. Για την εξαγωγή ποσοτικών αποτελεσμάτων, θα πρέπει να τοποθετηθούν 
μετρητικά όργανα σε διάφορες θέσεις της διάταξης, γεγονός το οποίο δεν ήταν δυνατό να 
πραγματοποιηθεί στα πλαίσια της παρούσας εργασίας. 
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