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Summary: This contribution contains method for determination of maximum
deflections and vibration serenity of linear mechanical systems with normal
stationary random excitation. At the same time there is presented the method for
the determination of maximum powers between base and linear mechanical
system and between bodies in the linear mechanical system here.

1. Uvob

Metddy analytického rieSenia ndhodného kmitania sii zaloZzené na tedrii pravdepodobnosti
amatematicke Statistiky. V ¢lanku je uvedeny postup analyzy nahodného kmitania pre konkrétny typ
privesného vozika, ktory predstavuje linearnu mechanickd sistavu sn° volnosti. Vyuzitim korelaénej
metddy je uvedeny postup urCenia maximalnej vychylky odpruzenej Casti vozika, velkosti prenasanej
sily do zakladu, uréenie rychlosti pri ktorgl dochadza k odskoku vozika od vozovky, pri¢om
uvazujeme kinematické nahodné budenie od nerovnosti vozovky, ktoré ma charakter stacionarneho
nahodného procesu snormanym (Gaussovym) rozdelenim hustoty pravdepodobnosti. Anayza
nadhodného kmitania privesného vozika bola vykonana na zaklade toho, aby sa zistila pri¢ina
vyrazného kmitania odpruzenej Casti vozika .

2. TEORETICKE RIESENIE PROBLEMU

Privesny vozik typ LPA 180 U (ide o jednondpravovy privesny vozik, nebrzdeny do nosnosti 650
kg sloznou plochou ex 2ax ¢ 1745x1075x355 ) predstavuje linearnu mechanickd sistavu so Siestimi
stuptiami vol'nosti s kinematickym ndhodnym budenim, t.j. sistavu sdvoma vstupnymi a so Siestimi
vystupnymi signalmi obr.1. OdpruZenie vozika zabezpe€uje naprava od firmy KNOTT, s.r.o0. ktora sa
sklada so sUstavy silentblokov obr.2a, ktoré sa navargi na rameno napravy. Takto zhotovené
odpruzené rameno napravy sa potom lisuje do riry napravy obr.2b [7]. Dynamické parametre ki, b;
charakterizuju tuhost’ a stcinitel’ linearneho timenia silentbloku, k; , by torzna tuhost’ a sacinitel
linedrneho torzného timenia silentbloku , ks je tuhost’ pneumatiky (v rozsahu 60000 — 200000 N.m™),
b; je sacinitel’ linearneho tlmenia v pneumatike, m; je hmotnost’ odpruzenej Casti vozika, m, je
hmotnost’ neodpruzenej Casti vozika, lo je moment zotrvacnosti odpruzenej Casti vozika k taznému
zariadeniu vozidla ( uvaZujeme, Ze vozik je vedeny, zanedbavame kmitanie tazného zariadenia
vozidla), I, je moment zotrvacnosti k osi prechadzajicej taziskom neodpruzenej Casti vozika (k osi
»Z'), l4 je moment zotrvaénosti k osi ,,x* prechadzajucej taziskom odpruzenej Casti vozika.
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Obr.1. Dynamicky model privesného vozika s dvoma vstupnymi signalmi a so Siestimi vystupnymi
signdmi.
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Obr.2. a) ststava silentblokov zabezpecujuca odpruzenie privesného vozika,
b) prie¢ny prierez napravy privesného vozika,
C) pruzinovy diagram sustavy silentblokov



Matematicky model uréime pomocou Lagrangeovych rovnic Il druhu
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Po dosadeni vzt'ahu (2) do vztahu (1) a po vykonani prislusnych matematickych operécii dostaneme
pohybové rovnice (matematicky model) nahodného kmitania privesného vozika v tvare :

Md(t) +Bq(t) +Ka(t) = F(t) (3)

M = diag([l()yIZa|2!|41m2’m2])
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Q(t) = [¢1(t) ¢2(t) ¢3(t) ¢4(t) Y2 (t) Y3(t)]T

F(t) = [ 0 Asdle(t) Ad; X, (t) 0 Asxl(t) AsX, (t) ]T A = (k3 + iabs)

pre naS pripad : k;=8,3835e6 N.m™* ,b,= 1,4019e3 N.m™.s, k=5,0737e3 N.m™,



b=7,7533 N.m.s, | =1862,4mm, a=537,5mm, d;=123,064mm, d,=36,936mm, ;=1037,6mm,
&=707,4mm, e=e;+&,, ¢ = 355mm, m,=25,49kg, I2:0,63905kg.m2,m1:99,015+mn kg,

m=0+500kg, |, = %[C3e+ C(ef + efj +ml kg’ 1, = % a’+ CZ] kg.m?

ki, by, ki, b boli urcené z experimentdneho merania [7].RieSenie vykoname vo frekvencnej oblasti.
Aplikovanim Fourierove transformacie na pohybovu rovnicu (3) dostdvame

(—sz +in+Kb(iw):F(iw) (4)
hl'adané vychylky jednotlivych ¢lenov ststavy uré¢ime zo vztahu

Qiw) = (K —w*M +iwB) *F(iw) = H(iw)F(iw) (5)

kde H(iw) je stvorcova matica rozmeru (6x6) frekvenéného prenosu sustavy. Vyraz ( 5) urCuje vztah
medzi Fourierovou transforméciou vstupu avystupu. Nas zaujimaju vztahy medzi spektralnou
vykonovou hustotou vstupu a vystupu, pre ktoré plati

S, (W) =Q(-i W) Q' (iw) =H(-W)F(-IW)F' ((w)H" (iw) = H(-w)S; (WH ' (iw) (6)
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Urcenie kinematického budenia : uvazujme pripad, Ze vozik sa pohybuje po udrziavanej ceste. Mozno
konstatovat’, ze nerovnosti povrchov udrziavanych ciest st stacionarne nahodné procesy. V nasom
pripade ide o dva nezévid é (nekorel ované) nahodné procesy. Porovnanim viacerych experimentane
uréenych autokorelacnych funkcii nerovnosti povrchu ciest sa zistilo, ze autokorela¢na funkcia
nerovnosti sa dost’ presne aproximuje funkciou [5],[8]

R, (v1) = D, exp(-a;V[t|) cos Bvt (7
kde Dy jerozptyl kinematického nahodného budenia
a1,B1 st koeficienty korelaénej zavislosti kinematického ndhodného budenia [m™]
pre rychlost’ pohybu vozika v = Im.s™.
\% rychlost’ pohybu vozika [m.s™].
T rozdiel dvoch ¢asovych okamihov [s].
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Prendspripad o, =0,12m™*, ;1 =045m?, Dy = 0,0001 m? Dy, = 0,00012 m?. Ked’?e vstupné
signaly st stacionarne nahodné procesy s normalnym (Gaussovym) rozdelenim hustoty

=12 (8)



pravdepodobnosti, potom maximal ne hodnoty vystupného signalu na zaklade Wiener — Chincinovych
vzt'ahov bud s pravdepodobnostou 99,7%

qmax :mq1+36q :H(O)mFl-'-Sﬂ_c];Sq(w)dw (9)

kde o, —vektor smerodajnych odchylok vektora vystupného ndhodného procesu q(t)
mq: — vektor strednych hodndt vektora vystupného nahodného procesu q(t)
mg; — vektor strednych hodn6t vektora vstupného nahodného procesu F(t), v naSom
pripade ide o nulovy vektor [5],[6].

Dalsia dblezita podmienka pri prevadzke privesného vozika je bezpe¢nost’ jazdy (max. dovolena
rychlost’ vozika je 80 km.h™), &o znamena, Ze vozik by nemal stratit’ kontakt s vozovkou. T&to
podmienka bude splnena za predpokladu, Ze plati

Fstat > den ( 10)
Fsa — Staticka sila vozika na vozovku,
Fea = (My+2my)g , g = 9,806 m.s®
Fayn — dynamicka sila vozika na vozovku
e AR P DR

denl - b3(X1 Y, - d2¢2)+ k3(X1 —Y, - d2¢2) =m)y, +E¢1 _£¢4

o I PR DA (11)
denz = b3(X2 — Y3~ d2¢3)+ k3(X2 —Ys~ d2¢3) =my,;+ 2_?¢1 + 2_;¢4
Podmienka odskoku
Faynj > 0.5 Fya j=12 (12
V naSom pripade odskok nastane len vtedy, ak sgn(Feyn) #Z SON(Fsa). AK plati sgn(Fayn) = SON(Fsa),
potom mozeme z tejto podmienky urcit’ velkost’ prenasanej sily do zakladu
Foa = Faynj +0.5Fgy, ] =12 (13)
Nés zaujima maximélna prenaSané sila do z&kladu, pre ktoru plati
ankj max = denj max + 0'5Fstat ( 14)
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Volba tuhosti pneumatiky : pri prevazani nakladu urcitej hmotnosti s dynamické vlastnosti
pneumatiky jedinym ovplyvnitelnym parametrom sliZiacim na potlacenie kmitania. Preto optimédne
dynamické vlastnosti pneumatiky st vel'mi dolezité pri prevadzke privesného vozika. Na zaklade




[1].[2] dynamické vlastnosti pneumatiky zavisia od nahustenia, zatazenia pneumatiky a od rychlosti
jazdy. V nasom pripade uvazujeme radialnu pneumatiku 165/70 R13. Pre radialne pneumatiky plati, ze
ich tuhost’ sa vplyvom zmeny rychlosti meni len nepatrne [1], Cize mdzeme ju povazovat za
konstantnu, pre sucinitel’ linearneho viskézneho tlmenia bz plati, ze vplyvom zvySovania rychlosti
pneumatiky jeho hodnota exponenciane klesa.

Tabul’ka 1
Hmotnost’ Idedna | Rychlost pri Maximana Maximana Maximana

nakladu tuhost’ ktorej vychylka prendSandsilado | vychylkaramena

my, [ka] pneumatiky | dochadza | odpruzenej Casti | z&kladu do rychlosti | napravy vozika

ks [KN/m] k odskoku | vozika do odskoku odskoku
v [kmhl] |¢1max [mm] Fzékmax [N]

Goman °] Pamen °]

0 60 39,6 17,3 1438,4 0,51 0,52

100 60 54 23,35 2396,3 0,93 0,94

200 63 64,8 29,5 3397,8 1,39 14

300 65 72 36,52 44433 1,87 1,89

400 67 75,6 40,69 5267,9 2,2 2,21

500 70 82,8 46,89 6656,8 2,99 3,12

V tabulkel st vysledky analyzy ndhodného kmitania privesného vozika pre experimentalne namerane
dynamické parametre napravy privesného vozika. Analyza bola vykonana tak, ze sme hladali taki
tuhost’ pneumatiky, pri ktorej je rychlost' odskoku vozika od vozovky ¢o najvdcSia a maximalna
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Obr.3. Grafické zobrazenie maximénej dynamickej sily do zakladu a maximalnej vychylky
odpruZenej Casti vozika pre experimentalne ur¢ené dynamické parametre vozika.

Z tabulkyl je zrejmé, Ze podmienka bezpeénosti jazdy je splnena len v pripade ndkladu 500kg. Na
z&klade uvedenych vysledkov sme vykonali znova analyzu nahodného kmitania privesného vozika
s dynamickymi parametrami napravy dodanymi od firmy KNOTT [7], ktorgj vysledky st v tabul’ke?2 .
Rozdiel medzi experimentalne ur¢enymi a dodanymi dynamickymi parametrami bol vyrazny. Napr.
torzna tuhost’ silenbloku experimentalne namerana na naprave vozika bola 4,8-krét vySSia ako torzna
tuhost’ silentbloku dodana firmou KNOTT [7]. Takyto velky rozdiel je sposobeny tym, ze silentblok
sa navara na rameno napravy a zarove sa lisuje do riry napravy, ¢im dochadza k jeho stlaceniu a tym
a k zmene jeho dynamickych vlastnosti [7].



Tabulka2

Hmotnost’ Idedna | Rychlost pri Maxima na Maxima na Maxima na vychylka
nakladu tuhost’ ktorej vychylka prendSandsilado | ramenandpravy vozika
mn [kg] | pneumatiky | doch&dza | odpruzenej Casti zékladu do

ks [KN/m] k odskoku | vozika do odskoku | rychlosti odskoku
v [km.h] | 1 [MM] Farax [N] bomanl°] bame°]
(80) —je to rychlost’
v [km.h7]

0 62,5 57,6 22,04 1470,99 2,96 2,99
100 82,5 72 29,38 2424.8 5,13 5,2
200 132,5 75,6 18,06 3427,8 7,2 7,22
300 114 82,8 22,5 4371,1 9,37 9,38
400 130 86,4 24,5 5272,1 10,86 10,89
500 130,5 100,8 23,6 6360,1 13,75(80) | 13,78 (80)

Z tabulky2 vidiet, ze pre dynamické parametre dodané od firmy KNOTT su vysledky prijatelnejSie
obr.4, ale pri nizSich hmotnostiach nakladu nie je splnend podmienka bezpecnosti jazdy ako aj pri
hmotnosti nékladu 500kg je porusena podmienka maximalnej vychylky ¢jm < 12° j = 2,3 obr.2c. Idedina
tuhost’ pneumatiky sa meni pri kazdej zmene hmotnosti nakladu, ¢o je z hl'adiska prevadzkovania vozika
vel'mi nepraktické. Preto odporucenie zmenit’ montazny postup napravy tak, aby s silentblok zachoval
svoje povodné vlastnosti je tiezZ neopodstatneny.
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Obr.4. Grafické zobrazenie maximélng dynamicke] sily do zékladu a maximane vychylky
odpruzenej Casti vozika pre dynamické parametre vozika od firmy KNOTT.

Na zéklade poznania tychto analyz sme sa snazili najst’ také dynamické parametre vozika, aby bola
maximalna vychylka odpruzenej Casti vozika minimalna, aby bola splnena bezpecnost’ jazdy a aby sa
dynamické parametre pneumatiky pocas zmeny hmotnosti nakladu vyrazne nemenili, pricom sme brali
do tvahy aj Zivotnost pneumatiky [1], [2]. Dal$ia podmienka navrhnutia dynamickych parametrov
odpruzenia suvisela z jgj ndslednou technickou realizaciou. Vychadzali sme z toho, ze budeme menit’
tuhost’ k1 [6] tak aby sme dostali pozadované vysledky, ¢o v praxi znamena, ze by sme vlozili do
sustavy eSte jeden pruzny ¢len o tuhosti ..k medzi napravu a odpruzenu cast’ vozika. Vysledky
analyzy su v tabul’ke3, obr5.




Tabul'ka3

My ks v O | O | Framex | Qomx  Pamex k defl def2
[kal | [kN/m] | [km.b] | [mm] | [mm] | [N] ] [kN/mi] [mm]
(v) (80) V)
0 60 65 20,58 - 14641 053 [ 054 | 50 |[19,02]19,05
100 | 200 81,4 217 | 206 |[24412] 121 | 122 | 50 [3765]3835
200 | 200 112 254 | 229 [29899| 129 | 14 50 | 54,47 | 56,26
300 | 200 112 248 | 2482 [ 35711 ] 137 | 147 | 50 | 67,3 | 6886
400 | 200 112 234 | 26,08 | 41458 | 144 | 153 | 50 |79,19]8067
500 | 200 112 214 | 2653 [ 47064 | 15 | 159 | 50 | 904 | 91,89

Oznacenie defl znamend, Ze je to s pravdepodobnostou 99,7 % maximalna deformacia vlozeného

pruzného prvku

zat'azenia). Podobne pre def2.

dynamicka sia Fdmax ]

s tuhost'ou k (defl =deformaécia od statického zatazenia + deformacia od dynamického
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Obr.5. Grafické zobrazenie maximalngl dynamickej sily do zakladu a maximalng vychylky

odpruZenej Casti vozika pre nami navrhnuté rieSenie.

3. ZAVER

Uvedena metoda analyzy nahodného kmitania linearnych mechanickych ststav umoziiuje analytické
vyjadrenie maximanych vychyliek kmitania, ked’ budenie méa charakter stacionarneho ndhodného
procesu s normalnym (Gaussovym) rozdelenim hustoty pravdepodobnosti. Vysledkom tejto analyzy
bolo odhalenie pri¢iny vyrazného kmitania odpruzenej Casti vozika a nasledne navrhnutie konkrétneho
spOsobu rieSenia daného problému.
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