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Rezumat 

 Teza de doctorat Servomecanism electropneumatic proporțional, SEPP, pentru 

acționarea vanelor din industria energetică, este o lucrare de cercetare aplicativă care prin 

simulări numerice și teste experimentale, determină performanțele dinamice ale unui 

servomecanism electropneumatic de poziționare liniară folosit în comanda vanelor utilizate în 

diferite aplicații din industria energetică. 

Noutatea tezei este dată de folosirea distribuitoarelor proporționale ca element de 

comandă al actuatorului pneumatic liniar. Distribuitoarele pneumatice proporționale sunt 

echipamente dezvoltate în ultimii 35 de ani și care au început să înlocuiască cu succes 

servovalvele pneumatice mult mai scumpe decât distribuitoarele proporționale. 

 Obiectivele principale ale tezei sunt: 

1. Studiu bibliografic aprofundat pentru determinarea și dezvoltarea subiectului 

studiat, din punct de vedere teoretic și experimental; 

2. Studiu teoretic privind modelarea matematică a sistemului de acționare pneumatică 

cu distribuitor proporțional; 

3. Realizarea unei scheme de acționare pneumatică de tip servomecanism 

electropneumatic de poziționare liniară cu distribuitor proporțional; 

4. Determinarea prin simulări numerice a performanțelor dinamice ale SEPP; 

5. Determinarea experimentală a performanțelor dinamice a SEPP, calibrare model 

numeric și racordare regulator. 

 

 Capitolul 1 prezintă o scurtă introducere a tematicii lucrării, prezentând obiectivele și 

motivația acesteia. De asemenea, în acest capitol se oferă o succintă prezentare a conținutului 

tezei. 

 În Capitolul 2, se prezintă un rezumat privind evoluția domeniului acționărilor 

pneumatice și se subliniază tendințele de pe piață în ceea ce privește sistemele pneumatice. Aici 

este prezentat stadiul actual, atât din perspectiva teoretică, cât și din cea experimentală, a 

diverselor aplicații ale acționărilor pneumatice și servoacționărilor menționate în literatura de 

specialitate. 

 Capitolul 3 este dedicat descrierii servomecanismelor pneumatice, a elementelor 

componente specifice acestor sisteme. De asemenea, în acest capitol, sunt menționate 

proprietățile aerului (fluidul de lucru în acționările pneumatice), domeniile de presiune, debite 

și diametre de curgere, exemple de scheme de acționare pneumatice în buclă închisă și deschisă, 

dar și cercetări experimentale realizate de alți autori, în subiectul tezei. 

 Studiul teoretic privind curgerea fluidului compresibil prin orificii și ajutaje, 

caracteristica debit-presiune prin orificiile distribuitorului pneumatic și ecuațiile care definesc 

modelul mamtematic al unui servomecanism electropneumatic de poziționare liniară, sunt 

prezentate în Capitolul 4. 

 Rezultatele simulărilor numerice care stau la baza validării performanțelor sistemului 

pneumatic acționat de un distribuitor proporțional sunt descrise în capitolul Capitolul 5. În 

acest capitol sunt prezentate tipurile de software-uri care pot fi utilizate pentru simularea 

numerică, metodologia de lucru folosită pentru simularea numerică, dar și rezultatele 

simulărilor numerice pentru acționări pneumatice în buclă închisă și deschisă. De asemenea 
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sunt prezentate rezultatele simulărilor numerice în contextul utilizării servomecanismului de 

poziționare electropneumatic în acționarea vanei de alimentare a aeratoarelor din treapta 

biologică a unei stații de epurare. 

 Tot în cadrul acestui capitol a fost studiat comportamentul dinamic al servo sistemelor 

electropneumatice de poziționare cu distribuitor proporțional. Pentru realizarea simulărilor 

numerice a fost considerată schema unui servomecanism de poziționare liniară în care 

actuatorul pneumatic este utilizat în două variante constructive: actuator cu ariile pistonului 

egale și actuator cu ariile pistonului inegale 

 Validarea experimentală a rezultatelor obținute prin simulări numerice este prezentată 

în Capitolul 6. Sunt menționate metodologia de lucru, rezultatele testelor experimentale, 

comparația rezultatelor numerice cu cele experimentale.  

 Capitolul 7 prezintă sinteza principalelor contribuții științifice și tehnice conform celor 

trei direcții de dezvoltare a tezei: cercetare teoretică, simulări numerice, teste experimentale. 

 La finalul tezei se regăsesc bibliografia și anexele. 

 Rezultatele simulărilor numerice au fost obținute cu ajutorul software-ul Simcenter 

Amesim de la SIEMENS, iar cercetarea experimenatală a fost realizată, în mare parte, cu 

ajutorul echipamentelor Festo Didactic România. Testele experimentale au fost realizate atât în 

cadrul Laboratorului Honeywell din cadrul Facultății de Automatică și Calculatoare din 

Universitatea Politehnica din București, cât și în Laboratorul de automatizări  Festo Didactic 

România. 

 

Cuvinte cheie: actuator pneumatic, distribuitor pneumatic proporțional, fluid compresibil, 

industrie energetică, modelare matematică, simulări numerice, teste experimentale, vană.  
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Capitolul I 

INTRODUCERE 

1.1. Generalități 

Începutul secolului XXI este definit tehnologic de procesul de digitalizare, culminând 

cu dezvoltarea conceptului de Industrie 4.0 (4IR-a 4-a Revoluție Industrială). Digitalizarea 

permite conversia datelor analogice în format digital, ceea ce facilitează transmiterea de 

informații în timp real [101]. 

Procesul de digitalizare a dus la folosirea pe scară mult mai largă a acționărilor 

pneumatice, datorită avantajelor aduse de transmiterea de informații în timp real, prin noile 

structuri de sisteme electronice miniaturizate și încorporate (embedded) în multe din 

componentele pneumatice de acționare. Această transmitere a datelor în timp real a determinat 

corectarea unei probleme semnificative în domeniul acționărilor pneumatice, și anume 

corectarea neliniarităților datorate compresibilității gazului, curgerii aerului prin orificii, a 

forțelor de frecare dezvoltate la deplasarea elementelor mecanice, a histerezisului datorat 

materialelor magnetice și electrice din componența elementelor de comandă și control 

pneumatic. 

Sistemele pneumatice convertesc energia aerului comprimat în energie mecanică, care 

poate să fie utilizată ca lucru mecanic transmis elementelor de execuție de tipul actuatoarelor 

pneumatice (liniare sau rotative) [1]. 

În domeniul roboților, în funcție de mobilitatea, respectiv numărul gradelor de libertate, 

se pot folosi mai multe sisteme de poziționare liniară sau unghiulară. Este și cazul robotului 

umanoid Kokoro, Figura 1.2, având 38 de grade de libertate, 114 senzori și 76 bucle de reglare. 

Robotul folosește distribuitoare proporționale FESTO de tip MPYE [103]. 

 

Figura 1.1. Schema bloc a unui sistem electropneumatic  de poziționare liniară 

 

Figura 1.2. Robotul umanoid ”Kokoro” distribuitoare proporționale FESTO de tip MPYE pentru 

servo-actuatoarele electropneumatice, [103] 

Sistemele electropneumatice de poziționare moderne folosesc în structura lor, pentru 

comanda debitului de aer necesar actuatorului, distribuitoare proporționale. Asemeni 

servovalvelor electropneumatice, distribuitoarele proporționale sunt amplificatoare 

electropneumatice care la o comandă dată în curent (tensiune sau intensitate) debitul furnizat 
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este proporțional cu comanda. Performanțele distribuitoarelor proporționale nu sunt egale cu 

performanțele servovalvelor pneumatice, dar costurile de fabricație și achiziție sunt mult mai 

mici. Având în vedere că din punct de vedere tehnic performanțele distribuitoarelor 

proporționale ([135] histerezis 3%; repetabilitate 3%; sensibilitate 0.05%; liniaritate 3%; timp 

de răspuns < 50 ms) sunt apropiate de performanțele servovalvelor, folosirea distribuitoarelor 

proporționale în sistemele de poziționare este frecventă, iar interesul tehnic pentru studiul 

acestor sisteme a crescut. 

1.2. Obiective și motivație 

Teza de doctorat Servomecanism electropneumatic proporțional, SEPP, pentru 

acționarea vanelor din industria energetică, este o lucrare de cercetare care prin simulări 

numerice și teste experimentale, determină performanțele dinamice ale unui servomecanism 

electropneumatic de poziționare liniară folosit în comanda vanelor utilizate în diferite aplicații 

din industria energetică. 

Noutatea tezei este dată de folosirea distribuitoarelor proporționale ca element de 

comandă al actuatorului pneumatic liniar. Distribuitoarele pneumatice proporționale sunt 

echipamente dezvoltate în ultimii 35 de ani care au început să înlocuiască cu succes 

servovalvele pneumatice mult mai scumpe decât distribuitoarele proporționale. 

Sistemul de acționare pneumatică propus este un servomecanism de poziționare, 

compus dintr-un cilindru pneumatic (actuator) antrenat de un distribuitor proporțional care 

funcționează în buclă închisă. 

În Figura 1.3 se prezintă standul experimental pentru identificarea experimentală a 

elementelor componente servomecanismului electropneumatic . 

 

Figura 1.3. Stand experimental: 1- compresor aer; 2- cilindru pneumatic; 3- potențiometru liniar; 4- 

distribuitor proporțional 5/3; 5- PID; 6-sursă 24 V; 7- generator semnale; 8-placa de achiziție date [17] 

Modelarea numerică a comportării servomecanismului electropneumatic studiat s-a 

realizat cu ajutorul platformei de simulare numerică Simcenter Amesim. În Figura 1.4 se 

prezintă schema de simulare numerică folosită. În cadrul tezei rezultatele experimentale sunt 

comparate cu cele numerice. 
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Figura 1.4. Schema de simulare numerică [17] 

În Fig. 1.5 se prezintă un exemplu de utilizare a distribuitoarelor proporționale în 

sistemele de alimentare cu aer sub presiune a aeratoarelor din bioreactoarele unei stații de 

epurare. Dacă debitul de fluid este mare și instalația necesită controlul debitului prin vane de 

tip fluture, atunci acționarea acestora se poate face cu un servomecanism pneumatic de 

poziționare, așa cum se propune în lucrarea de față. 

 
Figura 1.5. Schema de acționare cu distribuitoare pneumatice proporționale, propusă pentru controlul 

aeratoarelor dintr-o stație de epurare a apei [48] 

 Obiectivele principale ale tezei sunt: 

1. Studiu bibliografic aprofundat pentru determinarea și dezvoltarea subiectului 

studiat, din punct de vedere teoretic și experimental; 

2. Studiu teoretic privind modelarea matematică a sistemului de acționare pneumatică 

cu distribuitor proporțional; 

3. Realizarea unei scheme de acționare pneumatică de tip servomecanism 

electrohidraulic de poziționare liniară cu distribuitor proporțional; 

4. Determinarea prin simulări numerice a performanțelor dinamice ale SEPP; 

5. Determinarea experimentală a performanțelor dinamice a SEPP, calibrare model 

numeric și racordare regulator. 

1.3. Analiza studiului bibliografic 

Pentru realizarea tezei au fost studiate peste 260 de referințe bibliografice, din care 

aproximativ 148 au fost utilizate și citate efectiv în teză. 
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În figurile 1.6 – 1.9 este prezentată o clasificare a bibliografiei tezei, după tipul 

referințelor, anul publicării, limba utilizată în scrierea referințelor și numărul de referințe 

corespunzător fiecărui capitol. 

  

Figura 1.6. Titluri bibliografice pe capitole Figura 1.7. Structura biliografiei în funcție de 

tipul referințelor bibliografice 

  

Figura 1.8. Structura biliografie în funcție de 

anul publicării referințelor bibliografice 
Figura 1.9. Structura biliografie în funcție de 

limba utilizată pentru publicarea referințelor 

bibliografice 

În urmă analizei făcute, în figurile 1.6 – 1.9 se poate observa că au fost studiate și 

utilizate pentru conceperea tezei, un număr de 100 articole științifice, 14 de cărți și 34 fișe 

tehnice. Bibliografia avută la dispoziție este actuală deoarece 66% din referințele bibliografice 

au fost publicate între anii 2013-2023 și doar 3% anterior anului 2002. 

O majoritate de 83% din referințele bibliografice utilizate sunt scrise în limba engleză, 

restul de 17% fiind scrise în limba română. 

1.4. Structura Tezei 

Teza este structurată în 7 capitole, ordonate în funcție de obiectivele principale și scopul 

urmărit de lucrare. 

Se pleacă de la studiul privind stadiul actual al cercetărilor în domeniul acționărilor 

pneumatice, după care urmează elaborarea studiului teoretic privind ecuațiile caracteristicii de 

debit masic specific echipamentelor din acționările pneumatice, inclusiv cazul distribuitorului 

proporțional. În partea de modelare matematică sunt descrise ecuațiile servomecanismului 

pneumatic de poziționare liniară cu distribuitor proporțional. Modelul matematic prezentat stă 

la baza construcției schemei de simulare numerică folosită la studiul performanțelor 

servomecanismului. 

Rezultatele din simulările numerice sunt comparate cu rezultatele experimentale 

obținute pe standul experimental. Se face astfel o identificare experimentală și o racordare a 

controllerului folosit în controlul servomecanismului.  
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Capitolul II 

STADIUL ACTUAL PRIVIND DEZVOLTAREA SISTEMELOR 

DE ACȚIONARE PNEUMATICĂ 

 

2.1 .  Generalități 

2.1.1 Scurt istoric al dezvoltării domeniului acționărilor pneumatice 

Pneumatica este domeniul tehnologic care utilizează energia obținută din comprimarea 

aerului pentru a o transforma într-o energie cu utilizare practică. 

Oamenii au folosit energia pneumatică încă din cele mai vechi timpuri. Prima 

descoperire a unui dispozitiv pe bază de energie pneumatică datează din anul 429 d. Hr., fiind 

vorba de un pistol cu aer comprimat pe care vânătorii primitivi îl foloseau pentru a-și împușca 

prada [113]. 

Primele descrieri teoretice referitoare la utilizarea energiei pneumatice au fost scrise de 

matematicianul grec Hero din Alexandria, în primul secol. El a descris în lucrările sale modul 

în care invențiile realizate de el au folosit energia vântului pentru a genera energie mecanică în 

scopul deplasării de obiecte. Aceste aplicații l-au influențat pe fizicianul german Otto von 

Guericke să inventeze în anul 1600 pompa de vid care putea extrage aer sau gaz folosind 

presiunea aerului [113]. Revoluția Industriala din anii 1800 a dus și la o mare dezvoltare a 

domeniului pneumaticii, energia pneumatică fiind utilizată în special în industriile de transport, 

comunicație și producție.  [114]. 

2.1.2 Tendințele de market ale sistemelor de acționare pneumatică 

Conform celor de la Grand View Research, dimensiunea pieței sistemelor de acționare 

pneumatică a fost evaluată la 30,82 miliarde USD în 2022, din care industria alimentară 

reprezintă 29%. În Fig. 2.1 se prezintă procentele pieței globale a sistemelor de acționare 

pneumatică, în funcție de industria utilizată, respectiv: industria farmaceutică, ceramică, 

alimentară, industria de cauciuc și materiale plastice, industria de ciment, minerit, industria auto 

și altele [93]. 

  

Figura 2.1 Piața globală a sistemelor de 

acționare pneumatică după industriile 

deservite [93] 

Figura 2.2. Prognoza de creștere a pieței 

globale de componente și sisteme 

pneumatice în perioada 2022- 2029 [116] 

În raportul de cercetare a pieței de desfacere, a celor de la Data Bridge, privind cerința 

de componente și sisteme pneumatice de acționare, ne este prezentat faptul că se așteptă o 

creștere a pieței cu 6,6% în perioada 2022 până în 2029 [116]. 

Principala industrie care va avea un rol important în această creștere este industria 

alimentară, datorită reglementărilor privind siguranța alimentară. În plus, cererea în creștere 

pentru siguranța mașinilor și optimizarea operațională va oferi și mai multe oportunități pentru 
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creșterea pieței de componente și sisteme pneumatice de acționare în următorii ani [116]. În 

Figura 2.2 este prezentată prognoza de creștere a pieței globale de componente și sisteme 

pneumatice în perioada 2022- 2029. 

2.2. Structuri de servomecanisme electropneumatice 
Servomecanismele, atât hidraulice cât și pneumatice, au cunoscut o dezvoltare foarte 

mare în diferite aplicații de automatizare industrială. Numeroase lucrări de specialitate, 

publicate în ultimii ani, pun în evidență tendințele noi și beneficiile utilizării sistemelor de 

acționare cu echipamente proporționale (supape, drosele, distribuitoare). 

Servomecanismele pneumatice sunt sisteme utilizate pentru comandă și control, care 

pot avea în structura lor: 

- distribuitoare solenoidale on-off;  

- distribuitoare proporționale; 

- servovalve pneumatice. 

Comanda distribuitoarelor poate fi analogică (sau continuă), și digitală (sau discretă). 

De asemenea, distribuitoarele solenoidale on-off pot avea control cu semnal PWM (Pulse Width 

Modulation). 

Dacă în cazul sistemului pneumatic cu distribuitor proporțional putem avea un control 

precis a mișcării sertarului distribuitorului, având de asemenea un comportament liniar asigurat 

de partea electronică de comandă a distribuitorului pneumatic proporțional, în cazul sistemelor 

pneumatice cu distribuitor solenoidal se pot face doar comutări rapide pornire-oprire, fără a 

putea avea un control asupra mișcării sertarului distribuitorului care are un comportament 

intrinsec neliniar [73]. 

 Avantajul sistemelor de acționare cu distribuitoare solenoidale este acela că sunt simple 

și ușor de întreținut, în schimb sistemele pneumatice cu distribuitor proporțional, cu toate că 

sunt mai scumpe și au o structură complexă, au performanțe statice și dinamice deosebite [73]. 

De aceea, multe din aplicațiile ce foloseau servoacționări pneumatice cu servovalve, au fost 

înlocuite cu distribuitoare proporționale. 

 Datorită avantajelor pe care le au, cum ar fi cost redus și tehnologie curată, acționările 

pneumatice sunt folosite în numeroase aplicații industriale cum ar fi: acționarea unor vane 

folosite în industria energetică, în alimentarea cu apă, stații de epurare a apei, roboți industriali, 

industria alimentară, sistem haptic în echipamentele medicale și de laborator, sisteme de 

urmărire și poziționare etc [33]. 

2.3. Cercetări teoretice asupra componentelor electropneumatice 

Au fost realizate numeroase studii teoretice prin care s-a încercat determinarea unui 

model matematic pentru sistemele pneumatice. 

 Unul dintre aceste studii a fost realizat de B. K. Saha, H. Chattopadhyay, P. B. Mandal, 

T. Gangopadhyay, intitulat ,, Dynamic simulation of a pressure regulating and shut-off valve’’ 

[93], în care autorii au determinat modelul matematic privind comportarea dinamică al 

procesului de curgere în interiorul unei supape de reglare și închidere a presiunii. 

 Simulările numerice au fost realizate în acest caz cu software-ul ANSYS-FLUENT în 

vederea rezolvării ecuației Navier-Stokes. Cu ajutorul programului ANSYS-FLUENT a fost 

posibilă determinarea mișcarii sertarului și poziția finală a acestuia după ce acesta este deviat 

de la poziția de echilibru [93]. Schema folosită de autori în analiza mișcării sertarului supapei 

este prezentată în Fig. 2.3. 
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 Figura 2.3. Diagrama pentru analiza mișcării sertarului [93] 

Figura 2.4 prezintă variația tranzitorie a forțelor pe suprafața sertarului pentru valoarea 

de presiune de 33/31 psi. Inițial supapa este forțată să se deschidă complet. Când diferența de 

presiune între intrare și ieșire este mai mică, presiunea ajunge la vârf în jur de 410 Pa (Fig. 2.4), 

și crește la 430 Pa în cazul diferenței de presiune mai mare  [93]. 

 Figura 2.5 prezintă poziția sertarului în timp, pentru diferite presiuni de intrarea și 

ieșirea din supapă [93]. Rezultatele simulărilor numerice arată comportamentul sertarului în 

timpul acțiunii fluidului de lucru și oferă date utile în proiectarea unor astfel de echipamente. 

  
a) b) 

Figura 2.4. Variația tranzitorie a (a) forțelor de curgere și (b) forțelor totale pe suprafețele sertarului 

în cazul unor presiuni de 33/31 psi [93] 

 

 
 

a) b) 

Figura 2.5 Mișcarea sertarului în cazul unor presiuni (a) 33/31 psi și (b) 39/31 psi [93] 
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2.4 . Cercetările experimentale asupra componentelor electropneumatice 

 Pe lângă numeroase studii în care autorii au prezentat rezultatele simulărilor numerice 

ale modelelor matematice corespunzătoare diferitelor tipuri de componente pneumatice, au fost 

realizate și numeroase testări experimentale pentru a demonstrat performanțele acestor 

echipamente și pentru a valida modele numerice de simulare folosite. 

 De exemplu, B. Cui, Z. Lin, Z. Zhu, H. Wang, G. Ma în, lucrarea ,,Influence of opening 

and closing process of ball valve on external performance and internal flow characteristics” fac 

cercetări experimentale privind dinamica unei supape cu bilă testată la închideri și deschideri 

repetate pentru verificarea etanșării supapei [31]. 

 Testele experimentale au fost realizate pe standul de probe prezentat în Fig. 2.6, format 

dintr-un rezervor de apă, o vană de reglare , o pompă de apă cu debit variabil, un debitmetru, o 

vană de reglare debit intrare și una pentru debit de ieșire amonte-aval supapă cu bilă, doi senzori 

de presiune și supapa pneumatică cu bilă testă [31]. 

  
a) b) 

Figura 2.6. Sistem experimental. (a) Schema sistemului experimental. (b) Sistemul experimental 

având supapă cu bilă [31] 

 Rezultatele numerice și experimentale sunt prezentate de autori în figurile 2.7 și 2.8. Se 

observă o bună corespondență între rezultatele simulării numerice cu cele experimentale pentru 

variația deschiderii/închiderii vanei din amonte de supapa cu bilă. Intervalele de deschidere-

închidere luate în calcul pe fiecare vană amonte/aval sunt 20–75%, 20–70%, 20–65% și 20–60% 

corespunzând la 18s, 23s, 34s și, respectiv, 70s [31]. 

 În acest studiu acționarea supapei cu bilă a fost făcută electric, însă aceleași performanțe 

s-au obținut și cu o acționare pneumatică cu distribuitor proporțional. 

  
Figura 2.7 Curbele de variație a căderii de 

presiune pentru deschideri la (a) 18 s, (b) 

23 s, (c) 34 s și (d) 70 s [31] 

Figura 2.8 Variația coeficientului de 

rezistență la curgere pentru deschideri la 

(a) 18 s, (b) 23 s, (c) 34 s și (d) 70 s [31] 
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2.5. Noutăți tehnologice în aplicațiile acționărilor pneumatice 

Ca urmare a numărului tot mai mare de vehicule având ca sistem de propulsie motorul 

cu ardere internă, cu dezavantajul adus de creștere a emisiilor de CO2, s-au căutat alternative 

pentru a înlocui acest tip de propulsie cu un sistem mai puțin poluant. 

O astfel de soluție a fost prezentată în anul 2002 la Internațional Vehicle Fair de la Paris, 

unde a fost prezentat prototipul unui vehicul propulsat cu un motor pneumatic, acesta 

funcționând în urma expansiunii aerului comprimat. Pentru că nu se putea obține o autonomie 

foarte mare a acestui tip de motor, s-a realizat un vehiculul hibrid, format dintr-un motor 

convențional și unul pneumatic al cărui principiu de funcționare este redat în schema de 

principiu din Fig. 2.9. 

Energia mecanică produsă de motorul cu ardere internă este transmisă către compresorul 

care produce aer comprimat. Aerul comprimat este stocat într-un rezervor de aer comprimat. 

Pentru controlul presiunii din rezervor este montată o supapă de presiune, care eliberează aerul 

în atmosferă dacă presiunea în rezervor crește peste nivelul admis [46]. 

Din rezervor, aerul comprimat este transportat către conducta de colectare unde se 

unește cu gazele de eșapament emanate de motorul cu ardere internă. Pentru a controla 

cantitatea de aer comprimat transmisă către conducta de colectare, între aceasta și rezervorul de 

aer comprimat este montat un drosel pneumatic reglabil [46]. 

Aerul comprimat împreună cu gazele de eșapament ajung o într-o turbină de aer, care 

antrenează roțile autovehicului [46]. 

 
Figura 2.9. Schemă unui vehicul hibrid 

convențional/pneumatic [46] 

Ca urmare a implementării acestui sistem hibrid, eficiența sistemului de propulsie poate 

să crească cu până la 24%, ducând astfel la o scădere a consumului de combustibil și prin umare 

și a emisiilor de CO2 [46]. 
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Capitolul III 

ECHIPAMENTE ȘI ACȚIONĂRI ELECTROPNEUMATICE  

 

3.1 . Generalități 

Servomecanismele electropneumatice de poziționare sunt sisteme automate care au în 

structura lor elementele componente prezentate anterior în Figura 1.1 și care, în cadrul unei 

instalații pneumatice de acționare, trebuie să se armonizeze și să interacționeze cu sub-sistemele 

pneumatice existente. De aceea, în capitolul de față se face o prezentare sumară a elementelor 

de bază caracteristice sistemelor electropneumatice de acționare. 

Necesitatea de a obține o poziționare cât mai precisă în diferite aplicații industriale a 

dus la dezvoltarea a numeroase structuri de sisteme de acționare printre care și acționările 

pneumatice. Tehnologia acționărilor pneumatice tinde la ora actuală să înlocuiască, acolo unde 

este posibil, acționările hidraulice și electrice [96]. 

Neliniaritățile ce domină comportarea dinamică a acestor tipuri de servomecanisme au 

restrâns, însă, domeniul de lucru. Și totuși, în literatura de specialitate din ultima decadă se 

menționează o preocupare constantă în reducerea neliniarităților, îmbunătățirea performanțelor 

statice și dinamice, și relansarea servomecanismelor pneumatice ca sisteme de pneumatică 

integrală, ,,integral pneumatics”, în care comanda și generarea de lucru mecanic folosind aerul 

comprimat este asociată cu comanda electronică. 

Neliniaritățile sistemelor de acționare pneumatică sunt date de compresibilitatea 

fluidului de lucru (aerul comprimat), relația debit masic de aer-presiune la curgerea aerului prin 

orificii, efectul de frecare dintre suprafața actuatorului și etanșări, zona moartă din caracteristica 

amplificatorului pneumatic, proprietățile materialelor din structura elementelor pneumatice [90]. 

În secolul XXI, dezvoltarea tehnologiilor de comunicare industrială fieldbus și Ethernet 

au adus soluții noi în dezvoltarea componentelor pneumatice pentru a putea fi utilizate în 

scheme de automatizare complexe. 

În Tabelul 3.1 sunt menționate caracteristicile acționărilor pneumatice în comparație cu 

acționările hidraulice și electrice [117]. 
 

Comparație între caracteristicile diferitelor tipuri de acționări [117]  Tabel 3.1 

Caracteristici Acționare 

Pneumatică 
Acționare 

Hidraulică 
Acționare 

Electrică 

Complexitate Simplă Medie Medie/ 

Complexă 

Puterea dezvoltată Mare Foarte mare Mare 

Dimensiuni Mici Foarte mici Medii 

Mod de Control Acționare Supapă simplă Supapă simplă Controller 

Acuratețe Bună Bună Foarte bună 

Viteză Rapidă Mică Rapidă 

Cost de achiziție Scăzut Mare Mare 

Cost de operare Mediu Mare Scăzut 

Cost mentenanță Scăzut Mare Scăzut 

Componente principale  Compresor/ 

conducte/ energie 

Pompă/ 

conducte/ 

energie 

Energie 
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Eficiență Scazută Scazută Ridicată 

Fiabilitate Foarte bună Bună Bună 

Necesar mentenanță Scazută Medie Medie 

3.2. Proprietățile aerului 

Fluidul de lucru utilizat în cazul acționărilor pneumatice este aerul comprimat în stare 

gazoasă. Acesta are proprietăți comune lichidelor printre care și faptul că nu are o formă precisă, 

dar ia forma incintei în care se află. Față de lichide, gazele nu au un volum bine definit. De 

asemenea, față de lichide, gazele sunt fluide compresibile. Gazele sunt fluide ușoare și mai 

puțin dense decât lichidele. 

Aerul are în compoziția sa 78% azot, 21 % oxigen și 1% alte gaze (de ex. argon sau 

dioxid de carbon). Diluția oxigenului cu azotul face aerul mult mai puțin activ chimic decât 

oxigenul pur, și este capabil să provoace ardere sau explozie spontană; aerul intră în contact cu 

vaporii de petrol aflați la temperaturi ridicate. 

Aerul are o mare afinitate cu apa. Dacă nu este uscat în mod specific, conține cantități 

considerabile de vapori de apă, uneori până la 1% din greutate [118]. 

În tabelul 3.2 sunt prezentate proprietățile aerului [118]. 

În tabelul 3.3 se prezintă avantajele și dezavantajele folosirii aerului comprimat [118]. 

Proprietățile aerului [118]  Tabel 3.2 

PROPRIETĂȚI AER Valori 

Greutateamoleculară 28.96 kg/kmol 

Densitatea aerului la 15  C și 1 bar 1.21 kg/m3 

Punctul de fierbere pentru 1 bar 191 to -194 

Punctul de îngheț pentru 1 bar 212 to -216 

Constanta gazului 286.9 J/kg K 

 

Avantajele și dezavantajele aerului comprimat [118]  Tabel 3.3 

Avantajele aerului comprimat Dezavantajele aerului 

comprimat 

Este disponibil în cantitate nelimitată. Este relativ scump. 

Aerul comprimat este ușor de transportat prin 

conducte, chiar și pe distanțe mai mari. 

Aerul comprimat necesită condiții 

speciale, fără praf sau umiditate. 

 

Poate să fie depozitat. 

Nu este posibilă obținerea unei 

mișcări uniforme și constante ale 

pistonului deoarece aerul este 

compresibil. 

Nu poluează, după utilizare poate să fie eliberat 

în atmosferă. 

Aerul comprimat este economic 

doar până la anumite valori ale 

presiunii. Presiunea uzuală este de 

7 bar (cu o forță limitată la 

aproximativ 20 până la 50 kN). 

Dacă este necesară o forță mai 

mare de acestă valoare, este 

preferat sistemul hidraulic. 
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Aerul comprimat nu este influențat de variațiile 

de temperatură, prin urmare se asigură o 

funționare chiar și în condiții extreme. 

Uleiul necesar lubrifierii 

echipamentelor, amestecat cu aerul 

comprimat este evacuat odată cu 

acesta în atmosferă. 

Este un agent curat și poate să fie folosit în 

industrii precum industria alimentară, 

farmaceutică etc. 

Aerul, datorită conductivității 

scăzute, nu poate disipa căldura la 

fel de bine ca uleiul hidraulic. 

Elementele utilizate în operarea aerului 

comprimat sunt simple și au costuri reduse de 

construcție. 

Aerul nu poate etanșa jocurile, de 

ordinul μm, dintre piesele aflate în 

mișcare, spre deosebire de sistemul 

hidraulic. 

Este rapid și se pot realiza ușor manevre la 

viteză mare. 

Apar probleme având în vedere că 

aerul nu este un foarte bun 

lubrificant. 

Vitezele și forțele elementelor pneumatice pot fi 

ajustate infinit. 

  

 

3.3. Domenii de presiuni și debite 

În cazul acționărilor pneumatice există standarde care precizează domeniile de debite, 

presiuni, diametre de curgere și dimensiuni constructive pentru elementele de execuție. În 

Tabelul 3.4 se precizează elementele constructive necesare proiectării cilindrilor pneumatici 

potrivit standardelor ISO. 

Dimensiuni constructive și toleranțe pentru cilindri pneumatici standard [127]  Tabel 3.4 

Standard Diametru piston [mm] Lungimea cursei 

[mm] 

Toleranța 

admisă a cursei 

[mm] 

ISO 6432 8,10,12,16,20,25 0…500 +1.5 

ISO 15552 32 0…500 +2 

40,50 500…12500 +3.2 

63 0…500 +2 

80,100 500…12500 +4 

125,160 0…500 +4 

200,250,320 500…2000 +5 

ISO 21287 20,25 0…500 +1.5 

32,40,50 0…500 +2 

63,80,100 0…500 +2.5 

Forța de acționare a pistonului se calculează în funcție de aria acestuia, de presiunea de 

acționare și de forța de frecare, considerată 10% din forța de presiune 𝐹𝑝: 

𝐹 = 𝐹𝑝 − 𝐹𝑓 =  𝑝 𝐴 −  0,1𝐹𝑝 = 0,9 ∙ 𝑝 ∙
𝜋𝑑2

4
    (3.1)  

unde:  𝐹 este forța pistonului (N), 𝑝- presiunea de acționare (Pa), 𝐴- aria pistonului (m2), 𝑑- 

diametrul pistonului (m), 𝐹𝑓 – forța frecare ≈ 10% ∙ 𝐹𝑝 (N), 𝐹𝑝 forța de presiune (N). 
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3.4. Echipamente pneumatice 

Acționările pneumatice sunt utilizate în automatizările industriale, datorită avantajelor 

lor (Tabel 3.1) față de alte sisteme de automatizare. 

Sistemele de acționare pneumatică se împart în două categorii: 

 elemente de acționare pneumatică de reglare a debitului și presiunii; 

 elemente pneumatice de execuție. 

În Figura 3.1 se prezintă elementele componente specifice unui distribuitor pneumatic 

proporțional [5]. 

 
Figura 3.1. Distribuitor proporțional. Elemente constructive [5] 

Criteriile de performanță specifice distribuitoarelor proporționale în regim staționar sunt [5]: 

 pierderile de aer (reprezentate de debitul de aer care trece prin distribuitor când sertarul este 

în poziția de zero și toate căile de distribuție sunt blocate; 

 amplificarea de debit (reprezentată de panta caracteristicii de debit masic vs semnalul de 

intrare. Este o măsură a sensibilității debitului masic la modificarea semnalului de intrare); 

 histerezisul (care apare datorită frecării și deformațiilor temporare ale componentelor 

elastice din construcția distribuitorului, ceea ce determină ca la același semnal de comandă 

să apară valori diferite ale mărimii de ieșire din distribuitor); 

 amplificarea de presiune (reprezentată de panta presiunii diferențiale în raport cu semnalul 

de intrare în origine). 

Criteriile de performanță dinamică specifice distribuitoarelor proporționale sunt [5]: 

 răspunsul în frecvență (care este dat de diagrama Bode, respectiv reprezentarea amplificării 

și fazei semnalului de ieșire ca răspuns la diferite semnale de intrare sinusoidale, cu 

frecvența variabilă independentă). Datorită neliniarităților acest răspuns depinde de 

amplitudinea semnalului de intrare. La frecvența de tăiere semnalul de ieșire este cu 3 dB 

mai mic decât la o frecvență foarte joasă; 

 răspunsul la semnal treaptă (care reprezintă deplasarea sertarului cilindric când se aplică la 

intrare o treaptă de la 0 la 100% sau de la 20% la 80%, urmărind timpul de răspuns al 

sistemului și amortizarea. 

În literatura de specialitate sunt precizate următoarele caracteristici tehnice specifice 

distribuitoarelor proporționale [5]: 
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 domeniul de debit acoperit este de 100÷2000 l/min (ANR1) cu o marjă de eroare de ± 10%; 

 debitul de aer pierdut prin etanșări este de 1,3 – 5% din debitul nominal în condițiile de 

presiune 6 bar și ieșire blocată; 

 amplificarea în presiune: se apreciază printr-o deplasare a sertarului distribuitorului mai 

mică de 3% plecând din zero pentru a obține 80% din presiunea maximă; 

 histerezisul < 0,4% relativ la cursa maximă a sertarului distribuitorului și având legătura de 

reacție pe sertar; 

 frecvența de tăiere, -3dB la 60 Hz pentru amplitudinea maximă a distribuitorului cu debitul 

nominal de 2000 l/min, 320 Hz la ± 5% din amplitudine pentru distribuitoarele cu 100 l/min; 

 lățimea de bandă este de 80÷150 Hz la 90°; 

 timpul de răspuns al distribuitorului pentru deplasarea sertarului de 100% este sub 12 ms, 

indiferent de debitul distribuitorului  și pentru cursa sertarului de la 20% la 80% din 

deplasarea sertarului este de 3 ms pentru distribuitoarele cu debit nominal de 100 l/min, 

respectiv 5,2 ms pentru cele cu 2000l/min. 

3.5.  Acționări electropneumatice 

În acest sub-capitol sunt prezentate tipuri de scheme de acționare pneumatică (în buclă 

închisă și buclă deschisă) prezentate în referințele studiate. Unele scheme sunt însoțite și de 

schemele electrice de comandă ale electromagneților din aparatura de distribuție pneumatică, 

fără de care funcționarea schemei de acționare nu este posibilă. Toate schemele de acționare 

prezintă elementul de execuție și se compară acționarea unui actuator în buclă deschisă, cu cea 

în buclă închisă. Servomecanismele electropneumatice sunt sisteme de acționare care 

funcționează cu buclă de reglare. 
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Capitolul IV 

MODELAREA MATEMATICĂ A SERVOMECANISMELOR 

PNEUMATICE CU ACTUATOR LINIAR 

 

4.1. Generalități 

Sistemele pneumatice de acționare s-au dezvoltat încă din perioada primelor decade ale 

secolului al XX lea, dar anul 1956 marchează începuturile tehnologiei privind controlul 

sistemelor pneumatice prin lucrarea lui Shearer J. L. “Study of Pneumatic Processes in the 

Continuous Control of Motion With Compressed Air, Parts I and II”, Trans. of the ASME, Feb. 

1956, pp.233-249, 1956. În deceniul următor Borrows dezvoltă tehnologia de ”switch” control, 

Burrows C. R. ”Fluid Power Servomechanisms”, 1972, Ed. Butler & Tanner, iar Professor W. 

a dezvoltat în 1979 servovalvele electropneumatice. În anii 1980 a început să se dezvolte 

aparatura pneumatică proporțională [61, 74, 75]. 

Sistemele de poziționare electropneumatice folosesc, de regulă, în structura lor 

servovalve pneumatice caracterizate prin performanțe deosebite ([134] histerezis ≤ 4%; simetria 

caracteristicii statice de debit ≤ 10% la curent nominal de comandă; timp de răspuns 8ms) dar 

la prețuri de cost mari. 

 Scopul actualului capitol este de a prezenta modelul matematic standard asociat unui 

servomecanism electropneumatic  de poziționare liniară. De asemenea, se fac mențiuni asupra 

neliniarităților caracteristice acestor sisteme și modalitatea controlului și diminuării influenței 

neliniarităților aupra performanțelor servomecanismului prin folosirea unui regulator 

corespunzător. 

4.2. Curgerea aerului prin ajutaje și orificii 

Spre deosebire de curgerea lichidelor prin ajutaje și orificii, în care lichidul este 

considerat fluid incompresibil, în cazul gazelor se are în vedere proprietatea de compresibilitate 

a acestora. Astfel, aplicând asupra unei mase de gaz o presiune, aceasta este comprimată și 

densitatea gazului se modifică. Pe de altă parte, având în vedere și proprietățile termodinamice, 

se va modifica și temperatura. 

Considerând un gaz ideal, cu o masă dată, este cunoscută ecuația de stare a gazului: 

𝑝 = 𝜌𝑅𝑇,      (4.1) 

cu 𝑝 presiunea gazului (Pa), 𝜌 densitatea (kg/m3), R2 constanta aerului (J/(kg·K), 𝑇 temperatura 

(K). În cazul transformărilor izoterme, ecuația de stare devine 
𝑝

𝜌
=const.; pentru transformarea 

adiabatică, 
𝑝

𝜌𝑘 =const., cu 𝑘 exponent adiabatic și 𝑘 = 1,4 pentru aer. La curgerea politropă a 

unei mase de gaz, 
𝑝

𝜌𝑛
=const., cu 𝑛 coeficient politropic și 1 < 𝑛 < 𝑘. 

  

                                                           
2 Pentru aer cu umiditatea relativă 65%, 𝑅 = 288 J/(kg·K), 𝑇 = 293,15 K, 𝑝 = 100 kPa, conform ISO 6358. 
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 Se consideră reprezentarea schematică, Fig. 4.1, a curgerii unui gaz printr-un orificiu3. 

Notăm  

 
a) b) 

Figura 4.1. Curgerea prin orificii: a) curgere din interiorul unui recipient în exterior; b) curgere prin 

orificiu plasat în incinta unei conducte [110] 

 Presiunea gazului la intrarea în orificiu se notează cu ”1”, respectiv la ieșire cu ”2”. 

Dacă ieșirea gazului se face la presiune atmosferică, notația este 𝑝𝑎. 

 Se fac următoarele ipoteze de lucru: 

 Gazul prin orificiu este un gaz ideal și parametrii de stare ai gazului în procesul de 

curgere nu se modifică în timp; 

 Din punct de vedere termodinamic, curgerea gazului prin orificiu este un proces 

adiabatic, ceea ce înseamnă că la trecerea gazului prin orificiu, nu există timp suficient 

pentru a face schimb de căldură cu exteriorul; 

  Când gazul trece prin orificiu, viteza de curgere în partea din amonte (intrare) este mult 

mai mică decât cea din partea din aval (ieșire); 

  Când gazul trece prin orificiu, coeficientul de curgere a gazului 𝐶𝑑 este constant. 

Considerând aria efectivă a orificiului 𝐴, și având în vedere fenomenul de contracție la 

curgerea prin orificiu și de pierdere de presiune, se determină debitul masic (teoretic) de gaz la 

ieșirea din orificiu: 

𝐺 = 𝜌2𝐴𝑢2 = 𝐴𝜌1√𝑘𝑅𝑇1 ∙ √ 2

𝑘−1
∙ [(

𝑝2

𝑝1
)

2/𝑘

− (
𝑝2

𝑝1
)

(𝑘+1)/𝑘

].  (4.2) 

 Având în vedere ecuația (4.1) și înlocuind 𝜌1 =
𝑝1

𝑅∙𝑇1
 se obține: 

𝐺 = 𝐴
𝑝1

√𝑅𝑇1
∙ √ 2𝑘

𝑘−1
∙ [(

𝑝2

𝑝1
)

2/𝑘

− (
𝑝2

𝑝1
)

(𝑘+1)/𝑘

].   (4.3) 

Debitul din formula (4.3) este caracteristic și ajutajelor care au coeficienți de debit mult 

apropiați de valoarea 1. De exemplu în Fig. 4.2 se prezintă mai multe forme de orificii cu 

                                                           
3 Orificiile sunt define ca deschideri de diferite forme geometrice, cu utilizarea lor tehnică în echipamentele de 
măsură (ex. Diafragma). Ajutajele sunt definite ca fiind conducte scurte atașate unui orificiu pentru dirijarea unui 
jet de fluid. Rolul lor funcțional în instalații este de a controla direcția de curgere. O diferență majoră între orificii 
și ajutaje este dată de prelucrarea tehnologică: orificiile au muchiile ascuțite; ajutajele au muchii rotunjite ceea 
ce determină pierderi mai mici de energie la traversarea ajutajului, deci un coeficiend de debit mai mare [5]. 
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coeficientul de debit 𝐶𝑑 specificat. Se observă că pentru primul tip de orificiu, cu margini 

rotunjite specific ajutajelor, 𝐶𝑑 = 0,98. 

 

 

Figura 4.2. Diferite forme de orificii și coeficienții de debit corespunzatori [5] 

 Este cunoscut faptul că datorită contracției jetului de aer la curgerea prin orificiu apare 

un coeficient de contracție 𝐶𝑐 care împreună cu coeficientul de viteză 𝐶𝑣 formează coeficientul 

de debit 𝐶𝑑 = 𝐶𝑐 ∙ 𝐶𝑣. În aceste condiții, debitul masic printr-un orificiu (cu muchii ascuțite) 

este: 

𝐺 = 𝐶𝑑 ∙ 𝐴 ∙
𝑝1

√𝑅𝑇1
∙ √ 2𝑘

𝑘−1
∙ [(

𝑝2

𝑝1
)

2/𝑘

− (
𝑝2

𝑝1
)

(𝑘+1)/𝑘

].   (4.4) 

unde: 𝐶𝑑 este coeficientul de debit al gazului. 

 În Fig. 4.3 debitul masic de aer prin ajutaj (notat ”Ga”) s-a reprezentat grafic cu formula 

(4.3) iar debitul masic prin orificiu (notat ”Go”) s-a reprezentat cu formula (4.4) considerând 

𝐶𝑑 = 0,61. Pe același grafic s-au reprezentat și variațiile numărului Mach4, în cele două situații, 

respectiv ajutaj și orificiu, pentru a pune în evidență cele două regimuri de curgere. 

Pentru 𝑀𝑎 < 1 curgerea este subsonică și pe grafic se observă că partea din dreapta 

punctului (
𝑝2

𝑝1
)

𝑐𝑟
= 0,5283 răspunde acestei condiții. Pentru 𝑀𝑎 > 1 vom numi generic curgeri 

sonice [110] și ele se regăsesc în partea din stânga raportului critic de presiune. De asemenea, 

se observă că în cazul ajutajelor valorile numărului Mach intră în domeniul supersonic de 

curgere (𝑀𝑎 < 5). 

 

Figura 4.3. Curba presiune-debit masic pentru ajutaj și orificiu 

 În [5] se specifică că dacă 𝑀𝑎 < 0,3 densitatea gazului variază cu mai puțin de 5% și 

curgerea poate fi considerată incompresibilă. 

 

                                                           
4 Numărul Mach pune în evidență tipurile de curgeri raportând viteza sursei (mediul de curgere) la viteza sunetului 
în mediul de curgere. https://ro.wikipedia.org/wiki/Num%C4%83r_Mach 
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4.3. Caracteristica de debit masic prin orificii de arie variabilă  

 De asemenea, în Fig. 4.3 s-a reprezentat curba presiune-debit masic în cazul orificiilor 

comparativ cu cazul ajutajelor. Diferența dintre cele două reprezentări este vizibilă și din punct 

de vedere fizic, foarte importantă dacă ne referim și la reprezentarea numărului Mach în funcție 

de presiune. Coroborat cu observația din [5] potrivit căreia diferența vitezei de curgere la 

deschiderea sertarului distribuitorului este 35% din viteza sunetului în aer, trebuie să înțelegem 

importanța coeficientului de debit 𝐶𝑑 în descrierea ecuațiilor. De asemenea, trebuie să facem 

mențiunea că ecuațiile debitului masic prin orificiu sau ajutaj sunt valabile pentru numere 

Reynolds mari. De exemplu, pentru (
𝑝2

𝑝1
)

𝑐𝑟
= 0,5283 la debitul  maxim al or ificiului  de 

8,064 g/s (pentru exemplul considerat) se obține 𝑅𝑒 = 223359,83 considerând 

viscozitatea cinematică 5a aerului 𝜈 = 1,5356 ∙ 10−5 m2/s. 

 Coeficientul de debit 𝐶𝑑 depinde de forma geometrică a orificiului, Fig. 4.2, dar și de 

raportul presiunilor amonte-aval, conform relației [5]: 

𝐶𝑑 = 0,8414 − 0,1002
𝑝2

𝑝1
+ 0,8415 (

𝑝2

𝑝1
)

2

− 3,9 (
𝑝2

𝑝1
)

3

+ 4,6001 (
𝑝2

𝑝1
)

4

− 1,6827 (
𝑝2

𝑝1
) .5 

 (4.5) 

 În Fig. 4.4 se reprezintă variația coeficientului de debit folosind relația (4.5) și 

diferențele care apar în cadrul coeficientului de debit dacă considerăm primii 2, sau 3, respectiv 

4 termeni față de tot polinomul de grad 5 folosit în descrierea acestui coeficient. Din 

reprezentarea grafică se observă că pentru situația în care considerăm doar primii 4 termeni, 𝐶𝑑 

are și valori negative ceea ce din punct de vedere fizic nu este posibil deoarece 𝐶𝑑 = 𝐶𝑐 ∙ 𝐶𝑣 sau 

𝐶𝑑 = 𝐺𝑟𝑒𝑎𝑙/𝐺𝑡𝑒𝑜𝑟𝑒𝑡𝑖𝑐. De asemenea, pentru 𝐶𝑑 calculat cu primii 3 termeni, valorile obținute 

sunt mai mari decât 1 ceea ce ar însemna că debitul real este mai mare decât cel teoretic, ceea 

ce fizic este imposibil. Singura variantă care merită să fie luată în considerare este cea în care 

sunt considerați primii 2 termeni din dezvoltarea polinomială din (4.11). În Fig. 4.5 se prezintă 

comparativ variația coeficientului de debit sub formă polinomială grad 5 față de forma liniară 

(primii 2 termeni). 

 

  
Figura 4. 4. Variația coeficientului de debit pentru 

orificiile distribuitoarelor penumatice și comparație 

pentru aproximarea cu polinoame de grad 3, 2 și 1 

Figura 4.5. Variația coeficientului de debit 

pentru pentru aproximarea cu polinoame de 

grad 5 și 1 

                                                           
5 Viscozitatea aerului s-a calculat folosind formula [37] 
 𝜈 = 9,95182 ∙ 10−11𝑇2 + 3,55322 ∙ 10−8𝑇 − 3,60844 ∙ 10−6, în care 𝑇 temperatura aerului, 𝑇 = 293,15 K. 
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 Având în vedere observațiile anterioare, în Fig. 4.6 se reprezintă caracteristica de debit 

a orificiilor unui distribuitor având în vedere caracterul sonic al curgerii pentru 
𝑝2

𝑝1
≤ 0,5283 și 

subsonic pentru 
𝑝2

𝑝1
> 0,5283. 

 
Figura 4.6. Caracteristica de debit a orificiului unui distribuitor 

Din raportul 
𝑝2

𝑝1
= 0,5283 rezultă o presiune critică în aval de orificiu, respectiv la ieșire, 

𝑝2𝑐𝑟 = 0,5283𝑝1 pentru care viteza critică este egală cu viteza sunetului deoarece 𝑀𝑎 = 1, Fig. 4.3.  

În cazul echipamentelor pneumatice aria de curgere este variabilă. Considerând aria 

orificiului 𝐴 și presiunea la intrarea în orificiu 𝑝1 = 𝑝𝑠 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡. și presiunea la ieșire 𝑝2, lucrul 

mecanic al gazului la curgerea prin orificiu este [110]: 

𝑁 = ∫ 𝐺𝑑𝑝2
𝑝10

𝑝𝑒
= ∫ 𝐺𝑑𝑝2

0,5283𝑝10

𝑝𝑒
+ ∫ 𝐺𝑑𝑝2

𝑝10

0,5283𝑝10
.  (4.6) 

Deci, când raportul de presiune este 0,5283 ≤
𝑝2

𝑝1
≤ 1 curgerea gazului este subsonică 

și debitul masic este într-o relație neliniară cu raportul de presiune 
𝑝2

𝑝1
. Când 0 ≤

𝑝2

𝑝1
< 0,5283 

curgerea gazului este sonică și debitul masic are valoarea maximă. În această situație debitul 

este numit ”debit blocat” și curgerea ajunge la saturație. 

Lucrul mecanic al aerului în curgere printr-un orificiu este aria caracteristicii presiune-

debit din domeniul de curgere sonic și subsonic. 

  

Figura 4.7. Curba presiune-debit la ieșirea din 

orificiu (𝑝1 = 𝑝𝑠 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡.) 
 

Figura 4.8. Curba presiune-debit la intrarea 

orificiului (𝑝2 = 𝑝𝑠 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡.) 
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În Fig. 4.8 se reprezintă caracteristica presiune-debit pentru intrarea fluidului în orificiul 

de arie 𝐴 așa cum se precizează și în schema aflată în colțul din dreapta sus a caracteristicii, 

când prin orificiu se descarcă (descharge) incinta de volum 𝜗 la presiunea 𝑝𝑐𝑎𝑚.  

Lucrul mecanic al gazului care intră în camera de volum 𝜗 este de 2 ori mai mare decât 

lucrul mecanic al gazului care iese din cameră prin același orificiu [110]. 

4.4. Simulări numerice privind comportarea dinamică a distribuitoarelor 

proporționale 

Pornind de la referința bibliografică [77] în care autorii fac o identificare experimentală 

a curgerii aerului printr-un distribuitor proporțional de tip FESTO, respectiv MPYE-5-1/8HF-

010B, s-a reconstituit prin simulare numerică comportarea dinamică a acestui tip de distribuitor 

și s-au comparat rezultatele cu cele din articol. Corecțiile determinate experimental de autorii 

articolului au fost folosite în modelul de simulare. 

Menționez că am folosit același tip de distribuitor deoarece și în cercetarea numerică și 

experimentală din cadrul tezei am folosit același tip de distribuitor pneumatic proporțional DPP 

[19, 21÷26, 92]. 

Autorii articolului au determinat prin măsurători ariile celor 5 orificii de curgere ale 

DPP. Distribuitorul este conectat pe stand la câte o cameră de volum 𝜗 care înlocuiesc practic 

camerele unui actuator pneumatic. De asemenea, se remarcă faptul că modul de lucru propus 

de autorii articolului este foarte apropiat de observațiile făcute la discuțiile figurilor 4.7 și 4.8. 

Pentru aria efectivă de lucru, autorii folosesc formula [77]: 

𝐴𝑒𝑓𝑓 = 𝐴𝑚

(1−(
𝑢−𝑈𝑠

𝑈0−𝑈𝑠
))

𝛼2𝑝𝑠
2+𝛼1𝑝𝑠+𝛼0

     (4.7) 

unde 𝐴𝑒𝑓𝑓 este aria efectivă de curgere, 𝐴𝑚 aria măsurată, 𝑢. tensiunea de comandă a DPP, 𝑈0 

tensiune de corecție, 𝑈𝑠 tensiunea la care sertarul distribuitorului este în poziția de mijloc, 𝑝𝑠 

presiunea de alimentare, 𝛼0, 𝛼1, 𝛼2, 𝐶, 𝐷 mărimi determinate experimental. 

Pentru datele oferite de articol, pe baza formulei din (4.7), s-au reprezentat grafic 

coeficienții de corecție a ariei efective de curgere Fig. 4.9.a și variația ariei efective Fig. 4.9.b 

la diferite semnale de comandă 𝑢. 

  
a) b) 

Figura 4.9. Variația factorului de corecție (a) și variația 𝐴𝑒𝑓𝑓 (b) la diferite valori ale tensiunii de 

comandă 𝑢 

Schema de simulare numerică propusă este reprezentată în Fig. 4.10 iar valorile folosite 

în simulări sunt menționate în tabelul 4.1 și tabelul 4.2. 
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Figura 4.10. Schema de simulare numerică: 1,2 Rezervoare; 3-semnal comanda; 4- distribuitor 

proportional 4/3; 5- sursa de alimentare cu gaz la presiunea de 8barA; 6- tipul de gaz folosit 

Valori numerice folosite în simulare    Tabel 4.2 

  Încărcare Descărcare Figura Semnal 

treaptă 

(V) 

Coeficient 

𝑪𝒅 

tip 

reprezentare 

P
a

ra
m

et
ru

 

Orificiu 

P,A 

Orificiu 

P,B 

Orificiu 

B,T 

Orificiu 

A,T 

A
ri

a
 o

ri
fi

ci
u

 [
m

m
2
] 

7.30 7.57 
11.96 11.71 4.11 1;-1 0.82 presiune port 

1 

7.30 7.57 
11.96 11.71 4.12 1;-1 0.82 temperature at 

port 1 

7.30 7.57 

11.96 11.71 4.13 1;-1 0.82 enthalpy flow 

rate at port 1 

[J/s] 

7.30 7.57 
11.96 11.71 4.14 1;-1 0.82 mass flow rate 

at port 1 [g/s] 

7.30 7.57 
11.96 11.71 4.15 1;-1 0.82 mass of gas in 

chamber [g] 

7.30 7.57 

11.96 11.71 4.16 1;-1 0.82 pressure at 

port A for 

PPD [barA] 

7.30 7.57 
11.96 11.71 4.17 3;-3 0.82 presiune port 

1 

7.30 7.57 
11.96 11.71 4.18 3;-3 0.82 ports to  flow 

area 

7.57 7.57 

7.57 7.57 4.19 1;-1 

2;-2 

3;-3 

4;-4 

5;-5 

0.82 pressure at 

port 1 avand 

DPP cu 

orificiu 

simetric 

7.30 7.57 

11.96 11.71 4.20 1;-1 

2;-2 

3;-3 

4;-4 

5;-5 

0.82 control step 

signal 

 

 În Fig. 4.11 se prezintă comparativ rezultatele simulărilor numerice de mai sus, realizate 

cu programul Simcenter Amesim față de rezultatele simulărilor numerice din referința [77] 

realizată de autori în MATLAB-Simulink. Rezultatele sunt comparabile. Se observă că 

diferențele mari sunt în cazul unei mărimi de comandă de 1 V (Fig. 4.11.a). La mărimi de 

comandă mai mari, 𝑢 = 2 V, diferențele sunt foarte mici. 
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a) 

 
b) 

Figura 4.11. Comparație între rezultatele simulărilor numerice din referința [77] făcute în MATLAB-

Simulink și cele făcute de autor în AMESim: a) mărime de comandă 𝑢 = 1 V; b) mărime de comandă 

𝑢 = 2 V 

 Studiul comparativ făcut pe baza rezultatelor experimentale și numerice din [77] pune 

în evidență următoarele aspecte: 

 Distribuitoarele penumatice proporționale din producția de serie nu au orificiile 

de comandă identice. De altfel, producătorul specifică faptul că distribuitoarele folosite în 

pneumatică au o ușoară acoperire negativă a sertarului, cu valori ce pot fi între 5 și 25 μm [42].  

 Distribuitoarele penumatice proporționale din producția de serie au nevoie de o 

identificare experimentală pentru determinarea ariilor orificiilor de comandă dar și a 

coeficientului de debit. Aceste mărimi sunt foarte importante în descrierea modelului matematic 

al unei servo-acționări pneumatice deoarece ele sunt prezente în caracteristica debit-presiune a 

DPP. 

 Din rezultatele experimentelor diseminate în [77] dar și din simulările numerice 

făcute de autor se subliniază importanța valorii coeficientului de debit 𝐶𝑑. 

Din bibliografia parcursă pentru dezvoltarea acestei teme am remarcat că distribuitorul 

de construcție FESTO tip MPYE-5-1/8 a fost subiectul multor teme de cercetare și dezvoltarea 

de aplicații, respectiv [4, 61, 75, 77, 85, 86, 87, 103]. Caracteristicile statice și dinamice ale 

acestor DPP explică interesul arătat de comunitatea științifică [146]. 

4.5. Neliniarități în funcționarea servomecanismelor electropneumatic e 

Studiile privind performanțele sistemelor pneumatice de poziționare au pus în evidență 

influența deosebită pe care o au distribuitoarele pneumatice proporționale, respectiv 

caracteristicile lor statice și dinamice, asupra erorii de poziționare și a dinamicii acestora. 

Din cele prezentate anterior s-a observat caracterul profund neliniar al distribuitoarelor 

pneumatice datorită proprietății de compresibilitate a aerului și a curgerii prin orificiile 

distribuitorului. La acestea se adaugă forțele de frecare care apar la deplasarea sertarului 

distribuitorului dar și proprietățile magnetice ale materialelor folosite în partea de convertor 

electro-mecanic al distribuitorului [4, 56, 76, 77, 95]. 
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Cele mai cunoscute neliniarități specifice distribuitoarelor pneumatice sunt zona moartă 

(Fig. 4.12.a), histerezisul (Fig. 4.12.b) și variația coeficientului de debit 𝐶𝑑 prezentată anterior. 

  

a) b) 

Figura 4.12. Neliniarități specifice distribuitoarelor pneumatice proporționale: a) zona moartă; b) histerezis 

 Prezența forțelor de frecare, atât la deplasarea sertarului distribuitorului dar și a 

pistonului actuatorului pneumatic, contribuie în manifestarea neliniarităților de tip histerezis și 

zonă moartă. Forța de frecare și fizic, dar și matematic are o reprezentare complexă, ea având 

atât o componentă statică cât și o componentă dinamică viscoasă. În Fig. 4.13 se prezintă 

variația forței de frecare. 

 
Figura 4.13. Reprezentarea forței de frecare cu specificarea componentelor [51] 

 Corespunzător acestei reprezentări modelul matematic asociat este [51]: 

𝐹𝑠𝑠(𝑣) = 𝑠𝑖𝑔𝑛(𝑣) [𝐹𝐶 + (𝐹𝑆 − 𝐹𝐶)𝑒
−(

𝑣

𝑉𝑠
)

2

] + 𝑏 ∗ 𝑣    (4.8) 

unde: 𝑣 este viteza, 𝐹𝐶 forța de frecare Coulombiană, 𝐹𝑆 forța de frecare statică, 𝑉𝑠  viteza 

Stribeck, 𝑏 coeficientul de frecare viscoasă. 

 De obicei, neliniaritățile din sistemul de control mecano-electropneumatic se pot 

compensa folosind diferite tipuri de regulatoare (controller) în structura servomecanismului. 

 În Fig. 4.14 se prezintă modul în care folosind un controler PVA (proportional plus 

velocity plus acceleration) modificat pentru compensarea forței de frecare, se obține o bună 

funcționare a actuatorului pneumatic care trebuie să dezvolte o forță 𝐹𝑚𝑎𝑥 chiar și în domeniul 

de deplasare al sertarului de distribuitor unde este semnalată zona moartă. 
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Figura 4.14. Variația forței de acționare a unui actuator prin controlul forței de frecare [76] 

Prin urmare, cunoașterea neliniarităților specifice servomecanismelor 

electropneumatice de poziționare este deosebit de importantă pentru descrierea modelului 

matematic asociat sistemului. La rândul său, modelul matematic este util în proiectarea 

regulatorului (sau controllerului) asociat. 

4.6. Metode de control în sistemele pneumatice de poziționare 

În schema bloc din Fig 1.1, caracteristică unui sistem de poziționare pneumatic, 

elementul numit controller sau regulator face legătura între elementele de referință, legătura de 

reacție a sistemului și comanda amplificatorului electropneumatic, respectiv distribuitorul 

pneumatic proporțional. Cu alte cuvinte, controllerul este elementul de comandă și control din 

cadrul sistemului. Indiferent de natura comenzii DPP, continuă-analogică sau discretă-digitală, 

controllerul se proiectează astfel încât să asigure performanța sistemului de urmărire (eroare și 

stabilitate) compensând neliniaritățile din sistem. 

Pentru actuatoarele pneumatice cele mai utilizate controllere sunt cele de tip PVA, adică 

Piston Viteză Accelerație, sau cu alte cuvinte PID, proporțional-derivativ-integral. În această 

situație controlul este o funcție de poziție-viteză-accelerație. În Fig. 4.15 se prezintă structura 

unui astfel de regulator cu constantele 𝐾𝑃, 𝐾𝐷 , 𝐾𝐼 (proporțional-derivativ-integrator) de unde și 

denumirea de controller PID. 

 
Figura 4.15. Diagrama bloc a unui controller (regulator) PID [56] 

Funcția de control asociată unui controller PID este [56]: 

𝑈𝑅 = 𝐾𝑃 ∙ 𝑈𝐸𝑅 + 𝐾𝐼 ∫ 𝑈𝐸𝑅𝑑𝑡 + 𝐾𝐷�̇�𝐸𝑅 .    (4.9) 

Semnalul de control 𝑈𝐶 = 𝐾𝑃𝐴 ∙ 𝑈𝑅 se aplică la intrarea în DPP, iar 𝐾𝑃𝐴 este un factor 

de amplificare. Diferența 𝑈𝐸𝑅 = 𝑈𝐷 − 𝑈𝑀 este eroarea de semnal între intrarea de referință 

(dorită) și semnalul de ieșire măsurat. De asemenea, mărimea 𝑈𝑅 este mărimea care iese din 

controller pentru a se aplica la intrarea în amplificatorul pneumatic [56]. 
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Controlul PID se poate realiza analogic și digital cu mențiunea că un controller 

proporțional este specific sistemelor simple de poziționare [4] fără interacțiune cu mărimile 

perturbatoare sistemului. 

Atunci când se dorește optimizarea sistemului de urmărire și îmbunătățirea 

performanțelor acestuia în cazul diferitelor tipuri de aplicații, proiectarea controllerului este 

mult diferită de modelul PID. Astfel, de la primele controllere aplicate servosistemelor 

pneumatice [61] tipurile de controllere s-au diversificat și algoritmii folosiți pentru programarea 

acestora au evoluat. S-au dezvoltat și implementat diferite tehnici de control fuzzy (ex. fuzzy 

single input controller pentru compensarea histerezisului [4]), control folosind rețele neuronale 

adaptive și tehnici de optimizare metaeuristice [19] (ex. optimizare prin metoda roiului de 

particule – PSO Particle Swarm Optimization). 

De sublinat faptul că metodele de proiectare a controllerului și de proiectare a 

algoritmilor de programare pentru optimizarea lor sunt adaptate aplicațiilor pe care le deservesc 

și condițiilor de funcționare. Deci, nu există o metodă standard de aplicare. 
 

Valoarea erorii pentru cazurile de simulare din Fig. 4.27, [91]  Tabel 4.3 

Controller Eroare 

ILC 2,6 × 10-5 

PID 3,3 × 10-4 

IT2 T-S fuzzy 3,8 × 10-4 

T-S fuzzy obs. 9,2 × 10-4 

 

 4.7. Modelul matematic asociat servomecanismului electropneumatic  

Din generoasa bibliografie diseminată s-a observat că, în general, preocupările 

comunității academice referitoare la servomecanismele electro pneumatice de poziționare se 

îndreaptă spre proiectarea și optimizarea controllerului folosit în sistemul de poziționare. 

Este cunoscut faptul că proiectarea unui controller are la bază cunoașterea modelului 

matematic asociat SEPP (servomecanismului electropneumatic proporțional) de poziționare în 

condițiile aplicației date, sau în condițiile generale ale structurii de control. Prin urmare, toate 

articolele, din bibliografia parcursă, care dezvoltă subiectul proiectării/optimizării unui 

controller pentru un sistem de poziționare dat, au descris modelul matematic asociat. 

În general există un model matematic ”standard” în care se prezintă modelul matematic 

neliniar, dar sunt des întâlnite și modele matematice liniarizate descrise după variabilele de 

stare, ceea ce apropie mai mult sistemul de metodologia de proiectare a unui controller. 

În cele ce urmează se prezintă în primul rând modelul matematic ”standard” folosit în 

referințele [53, 106, 107, 108], model care descrie sistemul pneumatic de poziționare cu 

elementele prezentate în schema bloc din Fig. 1.1. 

Pentru scrierea modelului matematic se au în vedere următoarele ipoteze de lucru [67, 

99]: 

 Fluidul de lucru este aerul considerat fluid compresibil și gaz ideal pentru care este 

valabilă ecuația termică de stare (4.1); 

 Presiunea de lucru este constantă 𝑝𝑠 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡. și temperatura de lucru la fel, 𝑇𝑠 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡. 

 Presiunea de ieșire în atmosferă este presiunea atmosferică; 

 Condițiile de mediu sunt constante; 

 Temperatura din camerele actuatorului pneumatic este constantă; 
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 Se neglijează pierderile de aer dintre camerele actuatorului pneumatic și dintre camere 

și mediul exterior; 

 Se neglijează dinamica de comutație a distribuitorului deoarece lățimea de bandă6 a DPP 

este, de obicei, mai mare de 100 Hz [75]; 

 Între sistemul de poziționare și mediul înconjurător se consideră un sistem adiabatic. 

Modelul matematic al sistemului pneumatic de poziționare liniară este format din 

amplificatorul pneumatic, în cazul de față un DPP, un element de execuție, respectiv un actuator 

pneumatic, și un traductor de deplasare liniar care închide bucla de reacție. Referința, 

compararea semnalelor și controllerul sunt într-un bloc electronic separat de sistemul mecano-

pneumatic. 

În Fig. 4.16 se prezintă sistemul de poziționare al cărui model matematic este detaliat în 

continuare. 

Modelul matematic asociat este descris de ecuații diferențiale neliniare care provin din 

următoarele legi ale fizicii: 

 Prima lege a termodinamicii; 

 Ecuația gazului ideal; 

 Ecuația de continuitate; 

 Ecuația de debit masic printr-un orificiu; 

 A doua lege de mișcare a lui Newton. 

 
Figura 4.16. Schema servo sistemului pneumatic de poziționare modelat 

În scrierea modelului matematic s-au folosit următoarele notații: 

𝑥1 deplasare piston actuator pneumatic; 

𝑥2 viteza de deplasare piston; 

𝑥3 presiunea în camera activă a pistonului, presiunea în amonte 

𝑥4 presiunea în camera pasivă a pistonului,presiunea în aval; 

𝑥5 deplasarea sertarului distribuitorului proportional; 

𝑝𝑠 presiunea de alimentare; 

𝑏 coeficientul de frecare viscoasă; 

𝑚 masa inerțială; 

𝐴 = 𝐴1 = 𝐴2, suprafața activă a pistonului; 

𝐹 forța perturbatoare; 

𝐹𝑓 forța de frecare; 

𝑉 = 𝑉1 = 𝑉2, volumul camerelor actuatorului; 

𝑘 = 1,4 coeficient adiabatic; 

                                                           
6 Lățimea de bandă a unui sistem servo-pneumatic nu este în mod normal mai mare de 10 Hz [75]. 
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𝑅 = 287 J/kg ∙ K, constanta universală a gazului; 

𝑇𝑠 = 293 K, temperatura aerului din sursa de aer comprimat; 

𝐶𝑑  coeficient de debit; 

𝑤 = 𝑤1 = 𝑤2, lățimea orificiului distribuitorului; 

𝐶0 = √𝑘

𝑅
∙ (

2

𝑘+1
)

(𝑘+1)/(𝑘−1)

= 0,040418 ; 

𝐶𝑟 = (
2

𝑘+1
)

𝑘

𝑘−1
= 0,52828; 

𝐶𝑘 = √ 2

𝑘−1
(

𝑘+1

2
)

𝑘+1

𝑘−1
= 3,864; 

𝐾𝑃 constantă amplificare controller proporțional P; 

𝐾𝑇 constanta de timp a traductorului; 

𝜏 constanta de timp a DPP; 

𝑝𝑎 presiunea atmosferică. 

 Modelul matematic se construiește pentru un actuator simetric, așa cum s-a notat mai 

sus 𝐴 = 𝐴1 = 𝐴2 și 𝑉 = 𝑉1 = 𝑉2. De asemenea, toate orificiile de comunicare ale DPP sunt 

egale și au aceeași formă dreptunghiulară de lățime 𝑤. 

Având în vedere ipoteza făcută de a avea temperatură constantă în camerele actuatorului 

pneumatic și de a nu avea schimb de căldură între sistemul de poziționare și mediu, putem 

considera 𝑇𝑠 = 𝑇1 = 𝑇2. 

În aceste condiții pentru ultimul caz dat ca exemplu se pot scrie ecuațiile modelului 

matematic: 

�̇�1 = 𝑥2       (4.10.a) 

�̇�2 =  −
𝑏

𝑚
𝑥2 +

𝑆

𝑚
(𝑥3 − 𝑥4) −

𝐹𝑓

𝑚
−

𝐹

𝑚
   (4.10.b) 

𝑥3̇ =
−𝑘𝑥2𝑥3𝐴+𝑅√𝑇𝑠𝐶𝑑𝐶0𝑤𝑥5∙𝑥3𝐶𝑘√[(

𝑝𝑎
𝑥3

)

2
𝑘−(

𝑝𝑎
𝑥3

)

𝑘+1
𝑘 ]

𝑉+𝐴𝑥1

̇

 

̇

    (4.10.c) 

𝑥4̇ =
−𝑘𝑥2𝑥4𝐴+𝑅√𝑇𝑠𝐶𝑑𝐶0𝑤𝑥5∙𝑝𝑠𝐶𝑘√[(

𝑥4
𝑝𝑠

)

2
𝑘−(

𝑥4
𝑝𝑠

)

𝑘+1
𝑘 ]

𝑉−𝐴𝑥1
 (4.10.d) 

�̇�5 = 𝐾𝑃 ∙ (𝑈𝑟𝑒𝑓 − 𝐾𝑇𝑥1) −
1

𝜏
𝑥5   (4.10.e) 

 Din cele mai sus prezentate se observă că modelul matematic asociat funcționării unui 

servomecanism electropneumatic liniar, scris în ipotezele de lucru formulate anterior, este un 

model neliniar format dintr-un sistem de ecuații diferențiale ordinare cu un număr de cinci 

necunoscute asociate sistemului. Dacă în descrierea modelului matematic se are în vedere și 

forța de frecare 𝐹𝑓,  gradul de complexitate în rezolvarea analitică a acestei probleme depășește 

posibilitățile de rezolvare în cadrul prezentei teze. Subiectul este foarte interesant din punct de 

vedere matematic și merită dezvoltat în cadrul unei lucrări separate. 

În capitolul următor se prezintă astfel de programe numerice dedicate și se prezintă 

rezultatele simulărilor numerice pentru servomecanismul electropneumatic de poziționare 

liniară studiat în cadrul tezei. 
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Capitolul V 

SIMULĂRI NUMERICE PENTRU DETERMINAREA 

PERFORMANȚELOR SERVOMECANISMULUI 

ELECTROPNEUMATIC CU DISTRIBUITOR 

PROPORȚIONAL 

5.1. Generalități 

Modelul matematic prezentat în capitolul anterior, pentru modelarea comportării statice 

și dinamice a unui servomecanism electropneumatic de poziționare cu actuautor penumatic 

liniar și distribuitor pneumatic proporțional, este format de un sistem de ecuații diferențiale 

neliniare cu cinci necunoscute, respectiv parametrii de stare ai sistemului modelat. 

Neliniaritatea modelului matematic este dată de toate neliniaritățile specifice unui sistem în care 

procesele fizice sunt guvernate de ecuațiile de curgere prin orificii, ecuații de proces termic 

adiabat, ecuații de mișcare mecanică în care forțele de frecare sunt prezente, ecuații de 

continuitate în care compresibilitatea fluidului de lucru nu poate fi neglijată. Chiar și în 

ipotezele de lucru formulate în descrierea modelului matematic, neliniaritățile menționate s-au 

regăsit în descrierea modelului. 

5.2. Prezentarea limbajelor de simulare numerică utilizate în 

proiectarea sistemelor automate electropneumatice  

Tipurile de limbaje de simulare numerică utilizate în proiectarea sistemelor automate 

electropneumatice sunt: 

 Simulink-Matlab; 

 Simcenter Amesim; 

 VisSim; 

 Dymola; 

 Easy5; 

 20-sim. 

5.2. Metodologie de lucru în Simcenter Amesim 

Din programele de modelare și simulare numerică enumerate mai sus, mediul de 

programare Matlab-Simulink și Simcenter Amesim sunt larg utilizate în aplicațiile industriale 

pentru analiza și sinteza sistemelor automate de acționare electrică/hidraulică/pneumatică. 

 Pentru analiza prin simulare numerică a comportării dinamice a servomecanismului 

electropneumatic de poziționare liniară s-a folosit Simcenter Amesim. Mediul de simulare 

Amesim are o interfață grafică prietenoasă și generoasă, incluzând o bibliotecă cu domeniile de 

simulare, ca de exemplu aeronautică și spațiu; aer condiționat; componente hidraulice; 

componente pneumatice, etc. În secțiunea HELP a Simcenter Amesim putem găsi anumite 

exemple și soluții pentru diferitele domenii, ce pot ajuta la o mai bună înțelegere a softului, dar 

și anumite soluții la diferite probleme. 
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5.3. Simularea numerică a comportării dinamice a actuatorilor 

pneumatici liniari 

În cadrul sistemelor de acționare pneumatică actuatorii pneumatici sunt elemente de 

execuție care pot lucra atât în buclă deschisă ca unități pneumatice [15, 110] de comandă, cât și 

în buclă închisă, în cadrul sistemelor de comandă-control-reglare de tipul sistemelor de 

poziționare sau de urmărire [1, 15, 56, 89, 110]. 

În prezentul subcapitol se compară comportarea dinamică a unui actuator pneumatic 

liniar care lucrează în buclă deschisă, cu cea a actuatorului lucrând în buclă închisă, ca sistem 

de poziționare. 

Modelul numeric și simulările numerice au fost realizate cu mediul de simulare 

Simcenter Amesim. 

Scenarii de lucru pentru actuatorul pneumatic în buclă deschisă  Tabel 5.1 

Nr. 

Crt. 

Nume scenariu Tip distribuitor Tip semnal 

intrare 

Reprezentări grafice 

1 PA-CC-PV-SIMW DPP centru-închis Sinusoidal Figura 5.8 

2 PA-CC-PV-SQRW DPP centru-închis Dreptunghiular Figura 5.9 

3 PA-CC-PV-TRAP DPP centru-închis Trapezoidal Figura 5.10 

4 PA-ABT-PV-SIMW DPP semi-deschis ABT Sinusoidal Figura 5.11 

5 PA-ABT-PV-SQRW DPP semi-deschis ABT Dreptunghiular Figura 5.12 

6 PA-ABT-PV-TRAP DPP semi-deschis ABT Trapezoidal Figura 5.13 
 

 
 

a) b) 

  
c) d) 
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Figura 5.1. PA-CC-PV-SIMW: a) schema de 

simulare numerică; b) variația deplasării 

pistonului; c) variația vitezei; d) variația 

accelerației; e) variația presiunilor în camerele 

actuatorului [16] 

 e) 

 

 
 

a) b) 

 
 

c) d) 

 

 

 

Figura 5.2. PA-CC-PV-SQRW: a) schema de 

simulare numerică; b) variația deplasării 

pistonului; c) variația vitezei; d) variația 

accelerației; e) variația presiunilor în camerele 

actuatorului [16] 

 
e) 

Teoretic, prin simulările numerice făcute, s-a arătat că folosind un distribuitor pneumatic 

proporțional sistemul de acționare se simplifică fața de schema de acționare a actuatorului 

pneumatic controlat direct prin distribuitor pneumatic on-off. Mai mult, dinamica cilindrului 

pneumatic în buclă deschisă poate fi controlată cu ușurință, prin modificarea semnalului electric 

de intrare al distribuitorului proporțional. 

Comportarea dinamică a actuatorului pneumatic liniar funcționând în buclă închisă 

Față de simulările numerice privind comportarea dinamică a actuatorului pneumatic 

liniar în buclă deschisă, în Figura 5.3 se prezintă schema structurală și schema de simulare 

numerică a actuatorului în buclă închisă. Schema prezentată este cea a unui servomecanism 
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electropneumatic de poziționare liniară în care amplificatorul de debit este un distribuitor 

pneumatic proporțional. 

Elementele pneumatice din schema de simulare numerică sunt aceleași cu cele 

prezentate anterior, cu observația că distribuitorul pneumatic proporțional este doar cu centru 

critic, având în vedere faptul că performanțele dinamice ale actuatorului liniar sunt mai bune 

decât dacă DPP este cu centru semi-deschis ABT (așa cum s-a văzut în simulările numerice). 

 

 
a) b) 

Figura 5.3. Schema bloc (a) și schema pentru simularea numerică (b) a sistemului pneumatic [22]. 

În simulările numerice actuatorul pneumatic are diametrul pistonului 100 mm și 

diametrul tijei 50 mm, iar cursa actuatorului de 400 mm. În modelarea matematică a 

actuatorului s-a considerat un coeficient de frecare vâscoasă de 75 N s/m și un coeficient de 

schimb termic de 50 J/m2/K/s, pentru o temperatură externă de 293,15 K. În cazul DPP cu 

centru-critic, pentru orificiile de comandă și control ale distribuitorului s-a considerat o arie de 

7 mm2 iar coeficientul de debit de 0,72. Frecvența naturală a distribuitorului proporțional este 

de 80 Hz, iar curentul de comandă este de 10 V. Parametrii constructivi pentru echipamentele 

pneumatice sunt conforme cu datele de catalog FESTO. Parametrii funcționali, cei ce au în 

vedere fenomenele termo-hidraulice din funcționarea echipamentelor au fost considerate ca 

date implicite, conforme cu informațiile din librăria de programe Simcenter Amesim ”Lab 

Pneumatics” [105]. 

Servomecanismul pneumatic trebuie să poziționeze liniar sarcina inerțială de 25 kg, 

considerând și o forță tehnologică perturbatoare variabilă, formată dintr-o componentă 

constantă de 2000 N și o componentă elastică variabilă având o constantă elestică de 1000 N/m. 

Traductorul de deplasare are o constantă de 25 V/m. Presiunea aerului comprimat furnizat în 

sistem este de 7 barA. 

De asemenea, se păstrează aceeași metodologie de lucru, respectiv aplicarea diferitelor 

tipuri de semnale de referință la intrarea în sistem. Semnalele de intrare de referință au o 

amplitudine de 10 V pentru toate semnalele și frecvența de 0,05 Hz pentru semnalul sinusoidal 

și semnalul triunghiular [22]. Semnalul trapezoidal are aceleași caracteristici ca cel folosit la 

actuatorul lucrând în buclă deschisă. 

a. Caracteristica statică 

În Figura 5.4 se prezintă caracteristica statică, respectiv caracteristica de histerezis 

pentru servomecanismul electropneumatic  de poziționare (SEPP) format din actuator liniar cu 

piston asimetric și distribuitor penumatic proporțional, Fig. 5.3. Caracteristica statică s-au 

reprezentat simulările numerice, pentru un semnal de referință triunghiular cu frecvență de 0,05 

Hz și amplitudinea de 0,1V, 1V și 10V. Reprezentarea caracteristicii statice are amplitudinea 

referinței în abscisă și deplasarea tijei actuatorului în ordonată la diferite momente de timp. 
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a) b) 

 

 

c)  

Figura 5.4. Caracteristica statică de histerezis a SEPP pentru un semnal  triangular cu o  amplitudine 

de 0.1 V (a), 1.0 V (b) and 10 V (c) și cu o frecvență a semnalului de  0.05Hz [22] 

 În Figura 5.5 s-a reprezentat evoluția eroarii sistemului la diferite semnale de referință. 

  
Figura 5.5. Eroarea SEPP pentru diferite tipuri de semnale de referință: b) 10 V semnal de intrare 

treaptă, c) 1mA semnal de intrare triunghiular [22] 

b. Caracteristica dinamică 

Pentru un semnal de referință sinusoidal cu amplitudinea de 10 V și frecvenșa 

semnalului de 0,05 Hz se trasează diagrama Bode, Figura 5.6. Analiza graficului de  frecvență 

este răspunsul sistemului la o intrare sinusoidală. Se observă o frecvență de tăiere de 0,2 Hz la 

-3dB și un domeniu de frecvență caracteristice servomecanismului de 0,01 Hz la 1,5 Hz. 

În Figura 5.6.b este reprezentată deplasarea pistonului având semnalul de intrare 

triunghiular cu amplitudinea de 10 V. Din reprezentarea grafică se observă că pistonul urmărește 

semnalul de intrare și cursa pistonului are o eroare de 0,01 mm. 

În figura 5.6.c pentru un semnal de intrare trapezoidal eroarea de poziționare este zero. 

În ambele cazuri se observă o mică întârziere la începerea unui ciclu nou, respectiv 20 s pentru 

intrarea triunghiulară și 8,15 s pentru intrarea trapezoidală [22]. 
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a) 

 
b) 

 
 

c) 

Figura 5.6. Caracteristica dinamică a SEPP: a) diagrama Bode; b) deplasare piston actuator la semnal 

referință triunghiular; c) deplasare piston actuator la semnal referință trapezoidal. 
 

c. Comportamentul dinamic 

Din simulările numerice făcute pentru diferite semnale de referință s-a observat 

comportarea stabilă a servomecanismului electropneumatic de poziționare liniară. De asemenea 

s-au făcut observații privind comportarea sistemului la un semnal treaptă de referință, Figura 

5.7. 

 
Figura 5.7. Răspunsul SEPP la semnal de referință treaptă cu amplitudinea de 10 V [22] 

La semnal treaptă servomecanismul SEPP răspunde ca un sistem de control supra 

amortizat, respectiv ca un sistem de control de ordin întâi. Pe reprezentarea grafică din Figura 

5.19 se poate citi un timp de răspuns de 𝑇 = 1,397 s, timpul de creștere 𝑇𝑟 = 2,13 și timpul de 

liniștire 𝑇𝑠 = 4,08 s. Timpul de răspuns reprezintă 63,2% din răspunsul sistemului în cazul 

semnalului treaptă și descrie viteza cu care sistemul de control răspunde la intrarea de referință. 

Timpul de creștere este de 90% din răspunsul sistemului, iar timpul de liniștire este de 100% 

din răspunsul sistemului. Eroarea de poziționare este zero. 
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În Figura 5.8 se reprezintă comportarea dinamică a SEPP la un semnal de referință 

sinusoidal. 

 
 

a) b) 

  
c) d) 

Figura 5.8. Răspunsul SEPP la semnal de intrare sinusoidal cu o amplitudine de 10 V și o frecventă de  

50Hz: a) deplasarea pistonului, b) viteza de deplasare, c) presiunea în camerele cilintrului, d) forța la 

tija pistonului [22] 
 

d. Influența coeficientului 𝑲𝒑 asupra dinamicii sistemului 

S-a urmărit modul în care constanta de proporționalitate 𝐾𝑝 a regulatorului PID 

influențează comportarea dinamică a servomecanismului. Pentru aceasta s-a folosit metoda de 

reglare Ziegler-Nichols simplificată pentru un control proporțional. Astfel, pentru un semnal de 

tip treaptă dat, s-au dat diferite valori coeficientului de proporționalitate 𝐾𝑝 până când 

stabilitatea sistemului este compromisă sau sistemul atinge oscilații periodice. 

Performanțele dinamice ale SEPP pentru diferite valori ale lui 𝐾𝑝   Tabel 5.2 

𝐾𝑝 

(-) 

Input step 0.1 V Input step 1 V Input step 10 V 

𝑻 (s) 𝑻𝒅 

(s) 

𝑻𝒓 

(s) 

𝑻𝒔 

(s) 

𝑻 (s) 𝑻𝒅 

(s) 

𝑻𝒓 

(s) 

𝑻𝒔 

(s) 

𝑻 (s) 𝑻𝒅 

(s) 

𝑻𝒓 

(s) 

𝑇𝑠 

(s) 

2 1,979 0,86 3,342 6,81 1,083 0,08 2,431 6,5 1,397 0,02 3 6,8 

4 0,974 0,4 1,734 3,3 0,534 0,04 1,215 3,5 1,397 0,02 2,21 4,11 

5 0,769 0,31 1,388 3,19 0,436 0,03 0,982 3,02 1,397 0,02 2,13 4,08 

6 0,631 0,26 1,156 2,91 0,366 0,03 0,816 2,49 1,397 0,02 2,08 3,38 

8 0,471 0,19 0,859 3,5 0,258 0,02 0,594 2,03 1,397 0,02 2,04 3,02 

10 0,375 0,15 0,722 2,51 0,226 0,02 0,508 2,51 1,397 0,02 2,04 2,74 

12 0,316 0,12 0,535 3,5 0,18 0,02 0,428 3,51 1,397 0,02 2,04 2,58 
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În Tabelul 5.2 sunt prezentate valorile timpului de întârziere 𝑇𝑑, timpul de creștere și 

timpul de stabilizare, pentru diferite valori 𝐾𝑝, atunci când semnalul de intrare este treaptă, iar 

amplitudinea are valori de 0,1 V, 1 V și 10 V. Se observă că pentru o intrare treaptă de 1 V 

sistemul are o întârziere de timp cu valori scăzute chiar și pentru 𝐾𝑝 = 5. 

De asemenea, calitatea parametrilor sistemului de control pneumatic sunt compromiși 

pentru 𝐾𝑝 >  6, deși frecvența oscilațiilor este mai mică. 

Concluzii privind comportarea dinamică a actuatorului comandat prin DPP în buclă 

închisă 

S-a studiat prin simulări numerice comortamentul dinamic al actuatorului liniar 

comandat prin distribuitor pneumatic proporțional în cazul în care funcționarea acestora este în 

buclă închisă. Adică, s-a considerat comportarea dinamică a servomecanismului 

electropneumatic de poziționare liniară. În structura servomecanismului s-au păstrat aceleași 

elemente penumatice, ca în studiul făcut în buclă deschisă. 

Din simulările numerice s-a determinat caracteristica statică și dinamică a SEPP. S-a 

observat comportarea stabilă a sistemului de poziționare pentru diferite semnale de referință 

aplicate și cu sarcină externă variabilă aplicată asupra actuatorului. 

Din simulări numerice se constată că precizia poziționării și dinamica SEPP depinde de 

tipul semnalului de referință, de valorile parametrilor de referință, de parametrii regulatorului 

și de caracteristicile actuatorului și amplificatorului pneumatic. 

De asemenea, au fost găsite valori ale coeficientului de proporționalitate 𝐾𝑝 pentru care 

sistemul de control rămâne stabil și precis pentru valorile semnalului treaptă aplicat ca referință. 

Simulările numerice arată că sistemul poate fi adaptat la perturbațiile externe modificând 

semnalul de referință și coeficientul proporțional 𝐾𝑝. 

Aceste simulări, împreună cu cele a sistemului pneumatic de poziționare în buclă 

deschisă, au subliniat (cel puțin teoretic) că sistemele pneumatice de poziționare liniară cu 

distribuitor pneumatic proporțional (DPP) sunt ușor de controlat și reprezintă o alternativă la 

sistemele pneumatice de poziționare cu servovalvă. 

5.5. Comportarea dinamică a servomecanismelor electropneumatice de 

poziționare cu actuatori simetrici și asimetrici  

 Pentru a studia comportamentul dinamic al servomecanismelor electropneumatice de 

poziționare liniară și distribuitor proporțioanal, s-a considerat schema actuatorului pneumatic 

din structura servomecanismului în două variante constructive: actuator cu ariile pistonului 

egale (actuator simetric) și actuator cu ariile pistonului egale inegale (actuator asimetric). 

Folosind facilitățile de lucru oferite de programul de simulare numerică Simcenter 

Amesim, s-a studiat comportamentul dinamic al servomecanismului considerat în cele două 

variante constructive, cu schema de simulare numerică din Figura 5.9. Elementele schemei de 

simulare numerică au următoarea semnificație și caracteristici: 

 Blocul 1, cilindru pneumatic cu ariile pistonului simetrice (Figura 5.9.a) respectiv cilindru 

pneumatic cu ariile pistonului asimetric (Figura 5.9.b) cursa de 400 mm, diametrul 

pistonului de 80 mm și diametrul tijei de 25 mm. Aria pistonului simetric este de 4535,67 

mm2. Aria pistonului asimetric este de 5026,55 mm2 (camera mare a actuatorului), și 

4535,67 mm2. Temperatura aerului la orificiul de intrare este aceeași cu cea a orificiului de 

ieșire de 293,15 K. Masa deplasată de piston este de 30 kg. Nu este considerată forța de 
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frecare coulombiană și coeficientul de frecare vâscoasă este de 100 N/(m/s). Nu există 

pierderi de aer. 

 Blocul 2, traductor de deplasare liniară cu un coeficient de amplificare de 25 V/m. 

 Blocul 3 modelează forța de perturbare considerată; este o forță elastică cu constanta 

elastică de 5000 N/m.  

 Blocul 4 modelează semnalul de comandă, respectiv referința; semnalul folosit fiind treaptă. 

 Blocul 5 este un bloc de însumare care compară semnalul de referință cu semnalul deplasării 

măsurat de traductor.  

 Blocul 6 modelează regulatorul PID  care are componenta proporțională (amplificarea) 

𝐾𝑝 =  1 și fără a avea setate componentele derivativă și integrală.  

 Blocul 7 este un filtru cu o valoare minimă admisă de -10 V și o valoare maximă de 10V; 

astfel domeniul de comandă electrică al distribuitorului pneumatic proporțional este limitat 

la valori [-10, 10] V, recomandat de producător [18].  

 Blocul 8 este un amplificator cu valoarea – 1 pentru a schimba semnul semnalului de 

comandă al distribuitorului proporțional. 

 Blocul 9 reprezintă distribuitorul pneumatic proporțional care este un distribuitor 4/3 cu 

centru închis, similar cu distribuitorului pneumatic proporțional 5/3 cu centru închis [18]. 

Frecvența distribuitorului este considerată la 70 Hz și un factort de amortizare de 0,8. 

Orificiul de comandă al distribuitorului are o suprafață de 7 mm2 și este același pentru toate 

cele 4 porturi. Coeficientul de debit al distribuitorului este de 0,72.  

 Blocul 10 modelează sursa pneumatică de presiune care furnizează o presiune de 7 barA la 

o temperatură de 293,15 K.  

 Blocul 11 definește proprietățile aerului. Aerul este considerat gaz perfect cu densitatea de 

1,18 kg/m3 pentru o temperatură de funcționare de 300 K și o presiune absolută de 1,013 

barA. Vâscozitatea absolută este de 18,552.10-6 Pa·s. Conductivitatea termică este de 

0,026156 W/m/K, iar căldura specifică la presiune constantă este de 1004,815 J/kg/K. 

  
a) b) 

Figura 5.9. Schema acționare cu 1- cilindru pneumatic ( a) simetric si b) asimetric); 2-senzor deplasare 

3- forță rezistiva; ; 4-semnal comandă; 5-sumator; 6-PID; 7-block saturație; 8- block constantă;  9- 

distribuitor proporțional 4/3; 10- sursa de alimentare cu gaz la presiunea de 7barA; 11- tipul de gaz 

folosit; 12- block constantă [20] 

 Folosind schemele de simulare numerică din Figura 5.9, pentru un semnal treaptă de 1 

V, s-a analizat comparativ comportamentul servomecanismului electropneumatic în cele două 

variante constructive. 

 Așa cum s-a văzut în subcapitolul anterior, servomecanismul electropneumatic SEPP 

studiat se comportă ca un sistem de control de ordin întâi, sau ca un sistem de ordin doi supra-

amortizat. Pentru a discuta comparativ comportarea servomecanismelor în cele două variante 
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constructive, s-au considerat, ca mărimi specifice comportamentului dinamic al sistemelor 

automate, mărimile definite în Figura 5.10 pentru un semnal treaptă. Se notează 𝐾𝑇 constanta 

de timp a răspunsului 𝑦(𝑡), 𝑇𝑟 este timpul de creștere și 𝑇𝑠 este timpul de stabilizare. De 

asemenea, 𝑦𝑠𝑡 este răspunsul sistemului în starea de echilibru. 

 
Fig. 5.10. Definirea mărimilor caracteristice dinamicii unui sistem automat de ordin I  

Rezultatele simulării numerice pentru un semnal treaptă de 1 V sunt prezentate în 

figurile 5.11 și 5.12 pentru ambele cazuri studiate. 

 
 

a) b) 

  
c) d) 

  

e) f) 

Fig. 5.11. Comportarea dinamică a SEPP cu piston simetric: a) deplasarea tijei; b) semnalul de ieșire a 

senzorului de deplasare c) viteza tijei; d) accelerația tijei; e) presiuni la în camerele pistonului; f) eroare 

de poziționare.  
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a)  b)  

  
c)  d) 

  
e) f) 

Fig. 5.12. Comportarea dinamică a SEPP cu piston asimetric: a) deplasarea tijei; b) semnalul de ieșire a 

senzorului de deplasare c) viteza tijei; d) accelerația tijei; e) presiuni la în camerele pistonului; f) eroare 

de poziționare. 

Din reprezentările grafice de mai sus se poate observa ca la un semnal de comandă de 

tip treaptă de 1V, servomecanismul se comportă ca un sistem supra amortizat în ambele cazuri 

studiate. Pentru a compara comportamentul celor două tipuri de servomecanisme, au fost 

monitorizate eroarea de poziționare, timpul de creștere și timpul de amortizare. De asemenea, 

a fost luat în considerare și timpul de staționare al pistonului la schimbarea direcției de mișcare 

prin schimbarea comutației distribuitorului pneumatic proporțional, Tabel 5.3. 

Din figurile 5.11 și 5.12 se observă că eroarea de poziționare este nulă atât pentru 

servomecanismul cu piston simetric, cât și în cazul cu piston asimetric.  

Cei doi actuatori au răspuns la același tip de semnale de referință considerate dar 

cilindrul simetric își începe mișcarea de la mijlocul cursei, în timp ce cilindrul asimetric își 

începe mișcarea de la sfârșitul cursei. 

Comportamentul dinamic în cazul semnalului de comandă trepta de 1 V   Table 5.3 

 Constanta de 

timp (s) 

Timpul de 

creștere (s) 

Timpul de 

stabilizare (s) 

Eroare 

(mm) 

Cilindrul simetric  1.13 2.45 4.8 0 

Cilindrul asimetric  0.51 1.15 1.92 0 

 



Valentin Nicolae COCOCI  

 

 45 

Simulările numerice arată că servomecanismele au un comportament dinamic stabil și 

performanțe bune de poziționare, respectiv de urmărire. Timpul de răspuns al 

servomecanismului cu piston asimetric este mai bun decât în cazul servomecanismului simetric, 

motiv pentru care este recomandat în cazul aplicațiilor care necesită servomecanisme de 

poziționare rapidă. 

5.6. Comportarea dinamică a unui servomecanism electropneumatic 

pentru acționarea unei vane fluture 

 Într-o stație de epurarea apelor uzate, procesul tehnologic de epurare biologică este 

deosebit de complex cu respectarea cantității de oxigen dizolvat OD introdus în apele uzate 

pentru activarea reacțiilor biologice. Intervalul de oxigen dizolvat OD este de 1,5 ÷ 2 g/m3 și 

trebuie să fie riguros controlat [148]7. Dacă concentrația de OD este prea mare (> 2 g/m3) în 

reactorul biologic va avea loc o supra amestecare și apar probleme în crearea de nămolului 

activ. Dacă concentrația este mai mică de 1,5 g/m3  micro-organismele din nămolul activ nu se 

vor putea dezvolta corespunzător pentru a putea descompune compușii cu azot și fosfor [79]. 

 Un procent între 50% și 75% din energia consumată într-o stație de epurare a apei, 

provine din consumul de energie aferent suflantelor de oxigen care alimentează bazinele de 

aerare. În aceste condiții, un sistem de acționare care reduce consumul de aer dar păstrează 

nivelul de oxigen OD în limite normale, este esențial pentru a scădea consumul de energie 

electrică și de a reduce costurile de exploatare din stațiile de epurare. 

 În Figura 5.13 se propune acționarea cu servomotor electropneumatic a vanei fluture 

care alimentează conducta de alimentare cu aer comprimat a aeratorilor (difuzori poroși) din 

bazinele de aerarea apelor uzate. 

 
Figura 5.13. Schema de acționare cu SEPP a vanei fluture din instalația de aerare într-o stație de 

epurare a apei 

 Comanda vanei fluture se face cu ajutorul unui servomecanism electropneumatic de 

poziționare liniară SEPP, asemănător celui studiat în cadrul tezei. Servomecanismul acționează 

obturatorul lenticular al unei vane fluture cu diametrul nominal de 200 mm. În cadrul sistemului 

de automatizare debitul este permanent monitorizat de un debitmetru. În schema de reglare se 

observă că debitul măsurat este comparat cu semnalul de referință al servomecanismului care 

acționează obturatorul vanei fluture și modifică debitul în instalație. 

                                                           
[148] S. Revollar, R. Vilanova, P. Vega, M. Francisco, and M. Meneses,"Wastewater Treatment Plant Operation: 
Simple Control Schemes with a Holistic Perspective," Sustainability 2020, 12, 768; doi:10.3390/su12030768 
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Actuatorul pneumatic folosit are diametrul pistonului de 50 mm, diametrul tijei de 12 

mm și lungimea cursei de 0,1 m. La rândul lui cilindrul pneumatic este comandat de un 

distribuitor proportional având aceleași date cu cele folosite în simulările anterioare.  

 Difuzorii alimentați cu aer comprimat sunt asimilați cu rezistențe hidraulice și au 

suprafețele de 325 mm2, 375 mm2 și 200 mm2. 

 Corecția semnalul de comandă se face cu ajutorul unui regulator PID. 

 

 
Figura 5.14. Debitul de aer pe conducta de alimentare cu aer comprimat și pe fiecare difuzor notat 

„orifice_1” , „orifice_2” și „orifice_3” 
 

 Din figura 5.14 se poate observa că debitul de aer este menținut constant atât pe 

conducta de alimentare cu aer comprimat cât și pe fiecare difuzor de aer, chiar și în condțiile în 

care compresorul, care alimentează instalația, are o variație sinusoidală a presiunii absolute. 

Din studiul făcut prin metoda simulării numerice prin intermediul unui limbaj de 

simulare evoluat, Simcenter Amesim, rezultă că având în vedere complexitatea sistemelor de 

control pneumatic, folosirea modelelor simple și tehnicilor moderne de calcul înlocuiesc cu 

succes vechile proceduri de testare a prototipurilor utilizate în industrie [36]. 

În zilele noastre, metodele moderne de cercetare precum Model-in-the-Loop (MiL), 

Software-in-the-loop (SiL) și Hardware-in-the-Loop (HiL) ne ajută să scurtăm calea dintre 

concepția, proiectarea și testarea prototipurilor [105]. 
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Capitolul VI 

DETERMINAREA EXPERIMENTALĂ A 

PERFORMANȚELOR SERVOMECANISMULUI 

ELECTROPNEUMATIC  

 

6.1. Generalități 

 În capitolul de față sunt prezentate rezultatele experimentale pentru determinarea 

performanțelor statice și dinamice ale servomecanismului electropneumatic de poziționare 

liniară. Rezultatele experimentale au fost comparate cu rezultatele numerice având în vedere că 

în modelul numeric de simulare au fost folosite aceleași componente pneumatice FESTO ca 

cele din standul experimental. 

6.2. Structura standului de testare 

 În Figura 6.1 sunt prezentate elementele standului pneumatic experimental. Elementele 

componente se pot reprezenta sub forma schemei bloc structurale din Figura 1.1, respectiv Fig. 

5.3.a. De asemenea, schema de simulare numerică prezentată în capitolul anterior, Figura 5.3.b, 

este realizată fizic cu elementele din Fig. 6.1. 

 

Figura 6.1. Vederea în  plan al standului experimental: 1- compresor aer; 2- actuator pneumatic; 3- 

traductor deplasare liniar; 4- distribuitor proporțional 5/3; 5- regulator PID; 6-sursă 24 V; 7- generator 

semnale; 8-placă de achiziție date [17] 

6.3. Metodologie de lucru 

Servomecanismul pneumatic este alimentat cu aer (presiune absolută 7 barA) de la o 

unitatea de aer comprimat FESTO. Distribuitorul proporțional este controlat de controlerul PID 

alimentat de la o sursă de alimentare de 24 VDC care primește semnalul de referință de la un 

generator de semnale. De asemenea, distribuitorul proporțional va controla debitul către 

actuatorul pneumatic a cărei deplasare este urmată de traductorul de deplasare.  
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Pentru achiziția de date a fost utilizată, în prima fază, o placă Easy port Festo, conectată 

la portul USB al computerului folosind un cablu USB A-B, disponibil în 1,5 metri sau 3 metri. 

De asemenea, placa Easy Port este conectată cu o unitate de conectare universală Festo 

printr-un cablu de date I/O cu conectori SysLink, care la randul ei preia din regulatorul PID cele 

două semnale analogice (de la generatorul de semnale și de la ieșirea din PID către distribuitorul 

proporțional), trasmițându-le pentru achiziție către placa Easy Port. Pentru transmisia datelor 

se folosește un cablu de date I/O cu conectori SysLink.  

Software-ul folosit pentru a citi datele de pe placa de achiziție este FluidLab-M V1, cu 

schema de achiziție prezentată în Figura 6.2.  

Ulterior, achiziția de date a fost realizată și cu ajutorul unui osciloscop tip Hantek 

6022BE și o placă de achiziție NI USB-6218 pentru a verifica acuratețea datelor înregistrate 

inițial. 

În cazul plăcii NI USB-6218 schema de achiziție a mărimilor măsurate a fost realizată 

cu ajutorul programului LabView figura 6.3, iar pentru osciloscopul Hantek 6022BE cu ajutorul 

programului Hantek 6022BE V1.0.6, Figura 6.4. 

În funcție de tipul semnalului electric transmis de generatorul de semnale, semnalul 

electric de la traductor este comparat cu intrarea de referință de la regulator (controller).  

 

Figura 6.2. Schema de achiziție a mărimilor măsurate executată cu ajutorul programului FluidLab-M V1 

 

Figura 6.3. Schema de achiziție a mărimilor măsurate executată cu ajutorul programului LabView 

 

Figura 6.4. Schema de achiziție a mărimilor măsurate executată cu ajutorul programului  

Hantek 6022BE V1.0.6 
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În tabelul 6.1 se prezintă  parametrii ce definesc semnalele de referință aplicate ca 

mărimi de intrare în servomecanismul electropneumatic  de poziționare. 

Tipuri de semnale de referință utilizate   Tabel 6.1 

Tip semnal Frecvență 

[Hz] 

Amplitudine 

[V] 

Offset 

[V] 

sinusoidal 0,1 0,5 2,4 

sinusoidal 0,1 1 2,4 

sinusoidal 0,5 1 2 

sinusoidal 1 1 1 

sinusoidal 0,5 1 2,4 

sinusoidal 0,5 2 2,4 

sinusoidal 0,5 3 2,4 

sinusoidal 0,5 4 2,4 

sinusoidal 1 1 2,4 

sinusoidal 2 1 2,4 

sinusoidal 3 1 2,4 

sinusoidal 4 1 2,4 

sinusoidal 5 1 2,4 

sinusoidal 6 1 2,4 

sinusoidal 0,1 4 2,8 

sinusoidal 1 1 1 

treaptă 0,1 0,5 2,4 

treaptă 0,1 1 2,8 

treaptă 1 1 1 

triunghiular 0,1 0,5 2,4 

triunghiular 0,5 4 2,8 

 

6.4. Rezultate experimentale 

Pentru testele efectuate au fost utilizate semnalele de referință cu amplitudini și frecvențe 

conforme cu cele din Tabelul 6.1.  

S-au trasat caracteristicile statice și dinamice ale servomecanismului SEPP. 

 

 

Figura 6.5. Deplasarea pistonului în cazul unui semnal sinusoidal cu o frecvență de 100 mHz, 

amplitudine 0,5V, Offset 2,4 V, 𝐾𝑝 = 2 
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Figura 6.6. Deplasarea pistonului în cazul unui semnal sinusoidal cu o frecvență de 0,5 Hz, 

amplitudine 3V, Offset 2,4V, 𝐾𝑝=2. 

 

Figura 6.7. Deplasarea pistonului în cazul unui semnal sinusoidal cu o frecvență de1 Hz,   amplitudine 

1V, Offset 2,4V, 𝐾𝑝=2. 

 

Figura 6.8. Deplasarea pistonului în cazul unui semnal treaptă (dreptunghiular) cu o frecvență = 0,1Hz, 

amplitudine 0,5V, Offset 2,4V, 𝐾𝑝=2.  
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Figura 6.9. Deplasarea pistonului în cazul unui semnal triunghiular cu o frecvență de 0,5 Hz, 

amplitudine 0,5V, Offset 2,4V, 𝐾𝑝=2. 

Achiziția de date a fost realizată și cu un osciloscop Hantek 6022BE cu o rată de 

eșantionare de 1V/s și o frecvență de achiziție de 100 kHz, rezultatele fiind prezentate în figurile 

6.10 și 6.11. 

 
Figura 6.10. Semnal sinusoidal în volți în funcție de timp cu frecvența de 1 Hz, amplitudine 1V și 

Offset 1V. Linia verde este semnalul de comandă, linia galbenă semnalul de ieșire (osciloscop 

Hantek 6022BE) 

 
Figura 6.11. Semnal dreptunghiular în volți în funcție de timp cu frecvența de1 Hz, amplitudine 1V și 

Offset 1V. Linia verde este semnalul de comandă, linia galbenă semnalul de ieșire (osciloscop 

Hantek 6022BE) 
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Figura 6.12. Deplasarea pistonului în cazul unui semnal sinusoidal cu o frecventa de 100 mHz, 

amplitudine 4V, Offset 2,8 V, 𝐾𝑝 = 4 

 

Figura 6.13. Caracteristica statică a SEPP (histerezis) în cazul unui semnal sinusoidal cu o frecvență de 

100mHz, amplitudine 4V, Offset 2,8 V, 𝐾𝑝 = 4 

 
Figura 6.14. Deplasarea pistonului în cazul unui semnal triunghiular cu o frecvență de 100 mHz, 

amplitudine 4V, Offset 2,8 V, 𝐾𝑝 = 4 
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Figura 6.15. Caracteristica statică a SEPP în cazul unui semnal triunghiular cu o frecvență de 100mHz, 

amplitudine 4V, Offset 2,8 V, 𝐾𝑝 = 4 

 

Figura 6.16. Deplasare pistonului in cazul unui semnal treapta cu o  frecventa  100 mHz, amplitudine 

1V, Offset 2,8 V, 𝐾𝑝 = 2 

 

Figura 6.17. Caracteristica statică a SEPP în cazul unui semnal treaptă cu o frecvență de 100 mHz, 

amplitudine 1V, Offset 2,8 V, 𝐾𝑝 = 2 

În figura 6.18 este prezentat rezultatul obținute pentru un semnal de referință 

triunghiular. Așa cum se observă, actuatorul nu poate urmări semnalul de intrare. 

 
Figura 6.18. Deplasarea pistonului în cazul unui semnal triunghiular cu o frecvență de 500 mHz, 

amplitudine 2V, Offset 2,4 V 
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6.5. Concluzii și comparație cu rezultatele numerice  

În figurile 6.5–6.17 s-au reprezentat grafic semnalul de referință și răspunsul 

servomecanismului electropneumatic la aceste semnale. Măsurătorile făcute au avut în vedere 

atât comportarea actuatorului pneumatic în buclă închisă cât și în buclă deschisă (figurile 6.18). 

Datele experimentale au avut, de-a lungul experimentărilor, mai multe tipuri de plăci de 

achiziție. Caracteristicile tehnice ale plăcilor de achiziție folosite influențează calitatea 

informației înregistrate. 

În cazul datelor achiziționate cu placa Easy Port de la Festo, se observă că semnalul de 

ieșire urmărește intrarea, dar s-a constatat că zona de insensibilitate/rezoluție a plăcii de 

achiziție are valori în intervalul 100 ÷ 250 mV, în funcție de poziția pistonului, cu valori mai 

mari spre sfârşitul cursei. 

În cazul figurilor 6.10 și 6.11, din cauza frecvenței foarte mari cu care s-a făcut achiziția 

de date, se observă o distorsionare a semnalelor de intrare și ieșire. Achiziției de date a fost 

realizată cu ajutorul osciloscopului Hantek 6022BE. 

Având în vedere rezultatele simulărilor numerice prezentate în capitolul anterior, putem 

spune că rezultatele simulării numerice sunt comparabile cu experimentele, Figura 6.19. Chiar 

și caracteristica cvasi-liniară a curbei de histerezis este replicată aproximativ. Scăderea 

observată în Figura 6.20 este dată de deschiderile bruște ale distribuitorului. Cum viteza este o 

derivată a deplasării, pe o perioadă scurtă de timp valorile sunt mari. 

 

a)                                                                    b) 

Figura 6.19. Rezultatele simulării pentru un semnal de intrare a) simulare numerică; b) rezultat stand [23] 

 
a)                                              b) 

Figura 6.20. Histerezis a) simulare numerică; b) rezultat stand [23] 
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Rezultatele experimentale privind comportarea servomecanismului electropneumatic de 

poziționare liniară SEPP la diferite semnale de referință, în condițiile în care asupra SEPP nu 

se exercită acțiunea unei forțe perturbatoare, arată o comportare stabilă în care sistemul de 

poziționare urmărește semnalul de intrare. 

Din experimentele făcute s-a putut reprezenta și caracteristica statică (de histerezis) a 

SEPP. 

În Tabelul 6.2 sunt reprezentate eroarea de poziționare și timpul de întârziere înregistrate 

experimental. 

 Rezoluția slabă a sistemului poate fi explicată pe baza frecărilor mecanice din sistem, 

sau faptul că regulatorul folosit nu a fost suficient de bine racordat, sau din cauza plăcii de 

achiziție folosite (în cazul datelor achiziționate cu placa de date Hantek). 

Eroarea de poziționare și timpul de întârziere    Tabel 6.2 

Tip semnal Eroare de pozitie 

(%) 

Timpul de intarziere 

(s) 

Figura nr.8 

sinusoidal  3.26 1.55 6.6 

sinusoidal 4.65 0.24 6.14 

Triangular 2.82 0.25 6.22 

sinusoidal 3.6 - 0.45 6.25 

Triunghiular 4.43 - 0.13 6.27 

Treaptă  2.29 - 0.34 6.29 

Referitor la eroarea de poziționare a servomecanismului electropneumatic se observă că 

este mai mică de 5% în toate situaţiile studiate, cu valori mai mari pentru semnalul de intrare 

cu frecvenţă sau amplitudine mare. 

Pentru comportarea actuatorului pneumatic în buclă deschisă (obținută prin eliminarea 

regulatorului din bucla de acționare), se observă că acesta are o mișcare necontrolată (în sensul 

că pistonul actuatorului nu urmărește semnalul de intrare). Pistonul actuatorului iși face cursele 

dus-întors conforme cu valoarea amplitudinii semnalului, indiferent de tipul acestuia. 

Rezultatele obținute în lucrarea de față, atât prin simulări numerice cât și experimentale, 

subliniază faptul că distribuitoarele pneumatice proporționale sunt echipamente cu calități 

tehnice deosebite care pot înlocui cu success servovalvele pneumatice. Mai mult, utilizarea 

distribuitoarelor pneumatice proporționale este utilă în aplicațiile privind digitalizarea 

proceselor tehnologice având în vedere posibilitatea utilizării protocoalelor de comunicare 

HART în comanda acestor dispozitive. 

De asemenea, aplicația prezentată în lucrare (paragraph 5.6) privind acționarea unei 

vane future pentru alimentarea cu aer comprimat a difuzorilor poroși din sistemul de aerare a 

bioreactoarelor din stațiile de epurare ape uzate, poate fi extinsă și în cadrul altor instalații de 

conducte sub presiune. Avantajul folosirii unui servomecanism electropneumatic de acționare 

a vanelor din sistemele de conducte este dat de optimizarea consumului de fluid în conducte în 

funcție de consum și prin aceasta optimizarea consumului de energie a generatoarelor de energie 

folosite în sistemul de conducte. 

                                                           
8 Conform tezei. 
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Capitolul VII 

SINTEZA PRINCIPALELOR CONTRIBUȚII ȘTIINȚIFICE ȘI 

TEHNICE ALE LUCRĂRII. DIRECȚII VIITOARE DE 

CERCETARE 

7.1. Concluzii generale  

Scopul principal al tezei de doctorat Servomecanism electropneumatic proporțional, SEPP, 

pentru acționarea vanelor din industria energetică, a fost determinarea posibilităților tehnice 

pe care le oferă folosirea distribuitorului pneumatic proporțional în structura unui 

servomecanism electropneumatic de poziționare liniară (numit în lucrare SEPP) pentru 

comanda și controlul acționării diferitelor tipuri de vane folosite în industria energetică. 

 În cadrul cercetării doctorale au fost realizate următoarele studii teoretice, numerice și 

experimentale: 

- Studiu bibliografic privind performanțele servomecanismelor electropneumatice care 

folosesc în structura lor ca amplificator pneumatic distribuitorul pneumatic 

proporțional. 

- Studiul prin simulări numerice și experimentale al comportamentului dinamic în buclă 

deschisă al unui actuator pneumatic comandat de un distribuitor pneumatic proporțional 

DPP. 

- Studiul prin simulări numerice al comportării SEPP având actuatorul comandat de un 

DPP privind influența forței perturbatoare asupra erorii de poziționare. 

- Concepția și construirea unui stand de probe experimental, pentru realizarea studiilor 

experimentale legate de performanțele sistemului pneumatic SEPP. 

- Identificarea elementelor din schema de simulare numerică a SEPP, astfel încât să 

corespundă cu elementele standului de testare experimental. 

- Simulări numerice pentru a determina performanțele servomecanismului de acționare 

pneumatica cu DPP, folosit pentru controlul și comanda unei vane fluture, montate pe 

conducta de alimentare a aeratoarelor dintr-o stație de epurare a apei uzate. 

- Studiul avantajelor digitalizării servomecanismului de acționare pneumatica cu DPP. 

 Capitolul 1 prezintă o scurtă introducere în tematica lucrării, după care autorul prezintă 

obiectivele și motivația acestei lucrări. În încheierea acestui capitol este prezentată structura 

tezei pe capitole. 

 Capitolul 2 prezintă un scurt istoric al pneumaticii, tedințele de market ale sistemelor 

pneumatice. Este prezentat stadiul actual pentru diferite tipuri de acționari pneumatice, dar și 

diferite studii teoretice și experimentale realizate de alți autori. 

 Descrierea servomecanismelor pneumatice, a elementelor componente pentru aceste 

sisteme este realizată în Capitolul 3. De asemenea, în acest capitol, au fost subliniate 

proprietățile fluidului de lucru, domeniile de presiune debite și diametre de curgere, exemple 

de scheme de acționare pneumatică în buclă închisă și deschisă, dar și cercetări experimentale 

realizate de alți autori cu sisteme de acționări pneumatice moderne. 

 În Capitolul 4, se abordează aspecte teoretice legate de curgerea fluidului compresibil 

prin orificii și ajutaje, se analizează caracteristicile debit-presiune prin orificiile unui 

distribuitor pneumatic și se detaliază ecuațiile care constituie modelul matematic al unui 

servomecanism electropneumatic de poziționare liniară. 
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 Capitolul 5 se concentrează asupra rezultatelor obținute din simulările numerice, care 

stau la baza validării performanțelor sistemului pneumatic acționat de un distribuitor 

proporțional. Acest capitol include informații despre tipurile de software folosite pentru 

simulări numerice, precum și despre metodologia utilizată în acest proces. Se prezintă 

rezultatele simulărilor numerice pentru studiul comportării dinamice a actuatorului pneumatic 

liniar comandat de distribuitor pneumatic proporțional dacă elementele pneumatice sunt 

acționate în buclă deschisă, respectiv în buclă închisă când sistemul devine un servomecanism 

electropneumatic . 

Tot în cadrul acestui capitol s-a făcut un studiu comparativ privind performanțele 

servomecanismului electropneumatic de poziționare liniară având în structura sa un actuator 

pneumatic cu ariile pistonului egale versus actuator cu ariile pistonului inegale. 

Capitolul 5 se încheie cu prezentarea rezultatelor numerice privind utilizarea 

servomecanismului de poziționare electropneumatic în acționarea vanei de alimentare cu debit 

de aer a aeratoarelor din treapta biologică a unei stații de epurare. Se urmărește menținerea unui 

debit constant în sistem la variațiile de presiune care apar în procesul tehnologic. 

 Capitolul 6 se concentrează pe validarea experimentală a rezultatelor obținute în urma 

simulărilor numerice. Acest capitol cuprinde informații despre metodologia utilizată în cadrul 

încercărilor experimentale, rezultatele obținute, comparații între rezultatele numerice și cele 

experimentale. În final, sunt prezentate concluziile obținute în urma acestor experimente. 

7.2. Contribuții originale 

 Această teză aduce o serie de contribuții originale atât în ceea ce privește studiul 

numeric, cât și cel experimental al performanțelor servomecanismului electropneumatic de 

poziționare liniară SEPP cu distribuitor proportional în structura sa. 

a) Contribuții numerice 

 Realizarea unui studiul teoretic privind curgerea fluidului compresibil prin 

orificii și ajutaje, cu determinarea caracteristicii debit-presiune prin orificiile 

distribuitorului pneumatic Fig. 4.3, Fig. 4.6, Fig. 4.7, Fig. 4.8. 

 Realizarea simulărilor numerice privind comportarea dinamică a 

distribuitoarelor proporționale figurile 4.11÷4.20. 

 Validarea, prin compararea rezultatelor din simulările numerice cu cele existente 

în literatura de specialitate, Figura 4.21. 

 Prezentarea, din studiul bibliografic făcut, privind influența neliniarităților 

asupra performanțele servomecanismelor electropneumatic e de poziționare și a 

tipurilor de regulatoare folosite pentru compensarea neliniarităților. 

 Determinarea ecuațiilor care definesc modelul mamtematic al unui 

servomecanism electropneumatic de poziționare liniară. 

 Realizarea de simulări numerice pentru a determina comportarea dinamică a 

actuatorului pneumatic liniar funcționând în buclă deschisă pentru diferite 

semnale de referință, figurile 5.8 până la 5.13. 

 Studiul comportarii dinamice al servomecanismului electropneumatic de 

poziționare liniară la diferite semnale de referință cu trasarea: caracteristicii 

statice Figura 5.16; caracteristicii dinamice Figura 5.18; comportamentul 

dinamic Figura 5.19; influența coeficientului de proporționalitate al 

regulatorului 𝐾𝑝 asupra dinamicii sistemului, Figurile 5.21 și 5.22. 
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 Studiul comparativ privind comportarea dinamică a servomecanismelor 

electropneumatice de poziționare liniară folosind în structura lor actuatori cu arii 

egale față de cazul folosirii actuatorilor cu arii inegale, Fig. 5.25 până la Fig. 

5.29. 

 Studiul privind comportarea dinamică a unui servomecanism electropneumatic 

pentru acționarea unei vane future, Fig. 5.30 până la Fig. 5.35. 

b) Contribuții experimentale 

 Realizarea standului experimental pentru studiul comportării dinamice al 

servomecanismului electro pneumatic de poziționare, Figura 6.1. 

 Măsurătorile experimentale pentru determinarea performanțelor dinamice, pentru 

diferite tipuri de semnale de comandă (sinusoidal, trapezoidal, triunghiular, treapta), 

figurile 6.6 –6.30. 

 Calibrarea experimentală a parametrilor modelului de simulare numerică. 

 Validarea, prin compararea rezultatelor din simulările numerice cu cele existente în 

literatura de specialitate (fig. 4.26). 

 Compararea rezultatelor numerice cu cele experimentale, Figura 6.34 și Figura 6.35 

 Rezultatele experimentale privind comportarea servomecanismului electropneumatic de 

poziționare liniară SEPP la diferite semnale de referință, în condițiile în care asupra SEPP nu 

se exercită acțiunea unei forțe perturbatoare, arată o comportare stabilă în care sistemul de 

poziționare urmărește semnalul de intrare. 

 Din experimentele făcute s-a putut reprezenta și caracteristica statică (de histerezis) a 

SEPP. 

În Tabelul 6.3 sunt reprezentate eroarea de poziționare și timpul de întârziere înregistrate 

experimental. 

7.3. Direcții viitoare de cercetare 

Din cunoștințele căpătate în dezvoltarea subiectului privind servomecanismele 

electropneumatice de poziționare liniară ce folosesc ca amplificator distribuitorul pneumatic 

proportional DPP, pe baza rezultatelor teoretice și experimentale obținute, propun următoarele 

direcții de cercetare viitoare: 

 Studiu comparativ privind performanțele statice și dinamice ale servomecanismelor 

electropneumatice cu distribuitor proporțional versus sistemele de poziționare care 

folosesc distribuitoare solenoidale on-off cu comandă PWM. 

 Optimizarea regulatorului pentru controlul servomecanismului electropneumatic în 

vederea diminuării neliniarităților date de fenomenul de frecare și compresibilității 

aerului. 

 Studiul teoretic și experimental privind comportarea servomecanismului 

electropneumatic de poziționare cu sarcină variabilă. Se va avea în vedere cuplarea 

servomecanismului la o vană fluture. Forța hidrodinamică pe obturatorul vanei fluture 

este sarcina variabilă aplicată servomecanismului. 

 Studiul analitic al ecuațiilor modelului matematic ce definesc comportarea 

servomecanismului electropneumatic cu considerarea forței de frecare. 

 Studiul analitic al ecuațiilor modelului matematic ce definesc comportarea 

servomecanismului electropneumatic considerând timpul de întârziere. 
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