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DYNAMIC BEHAVIOUR OF EXPERIMENTAL MILLING MACHINE
LM-2 Z AXIS WITH ACTIVE VIBROABSORBTION DESIGN

J. Svéda', M. Sulitka', L. Novotny', Z. Sika’, M. Valasek’

Summary: This work deals with creating the mathematical model of experimental
milling machine LM-2 equipped with controlled dynamic absorber. It consists of
two parts: the first one shows FEM model design and application of feedback
regulation, second one deals with a problem of vibration minimization by means
of controlled dynamic absorber.

1. Uvod

Velkym problémem obrabécich strojii jsou mechanické vibrace. Ty maji za nasledek omezeni
piesnosti a dynamiky stroji a proto jsou chapany jako faktor snizujici produktivitu a kvalitu
vyroby. Moderni obrabéci stroje se snazi vibrace potlacovat jiz svoji konstrukci, ale ne vzdy
je tato moznost proveditelna a G¢inna. Je tedy nezbytné takovéto stroje vybavovat zatfizenimi,
jejichz funkcei je praveé potlaceni vibraci. V posledni dobé jsou to systémy s aktivnimi prvky a
inteligentnim fizenim, jejichZ ucinek se ptizptisobuje aktualnimu stavu stroje.

Jednou z variant takového tlumeni vibraci se zabyva tento text, ktery vénuje pozornost
vytvoieni autonomniho systému tlumeni vibraci 3-osého obrabéciho centra LM-2 s linearnimi
motory postaveného na padé¢ Vyzkumného centra pro strojirenskou vyrobni techniku a
technologii (VCSVTT) v Praze. O efektivnim vyuziti linearnich motorti v konsturkci
obrabécich stoji pojednava napt. Berkemer a kol. (2004) a Berkemer, Knorr (2002).

Obrazek 1 — Obrabéci centrum LM-2
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2. Konstrukéni FeSeni

Jako metoda vedouci ke snizeni vibraci byla zvolena kombinace dynamického hltice a
aktivniho prvku, ktery hlti¢ se strojem spojuje. Aktivni prvek zde ztélestiuje piezoelektricky
aktuator. Jednd se o metodu vibroabsorbce, kdy je k tlumené soustavé ptipojena sekundarni
struktura, kterd pohlcuje energii vstupniho buzeni a snizuje tak Ui¢inek na stroj.

Parametry aktivniho dynamického hltice vychazi z jeho pasivni varianty (Obrazek 2).
Vlastni frekvence je vhodnou volbou mechanickych parametri naladéna na vlastni frekvenci
primarni tlumené soustavy nebo na jinou vyraznou frekvenci, jejiz U¢inek na primarni
soustavu je zapotfebi eliminovat. Tyto parametry musi spliiovat vztah (1)

Q= |- (1)
m

V naSem pfipad¢ je tuhost ve vztahu (1) dana tuhosti piezoelementu, tedy jedinym volenym
parametrem je hmotnost hlti¢e. Vysledna hmotnost hlti¢e pro nas ptipad je 35,77 kg.

HIti¢ Hiti¢

SRR |

Obrazek 2 — Pasivni a aktivni dynamicky hlti¢

Nevyhodou pasivni varianty dynamického hlti¢e je jeho velk4 citlivost na naladéni
mechanickych parametri sekundarni hmoty. D4 se fici, ze takovyto hlti¢ ma velice uzky
frekvenéni rozsah G¢innosti. Dynamicky hlti¢ s aktivnim prvkem ale diky fizenému zasahu
pracuje v $irS§im frekvencnim pasmu a odstrafnuje tak nevyhodu varianty pasivni.

~_hmota hiti¢e

| \ piezoelektricky

ﬁ _aktuator

=F = —=

Obrazek 3 — Umisténi hlti¢e na stroji
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Jelikoz vibrace, které je potieba potlacit, se vybuzuji v z-tové ose stroje, je nutné hlti¢
umistit rovnéz do této osy. Z konstruk¢nich diivodi jej vSak nelze umistit do roviny symetrie,
proto jsou pouzity hltice dva symetricky ulozené k této roviné (Obrazek 3).

3. Aktivni prvek dynamického hltice

Aktivnim prvkem je pfedepnuty piezoaktuator s nasledujicimi parametry:

Tabulka 1
Parametr Znacka Hodnota
Tuhost k, [Nm] 57.10°
Max. deformace A [,um] 60
Max. napéti U o [V] 100
Max. silové zatizeni F. [N] +1850

Jeho deformace je dle zjednoduSeného predpokladu zavisla na napéti vztahem:
A=q-u ()
kde g je konstantni a u je fidici napéti. Silovy ucinek aktuatoru je zifejmy z Obrazku 4, ktery
znazoriuje uvolnéni hlti¢e. Ten je popsan pohybovou rovnici:

m-i, =-F 3)

P
kde je silovy ucinek vyjadien jako:

F =k (x,—x, —A) (4)

P

“ F
B piezoelement m S I

Xa

=

Obrazek 4 — Schéma a uvolnéni hltice

V Obrazku 4 piedstavuje /,, volnou délku pfedepnutého aktuatoru, soufadnice x, posun

stroje v misté¢ ukotveni hlti¢e, soufadnice x, pohyb hmoty hltiCe, d prodlouzeni vlivem
zatizeni a nakonec A prodlouzeni vlivem fidiciho napéti.
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4. Matematicky model stroje s dynamickym hlticem

Samostatny stroj bez hltice je modelovan jako MKP model. Ten je vytvofen ze skofepinovych
prvkit a modeluje vSechny dilezit¢é soucasti konstrukce. Pohled na MKP sit stroje
s vyznacenim Casti rdimu ukotveni pohybové osy Z ukazuje Obrazek 5.

ELEMENTS

Obrazek 5 — MKP sit’ stroje

Z modalni analyzy vyplynulo n&kolik vlastnich tvari kmitl, pfi nichz dochazi
k vyraznému kmitani rdmu ve sméru osy Z. Z hlediska amplitud uvedenych kmiti ve sméru
osy Z jsou nejvyznamngjsi tvary pii frekvencich okolo 200 Hz. Pii frekvenci 182 Hz dochazi
k pohybu stojanu ramu stroje podobnym nizkovému mechanismu (viz Obrazek 6), pfi
frekvenci 201 Hz se ram rozeviréa do tvaru luku (viz Obrazek 7).

012108 024215 .036323 .04843 (] .D097E" .019533 .0293 . 039067
006054 018161 030769 042376 054484 004883 o145 024417 034183 04305

Obrazek 6 — Vlastni tvar kmiti, f=182Hz Obrazek 7 — Vlastni tvar kmitd, f=201Hz

Vzhledem k nutnosti omezit rozsah matic stavového prostoru je pii prevodu vychoziho
MKP modelu provadéna redukce v modalnich soufadnicich a vyuzita metoda vybéru
pusobicich mist Craig-Bampton. Export MKP modelu byl proveden s redukci na nékolik
vlastnich tvart kmitd, které frekvencné pokryvaji rozsah do cca 300 Hz.
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Dale je popsan postup pfipojeni hlti¢e k zdkladnimu ramu. Klasicky mechanicky systém
ramu s tlumenim je urcen soustavou rovnic ve tvaru

Mx+Cx+Kx=f ®))
Aplikujeme-li na rovnici (5) vztah (Preumont, 1997)
x=0z (6)
kde ® je modalni matice a z je vektor modalnich soufadnic, obdrzime modifikovanou rovnici

M®3 + C: + KDz = f (7)

ProtoZze nami znamd matice tvarovych funkci je normovana matici hmotnosti, miizeme za
ptedpokladu symetrickych matic psat (Milacek, 2001)

O'MD=E (8)
" KD = diag(e?) ©)
Nasobenim rovnice (7) matici ®" zleva a uZitim vztaht (8) a (9) obdrzime
£+ @7 COz+diag(w? ) =" f (10)
Dale plati vztah
O' CO = diag(2¢,w,) (11)
a jeho dosazenim do rovnice (10) ziskame
F428u+ Q=0 f (12)
kde
& =diag(&) a Q = diag(w,) (13)

Rovnice (12) potom pfedstavuje modalni rozklad. Spojenim soustavy rovnic (12) a rovnic
dynamického hltic¢e (3) obdrzime soustavu rovnic ve tvaru

5 +A: +Bz =Pu,z, {Z} (14)
X

a

kde z, je vektor modalnich soufadnic a soufadnic hlti¢e. Upravou nakonec pievedeme

soustavu rovnic na stavovy popis ve tvaru:

[z, 1 [-4, -B, [z P
X = = " "+ u=Ax+ Bu
_z'm 1 0 z, 0

(15)
® 0 0 0
0 E 0 02z
y: :Cx
0 0 & 0 LJ
0 0 0 E

Rovnice (15) jsou potom stavovym popisem stroje s aktivnim dynamickym hlti¢em.



6 Engineering Mechanics, Svratka 2006, #295

5. Rizeni dynamického hlti¢e

K regulaci dynamického hlti¢e je pouzita stavova zpétnd vazba. Zde je fidici veliCinou sila,
kterd je definovana jako

Fo——K-x (16)

act

a x je stavovy vektor z rovnic (15). Hodnoty zesileni K stavové zpétné vazby jsou ziskany
pomoci minimalizace integralniho kritéria (LQR — Linear Quadratic Regulator)

J:T(ZT-Q-HF;,R-FM)dt (17)
0

kde R ptedstavuje silové limity aktudtoru a matice O vahu zesileni jednotlivych stavi.
Vysledkem feSeni rovnice (17) je Riccatiho algebraicka rovnice

PA+A"P+Q—-PBR'B'P=0 (18)
z které obdrzime vektor zesileni jako
K=R'B'P (19)

Problémem stavové zpétné vazby je nutnost méfit vSechny stavy. To neni v nasem
matematickém modelu problém, bohuzel v redlném piipad¢ je tomu jinak. Na skuteCném
stroji mame jen nc¢kolik malo snimaci, které jsou stavy schopny méfit. V nasem piipadée se
jedna o ¢tverici akcelerometrd, dva na stroji v misté upevnéni hltice a dals$i dva na hmotach
hltice (Obrazek 8). Z téchto snimact ziskdme rychlosti v ptislusnych bodech konstrukce, tedy
nekolik malo stavovych veli¢in, které budou vstupovat do regulace. Nebude se jiz jednat o
stavovou zpétnou vazbu, nybrz o zpétnou vazbu vystupni.

F_.=-K-y (20)

act

Acl

Ridici
; Ac2 - jednotka

Obrazek 8 — Umisténi snimaci na stroji
Vektor zesileni vystupni zp&tné vazby ziskame nasledujicim postupem (Sika, 2004):

1) Pomoci LQR nalezneme vektor zesileni stavové zpétné vazby a vycislime hodnotu
pfenosu systému v zavislosti na budici frekvenci.



J. Svéda, M. Sulitka, L. Novotny, Z. Sika, M. Valdsek 7

2) Pomoci numerické optimalizace nalezneme vektor zesileni vystupni zpétné vazby tak,
aby se prubéh prenosu systému co nejvice podobal pribéhu z predchoziho kroku. Za
cilovou funkci tedy zvolime rozdil obou ptrenost jako

of = i“Gi(SMVZV _|Gi(S)|LQR

Na Obréazku 9 vidime prubéh prenost systému od zatézujici sily na deformaci ramu pro
jednotlivé typy fizeni. Stroj bez hlti¢e vykazuje pti budici frekvenci 201Hz vysokou hodnotu
zesileni, vibrace v ose zbudou mit pomérn¢ velkou amplitudu. Pfi pouziti pasivniho
dynamického hltice, zde s nefizenym piezoaktudtorem, dojde ke snizeni pfenosu systému na
frekvenci 201Hz, vybudi se vSak v okoli této frekvence dvé ptfenosové Spicky. Pouzitim
stavové zpétné vazby se tyto Spicky odstrani v SirSim frekvenénim rozsahu. Vystupni zpétna
vazba se potom snazi kopirovat kiivku stavové zpétné vazby. Jejich pfibliZeni je tim te€snéjsi,
¢im vice méme informaci vstupujicich do této regulace.

@2y

10

10

prenos [m/N]

_103 bez hltice i
10 $ pasiwim hiticem EEEEEEEEEEEEEE | | =
o s aktivnim hiticem - LQR |~~~ - C T T T T I T T ]
L] s aktivnim hiticem - V2V |-~~~ """ T O T
1 1 ’ 1 L 1
50 100 150 200 250

frekvence [Hz]

Obrazek 9 — Ptenos systému

6. Simulacni experiment s regula¢ni smyckou pohonu

Pro regulacni vlastnosti pohonti je klicova rychlostni smycka (Soucek, 2004). Snahou je
v rychlostni smyc¢ce dosazeni co nejvétsi velikosti propustného pasma, které ptimo ovliviiuje
moznost nastaveni vysokého zesileni Kv v polohové vazbé. S nim pfimo souvisi schopnost
harmonického pohybu soustavy pohonu a struktury stroje v oblasti vysSich frekvenci.
Dynamika pohonu, resp. hodnoty zesileni v regulacnich smyckach jsou rozhodujici mérou
omezeny dynamickymi vlastnostmi struktury stroje. Limitni zesileni je pfitom takové, pfi
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némZ dosahne ve frekvenénim amplitudovém pienosu rychlostni smycky Spicka nékteré
z vlastnich frekvenci stroje 0 dB.

V navrhu fizeni nebyla uvazovana regulacni smycka pohonu stroje v ose z. Zde je proto
uveden model stroje s regula¢ni smyckou pohonu a posléze i s aktivnim dynamickym hlti¢em.

e
\% PI F 3
> reg. > *?g

Vskut

Obrazek 10 — Schéma regulace osy Z

Pro Gplnou simulaci chovani rychlostni smycky je stroj rozdélen na poddajnou ¢ast rimu a
pohyblivou pinolu. Poddajny rdm je potieba popsat prostiednictvim pfenosu mezi silami
pusobicimi na sekundarni dily linedrnitho motoru a mistem odmétovani na pravitku, zatimco
pinolu je mozno s ohledem na jeji tuhy charakter v propojeném modelu nahradit pomoci
hmotného bodu. Popis chovani poddajného rdmu je vytvofen postupem spocivajicim
v prepisu MKP modelu do popisu pomoci stavového prostoru, k cemuz byla vyuzita
kombinace programii Ansys, ADAMS a Matlab/Simulink. V pfipad¢ piipojeni dynamického
hitice byla funkce ADAMSu nahrazena modalnim rozkladem provedenym v Matlabu
(kapitola 4).

Porovnani naméteného frekvenc¢niho pienosu rychlostni smycky a odpovidajici simulace
ukazuje Obrazek 11. Vypocetni simulace byla provedena se spojitym modelem regulace, diky
némuz dochézi k odchylkdm zjisténého pribéhu od namétené¢ho pribéhu. Pomérné dobie je
zde zachycena shoda hodnot rezonanc¢nich Spic¢ek. Vypocetni model zahrnoval vliv globalniho
tlumeni.

Ampl. prenos rychlosmi smycky osy Z, spojity model regulace

10 : R E : R
o wE
= i
o 10 fooo-- I e R s S BT EEEE R oeee- I e e e
E meren ha S EEwom G
=, e zeta = 0005 T e
= . zeta=0015 1111 0 0 i PRTR
i zeta = 0.030 @ 11 : T i
Shltlﬁem 1 [ 1 1 1 1 1 1 1 [ ] 1
I T T ] H H N I N | H
_4[' u] 1 z2
10 10 10

Frekvence [HZ]

Obrazek 11 — Porovnani naméfeného a simulovaného frekvenéniho pienosu rychlostni
smycky. Zesileni v rychlostni vazbé Kvp = 60000, integracni ¢asova konstanta Tiv = 0,01 s.
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Prib¢h amplitudy vychylky rdmu, zplisobené budici silou pisobici na vieteno, v Case
v misté ukotveni pohybové osy z je patrny z Obrazku 12. Zde je opét pfi aplikaci bez hltice
ziejmé vybuzeni velké amplitudy v okoli hodnoty 200Hz. Pouzitim pasivniho dynamického
hitice dojde k odstranéni této frekvence, avsak projevi se velké amplitudy ve dvou
frekvencich okolnich. Varianta s aktivnim dynamickym hlticem pak nedovoli vybudit zvySeni
amplitudy prakticky v zadné ztéchto frekvenci. Je tedy patrné, Ze se systém s regulaci
pohybové osy z stroje chova stejnym zplisobem jako ram takovy.
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Obrazek 12 — Casovy pribéh amplitudy vychylky

7. Zavér

Cilem prace bylo zlepsit dynamické vlastnosti obrabéciho centra LM-2. Hlavnim problémem
byly kmity ramu na frekvenci cca 200Hz, pfi které dochdzelo k vybuzeni konstrukce a velké
amplitud¢ vibraci. Tento jev byl ¢astecné odstranén jiz pouzitim pasivniho dynamického
hltice, ktery vSak vnesl do konstrukce jiné nezaddouci vlastni frekvence. AZ pouziti aktivniho
dynamického hltic¢e fizeného jen pomoci nékolika malo ¢idel na stroji (vystupni zpétna vazba)
vedlo k znacnému zlepSeni chovani stroje. Aktivni dynamicky hlti¢ tak diky navrzenému
zpusobu fizeni vyuzil své dynamiky efektivnéji nez jeho pasivni varianta. Mizeme tedy
konstatovat, Ze tento zpisob tlumeni vibraci je jednou z Gi€innych variant feSeni tohoto
problému.
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