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srodek potaczenia ogniwa k z rama,

srodek potaczenia ogniwa k z platforma,

warto$¢ sktadowej na kierunku & momentu reakcji od ogniwa i
na ogniwo j,

srodek i-tego uktadu odniesienia,

objetosciowe natezenie przeptywu,

warto$¢ sktadowej na kierunku k£ sily reakcji od ogniwa i na
0gniwo J,

pole powierzchni (i = 1 tloka, i = 2 tloka pomniejszone o pole
powierzchni tloczyska),

wektor sit napedowych mechanizmu AZK,

macierz momentu bezwladnosci i-tego obiektu,

macierz jakobianowa pochodnych czastkowych, zmiennych kar-
tezjanskich wzgledem zmiennych konfiguracyjnych,

wektor momentu reakcji od ogniwa i na ogniwo J,

macierz orientacji uktadu i wzgledem uktadu j,

wektor sity reakcji od ogniwa i na ogniwo j.

stata odlegtos¢ pomiedzy punktami ramy,
stata odlegtos¢ pomiedzy punktami platformy,
dtugos¢ wahacza,

cosinus kata pomigdzy wersorami u i u/,
pole przekroju szczeliny zaworu dlawigcego,
wspotczynnik przeptywu,

masa i-tego obiektu,

liczba ruchomych ogniw,

liczba par kinematycznych i-tej klasy,
ci$nienie sptywu,

ci$nienie zasilania,

promien wystepujacy w macierzach jakobianowych,
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liczba zmiennych wspotrzgdnych ruchu platformy,

dlugos¢ i-tego sitownika AZK, (j = 6,7,8) — zmienna odlegltos¢,
liczba stopni ruchliwosci,

wersor wektora wodzacego punktu ramy,

wektor przyspieszenia liniowego punktu O wzgledem uktadu 7,
wektor przyspieszen liniowych i katowych uktadu j wzgledem
uktadu i,

wersor osi przegubu,

wersor wahacza,

wersor osi przegubu,

wektor TOJ.,

wektor dtugosci aktualnych napedow,

wersor napedu liniowego lub wersor wektora o zmiennej dtu-
gosci,

wektor predkosci liniowej punktu O wzgledem uktadu i,

wektor predkosci liniowych i1 katowych uktadu j wzgledem
uktadu i,

wersory uktadu odniesienia,

Wwersor przyspieszenia ziemskiego.

(i = x, y) kat przechytu ramy wokot osi i,

unormowana predkos¢ przejazdu maszyny,

wspotczynnik przeniesienia ruchu i-tej pary kinematyczne;j,

(i = x, y) kat przechytu kabiny wokot osi 7,

wspotczynnik strat przeptywu,

wspotczynnik tarcia kinematycznego,

wspotczynnik tarcia statycznego,

modut sktadowej wektora predkosci katowej uktadu i na kie-
runku j,

wektor przyspieszenia katowego uktadu i wzgledem uktadu j,
wektor predkosci katowej uktadu i wzgledem uktadu ;.

gorny z lewej strony (4) wskazuje uktad, w ktérym zostata wyra-
zona dana wielkos¢,

brak gornego lewego indeksu oznacza, ze dana wielko$¢ zostata
wyrazona w uktadzie ramy maszyny {O x y .z },

gorny z prawej strony o — wWersor,

dolny prawy o — wektor wielkosci oczekiwanych,

dolny prawy w — wektor wielko$ci wymaganych.



1. WSTEP

1.1. WPROWADZENIE

Praca operatora maszyn roboczych (MR) wymaga ciaglej uwagi koniecznej do
rozpoznawania i przetwarzania informacji o otoczeniu, o wykonywanej pracy i o ak-
tualnym stanie ruchu prowadzonej maszyny. Operator na biezaco ocenia otrzymywa-
ne informacje 1 podejmuje decyzje, ktore sa realizowane za posrednictwem uktadu
sterowania, co zapewnia optymalne wykonanie zatozonych zadan. Im wigksza moc
maszyny, tym blad operatora moze mie¢ powazniejsze konsekwencje. Typowy zakres
czestotliwoscei drgan maszyn roboczych i ich osprzetu, okreslony na podstawie wy-
nikdéw badan przeprowadzonych dla maszyn roboczych uzywanych w Europie [a2],
wynosi od 0,5 do 80 Hz. Natomiast wartosci przyspieszen drgan w maszynach robo-
czych prezentuje rys. 1.1.

Drgania MR wywotane sg zmiennymi obcigzeniami uktadéw napedowych
osprzetu i wymuszeniem ruchu uktadu jezdnego maszyny. Przejazdy MR, traktorow,
maszyn do prac le$nych po trudnym terenie sg przyczyna pojawienia si¢ cyklicz-
nych przechyléw maszyny, ktore mozna potraktowac jako drgania ramy maszyny
o niskiej czestotliwosci (do 5 Hz) 1 o amplitudach rzedu kilkunastu stopni. Ruchy
przechytowe ramy sg przenoszone na kabine, przy czym im wyzej jest umieszczona
kabina, tym zakres amplitud drgan liniowych punktu bazowego siedziska SIP! jest
wiekszy (rzgdu 0,5 m). Drgania wptywajg negatywnie na konstrukcj¢ maszyny, na
procesy sterowania, na jako$¢ wykonywanej pracy oraz na operatora. Diugotrwale
dziatanie wibracji na operatora obniza jego zdolnos$¢ koncentracji ograniczajac pra-
widtowa oceng przebiegu procesu roboczego. Dlatego jednym z waznych kierunkéw
rozwoju MR jest redukcja drgan miejsca pracy operatora.

Stosowane sg rozwigzania powodujace zmniejszenie amplitudy drgan fotela ope-
ratora w kierunku pionowym, wtedy operator zmienia swoje potozenie wzgledem
$cian kabiny. Aby nie dopusci¢ do zmiany polozenia operatora wzglgdem elemen-
tow sterujacych umieszcza si¢ je na fotelu lub pulpicie sterowniczym zwigzanym
z ruchomym fotelem. Innym sposobem ograniczenia drgan miejsca pracy operatora

! SIP — punkt bazowy siedziska [a1].
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Rys. 1.1. Typowe zakresy przyspieszen osprzetu MR [a2]

jest zmniejszenie drgan catej kabiny za pomoca mechanizmu jej zawieszenia wzgle-
dem ramy, jednak znaczna masa kabiny powoduje, Ze taka redukcja drgan odnosi si¢
do nizszych czestotliwosci i wymaga wigkszego zuzycia energii.

Istotng kwestia, wymagajaca oddzielnego zbadania, jest wptyw redukcji drgan
na precyzj¢ oceny przez operatora stanu maszyny w aspekcie utraty statecznosci.
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Podobny problem stwierdzono w rozwiazaniach redukujacych hatas silnika w auto-
busach. Kierowca pozbawiony sygnatéw akustycznych nie reagowat na symptomy
pogarszajacej si¢ pracy silnika doprowadzajac do jego awarii.

Jednym ze sposobdw poprawy komfortu pracy operatora MR, jest wprowadzenie
do konstrukcji maszyny aktywnego zawieszenia kabiny (AZK, rys. 1.2) redukujace-
go jej drgania. AZK sklada si¢ z uktadow majacych zréznicowany charakter.

kabina
- ﬁ ~ aktywne zawieszenie kabiny
[
mechanizm /
zawieszenia /
uktad
ﬁ . wymagane predkosci napedow | sterowniczy
parametry ruchu napedéw 4
\ 1 ] P uklad
- < parametry ruchu ramy pomiarowy
rama maszyny roboczej .

Rys. 1.2. Schemat blokowy aktywnego zawieszenia kabiny

1. Mechanizm zawieszenia. Glownym ogniwem mechanizmu jest ruchoma plat-
forma, do ktoérej przymocowana jest kabina. Platforma jest zawieszona lub podparta
na ramie za pomocg mechanizmu zawieszenia umozliwiajacego jej ruch wzgledem
ramy w wymaganych kierunkach.

2. Napedy poruszaja ogniwami mechanizmu AZK. Ze wzgledu na wymagang
sztywnos¢, szybka odpowiedz na sygnat sterujacy i dostepne zrodta energii przewi-
duje si¢ zastosowanie napedow hydraulicznych albo elektromechanicznych. Napedy
sa wyposazone w sterowniki okreslajace przebiegi chwilowych predkosci obliczo-
nych w uktadzie sterowania.

3. Uklad pomiarowy. Rama maszyny, poddawana wymuszeniom kinematycz-
nym, wykonuje ruch przestrzenny mierzony z zastosowaniem zespolu czujnikow.
Jako wielkos$ci sterujace AZK wybrano przemieszczenia i predkosci napedow.
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Bezposredni ich pomiar umozliwia obliczenie uchybu wykorzystywanego w proce-
sie sterowania.

4. Uklad sterowania. Planuje si¢ wykorzystanie uchybow potozen napedow i ich
pochodnych do sterowania uktadem AZK ze sprzezeniem zwrotnym. W uktadzie
sterowania obliczane sg, w czasie rzeczywistym na podstawie zmierzonego ruchu
ramy maszyny, przewidywane obciazenia i wymagane predkosci napgdow.

1.2. PRZEGLAD LITERATURY

Juz pierwsze konstrukcje pojazdow zawieraly zawieszenia, ktorych zadaniem byto
thumienie drgan wymuszanych przejazdem przez nieréwnosci drogi. Najwczesniej
zastosowano zawieszenia pasywne zawierajace bierne elementy sprezyste i thumia-
ce o statych charakterystykach. Jednak mozliwo$ci dalszego zwigkszenia komfortu
z wykorzystaniem elementow biernych sg ograniczone. Znacznie wigcej mozliwosci
w thumieniu drgan wykazujg zawieszenia semiaktywne i aktywne z elementami spre-
zystymi 1 thumigcymi o charakterystykach zmienianych zgodnie z przyjetym sterowa-
niem. Zawieszenia semiaktywne wykazuja mniejsze zuzycie energii niz zawieszenia
aktywne, lecz osiggane thumienie drgan jest mniejsze. Aktywne zawieszenie o zmien-
nych parametrach geometrycznych (tzw. zmiennej geometrii) zapewnia zuzycie ener-
gii znacznie mniejsze od innych zawieszen aktywnych, poniewaz jego dziatanie za-
lezy gldéwnie od amplitud zmian obcigzen zewnetrznych, a w innych zawieszeniach
aktywnych zuzycie energii zalezy od chwilowych warto$ci obcigzen.

Aktywne zawieszenia kot i kabin pojazdow wprowadzajg nowg jakos¢ w thumie-
niu drgan pojazdéw w zakresie niskich czestotliwo$ci wymuszen. W zawieszeniach
pojazddw czesto stosuje si¢ zlozone uktady wielowahaczowe. W przypadku rucho-
mych podpar¢ siedzisk thumione sa zazwyczaj tylko drgania pionowe, np. za pomoca
sprezyn pneumatycznych o zmiennej sztywnosci. Obecnie w ciggnikach siodtowych
stosuje si¢ czteropodporowe zawieszenie kabiny kierowcy, ktére redukuje drgania
kabiny o trzech stopniach swobody w zakresie niskich czestotliwosci o amplitudach
rzedu 0,1 m.

Wymogi ergonomii pracy oraz aspekt konkurencyjnosci powoduje, ze konstru-
owanie maszyn o coraz lepszym komforcie pracy cztowieka jest waznym kierun-
kiem rozwoju MR.

1.2.1. Komfort pracy operatora maszyn roboczych

Wigkszo$¢ obecnie uzytkowanych maszyn roboczych jest sterowana przez
operatora [02], ktory w trakcie pracy lub przejazdu maszyny najczg¢Sciej znaj-
duje si¢ w kabinie. Konstrukcja kabiny powinna zapewnia¢ przede wszystkim
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bezpieczenstwo operatora, ale i komfort pracy [v1l]. Powinna by¢ wyposazona
w zabezpieczenia chronigce przed zagrozeniem zwigzanym z przejazdem ma-
szyny po drogach publicznych, co ujete jest w odpowiednich przepisach homolo-
gacyjnych. Podstawowe wymagania bezpieczenstwa pracy operatora w kabinie
spelnione sa przez konstrukcje ramy kabiny odpornej na wywrdcenie si¢ ma-
szyny na placu budowy ROPS? oraz odpornej na uderzenia spadajacych przed-
miotow FOPS?. Komfort pracy operatora ma wptyw na bezpieczenstwo pracy.
Odpowiednio wysoki komfort pracy utatwia utrzymanie zwigkszonej koncen-
tracji i spowalnia proces zmegczenia operatora. Wykazano [m8], ze ponad 80%
wypadkow przy pracy i ponad 60% awarii maszyn roboczych wynika z fizycznej
i psychicznej niewydolnos$ci operatora. Ponadto zmniejszenie wptywu szkodli-
wych oddziatywan na operatora jest skuteczniejszym srodkiem do zwigkszenia
efektow ekonomicznych niz motywowanie do pracy przez dodatki do ptacy za
,,warunki szkodliwe dla zdrowia”.

Obecnie komfort pracy operatora jest traktowany jako element atrakcyjnosci ma-
szyny, gdy w kabinie zapewniono warunki lepsze od normatywnych. Czgsto zalece-
nia normatywne traktuje si¢ jako ograniczenia jednostronne.

Do oceny komfortu stanowiska operatora umieszczonego w kabinie przyjmuje
si¢ ponizsze kryteria.

Przestrzen wokot operatora. W normach [al] przedstawiono minimalng zale-
cang przestrzen robocza siedzacego operatora. Do opisania przestrzeni wokot ope-
ratora uzywa si¢ 15 wymiarow, ktore podano w odniesieniu do punktu SIP [02].
Wymiary nazywane sg minimalnymi, co daje mozliwo$¢ projektowania obszer-
niejszych kabin.

Widoczno$¢ ze stanowiska operatora. Widoczno$¢ z kabiny opisana jest
wedlug norm [04-a6], ktore definiuja i okreslaja liczbowo: kontrolny okrag
widocznosci, sektor widzenia do przodu, sektory boczne, sektor widzenia do
tylu. Efekt zaslaniania — okreslenie cieni spowodowanych zastanianiem przez
elementy konstrukcyjne kabiny, elementy maszyn na kontrolnym okregu wi-
docznosci o promieniu 12 m, wokot pozycji oczu 50-centylowego operatora ma-
szyny. Polepszenie widocznosci z kabiny uzyskuje si¢ poprzez umieszczenie jej
w poblizu osprzetu maszyny zwykle na duzej wysokosci. Znane sa rozwigzania
ruchomych kabin w zurawiach samojezdnych i portowych, gdzie zastosowano
mechanizm ustawiajacy kabinge w miejscu wygodnym do obserwacji procesoOw
przetadunkowych.

Rozmieszczenie elementéw sterowniczych. Norma [07] definiuje elementy
sterownicze podstawowe (np. koto kierownicy, pedaty i dzwignie zmiany biegow,
sprzegta, hamulca, przyspiesznika, sterowania osprzgtem i urzadzeniami sygnaliza-
cyjnymi; kierunkowskazy, Swiatta ostrzegawcze, sygnal dzwigckowy) oraz elementy

2 ROPS — Roll Over Protective Structure [02].
3 FOPS — Falling Object Protective Structures [a3].
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sterownicze pomocnicze (do sterowania np. urzadzeniami rozruchowymi, ogrzewa-
niem, wentylacjg kabiny, spryskiwaczami, wycieraczkami, opuszczania i podnosze-
nia podpor). Okreslone sg strefy zasiegu i wygody, w ktorych powinny by¢ dostepne
elementy sterownicze dla matego i duzego operatora.

Mikroklimat wewnatrz kabiny. Mikroklimat kabiny opisywany jest przez kom-
fort cieplny, ktory jest osiagany, gdy wytwarzane ciepto wewnetrzne organizmu ope-
ratora jest rowne cieplu oddawanemu przez niego do otoczenia. Drugim czynnikiem
ksztattujacym mikroklimat w kabinie jest komfort atmosferyczny okreslany przez
dopuszczalne ilo$ci zanieczyszczen statych i gazowych powietrza przy minimalnej
jego wymianie zaleznej od temperatury. Metodyka badania ukladéw wentylacyj-
nych, grzejnych i klimatyzacji zostata przedstawiona w normie [a.8].

Halas na stanowisku pracy operatora. Waznym czynnikiem ksztattujacym
komfort pracy operatora jest hatas. Normy maszynowe [a9, a.10, a.12] podaja sposob
okreslania poziomu ekspozycji na hatas L ktory w czasie 8-godzinnej zmiany
nie powinien przekracza¢ 85 dB.

Drgania na stanowisku operatora. Podstawowymi parametrami okreslajacy-
mi drgania w §rodowisku pracy sa: przyspieszenie drgan, czas ekspozycji drgan,
czestotliwosci drgan i ich kierunek [gl1]. W normie [al1] uwzgledniane sa drgania
miejscowe (dzialajace na konczyny gorne) i ogdlne dziatajace miedzy innymi na
operatora w pozycji siedzacej [m3]. Rozpatrywane sa ekspozycje drgan: krotkotrwa-
ta —a ... trwajaca 30 min lub krocej i dzienna — A(8) odniesiona do 8 godzin.
Wartos¢ dopuszczalna (NDN) [a12] drgan mechanicznych o dziataniu ogdélnym eks-
pozycji krotkotrwatej jest odpowiednio wigksza (a, 5. dop — 352 m/s?) od ekspozycji
dziennej (A(8) aop — 08 m/s?). Przyspieszenia na stanowisku pracy operatora mierzy
sie¢ wzdhuz kazdego z trzech kierunkéw osi x Vs 2, ruchomego uktadu zwigzanego
z fotelem. Na podstawie reprezentatywnych serii N pomiarow probkujacych wyzna-
cza si¢ dzienng ekspozycje drgan dla pojedynczego kierunku:

EX84°

N
A(8) =k, iZaiﬁti (1.1)
T, =
gdzie:

l=xflubl=yf1ub 1=zf,

a, —  skuteczna wartos$¢ przyspieszenia drgan (rms), wazona czgsto-
tliwosciowo, okreslona dla przedziatu czasu ¢, k= ky = 1,4,
k=1,

T =8h — czas odniesienia.

Skuteczne wartosci przyspieszenia drgan sg wazone czestotliwosciowo z wy-
korzystaniem charakterystyk korekcyjnych (rys. 1.3). W zakresie drgan ogdlnych
stosuje si¢ charakterystyki dla drgan poziomych — W, a dla drgan pionowych — W..
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Rys. 1.3. Charakterystyki korekcyjne dla drgan ogélnych pionowych — W, i poziomych W, [k16]

Dzienna ekspozycja na drgania wyznaczana jest jako maksymalna wartos¢ z trzech
dziennych ekspozycji kierunkowych:

A(8) = max([4,(8), 4,(8), 4.(8)] (1.2)

1.2.2. Przeglad ukladéw zmniejszania drgan
w zawieszeniach pojazdow

Zawieszenie pojazdu jest ukladem taczacym o$ kota z podwoziem i powinno
spetniac kilka funkcji, takich jak: przenoszenie obciazen dziatajacych migdzy nad-
woziem i kotami (np. sil grawitacji i bezwtadnosci nadwozia oraz sit napedu i ha-
mowania), zapewnienie bezpieczenstwa, zapewnienie komfortu jazdy kierowcy
pojazdu. Bezpieczenstwo jazdy okreslane jest za pomoca wariancji pionowej sily
nacisku kota na powierzchni¢ drogi. W odniesieniu do pracy zawieszenia, ze wzgle-
du na bezpieczenstwo i komfort jazdy pojazdu, stawiane sa sprzeczne wymogi, tzn.
podwyzszenie komfortu zwigzane jest z obnizeniem poziomu bezpieczenstwa. Dla-
tego konstrukcja zawieszenia ma charakter kompromisowy i okreslana jest wskutek
poszukiwania optymalnego rozwigzania. W sktad mechanizmu zawieszenia, obok
ogniw ruchomych (wahacze, zwrotnica), wchodza elementy sprezyste i thumigce. Do
podstawowych parametrow opisujacych zawieszenia pojazdow mozna zaliczy¢ sile,
z jaka element zawieszenia (thumik, sitownik) dziata na podwozie pojazdu i wzgled-
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ng predkos¢ pomiedzy punktami mocowania tego elementu. Zakresy dzialania za-
wieszen pasywnych, semiaktywnych i aktywnych, przedstawionych w uktadzie
predkos¢—sita, prezentuje rys. 1.4.

/

\ sita

zakres zakres thumienia
ttumienia semiaktywnego
aktywnego i aktywnego

. .
B e
m e

e e e e e

zakres ttumienia zakres
semiaktywnego tlumienia
i aktywnego aktywnego

Rys. 1.4. Zakresy charakterystyk zawieszen pasywnych, semiaktywnych i aktywnych [j3]

Zawieszenia pasywne opisywane sg charakterystyka thumika o statych parame-
trach (linia przerywana). Pola z pierwszej 1 trzeciej ¢wiartki odnoszg si¢ do rodziny
charakterystyk semiaktywnych. Dzialanie zawieszen aktywnych umozliwia pracg
w oparciu o charakterystyki ze wszystkich czterech ¢wiartek wykresu, przy czym
w drugiej i czwartej ¢wiartce sitownik aktywnego zawieszenia pobiera energi¢ z ze-
wnetrznego zrodla zasilania, a w pozostatych pracuje jak element pasywny rozpra-
Szajacy energie.

Zawieszenie pasywne zawiera zwykle elementy sprezyste o liniowej lub nieli-
niowej charakterystyce sprezystosci i thumigce o nieliniowym thumieniu. Z jednej
strony stato$¢ parametréw zawieszenia pasywnego jest zaletg w postaci prostoty
konstrukcji, z drugiej strony, w warunkach wymuszen odbiegajacych od $rednich
zawieszenie pojazdu nie pracuje optymalnie. Czesciowym rozwigzaniem tego pro-
blemu byto wprowadzenie zawieszen nastawnych, w ktérych dzigki ustawieniu
przetacznika recznie albo za pomocg automatycznego uktadu oceniajgcego warunki
jazdy uzyskuje si¢ zawieszenie migkkie, Srednie i twarde.

Istotng role w thumieniu drgan wyzszych czgstotliwosci w zawieszeniach samo-
chodowych [b9] pelnig stalowo-gumowe taczniki stosowane jako czesci sktadowe
przegubdw. W pracy [s5] zbadano wptyw ci$nienia w oponach maszyny lesnej na
wystepujace zagrozenie drganiami. Stwierdzono, ze w czasie prac $cinania drzew
najnizszy poziom drgan wystepuje przy minimalnym ci$nieniu.
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Zawieszenie semiaktywne zawiera element thumigcy, w ktorym warto$¢ wspot-
czynnika tlumienia moze by¢ zmienna i uzyskiwana w wyniku sterowania w czasie
rzeczywistym. Zawieszenie semiaktywne nie generuje aktywnej sily, co powoduje,
ze zapotrzebowanie na energi¢ jest niskie. Zmian¢ wspotczynnika tlumienia uzy-
skuje si¢ stosujac sterowane dtawiace zawory hydrauliczne lub ciecze reologiczne,
w ktorych sztywnos$¢ i przede wszystkim lepko$¢ zaleza od warto$ci natezenia pol
elektrycznego [b7] lub magnetycznego [p11]. W pracach [a5, m9, z10] przedstawio-
no mozliwos¢ wykorzystania tarcia suchego jako podstawy dziatania semiaktywnego
thumika. Innym rozwigzaniem semiaktywnego zawieszenia jest zastosowanie uktadu
dzwigniowego, w ktérym sprezyna moze zmienia¢ punkt zaczepienia. Uzyskuje sie
w ten sposob nastawialny wynikowy wspotczynnik sprezystosci [s1]. Gorna grani-
ca czestotliwosci efektywnego dzialania zawieszenia semiaktywnego [a2] wynosi
okoto 100 Hz. Z racji niewielkiego zapotrzebowania na energi¢ semiaktywne zawie-
szenia samochodowe sg obecnie intensywnie rozwijane i coraz powszechniej wpro-
wadzane do produkowanych samochodow.

Aktywne zawieszenia zawieraja w swojej strukturze sitowniki, ktore mogg pra-
cowac¢ samodzielnie lub moga by¢ polaczone roéwnolegle z ttumikami lub sprezy-
nami [cl1, k1, k17]. Poszukiwane sg tez bardziej ztozone rozwiazania, np. o struk-
turze szeregowo-rownolegtej, przedstawione w pracy [I1]. Aktywne zawieszenia
wykazuja najwigkszg skutecznos¢ ttumienia drgan w zakresie niskich czestotli-
wosci [d18, el] (do okoto 5 Hz) i sa uzupelnieniem zawieszen pasywnych dobrze
thumigcych drgania wyzszych czestotliwosci. Efektywno$¢ zawieszen aktywnych
okupiona jest jednak ich duza energochtonnoscig. Najczesciej w zawieszeniach
aktywnych stosuje si¢ sitowniki hydrauliczne, ktore moga uzyskiwa¢ odpowiednie
przyspieszenia mas poddanych znacznym obcigzeniom. Silowniki pneumatyczne
moga osiagaé wyzsze predkosci niz hydrauliczne, jednak przyspieszenie jest silnie
uzaleznione od zewnetrznego obcigzenia [pl, pl13, y6]. Ponadto w sitownikach
pneumatycznych zachodzi istotne ttumienie wewnetrzne, pozyteczne w aktyw-
nych uktadach redukcji drgan. W literaturze [c9, s10] mozna tez napotkaé przy-
ktady wykorzystania sitownikow hydropneumatycznych, wykazujacych zalety po-
przednich napedéw. W pracach [m6, nl1] wykorzystano elektryczne sitowniki DC
1 AC-servo do aktywnego thumienia drgan kabiny samochodu cigzarowego.

Rozwoj konstrukcji siedzisk operatora jest analogiczny do rozwoju zawieszen
samochodowych [m1, r3]. Najprostsze rozwigzanie w postaci sztywnego posado-
wienia siedziska na ramie maszyny albo podtodze kabiny powoduje prawie pelne
przeniesienie drgan miejsca mocowania na operatora. Ruchome podparcie siedziska
umozliwia jego ruch zwykle tylko w pionie i na tym kierunku mozna zastosowac
uktad redukcji drgan w postaci pasywnej, semiaktywnej lub aktywnej. Czgsto stosu-
je sie jako podparcie siedziska mechanizm nozycowy [d19]. Mozna jednak znalez¢
rozwigzania mechanizmu podparcia siedziska o wigkszej liczbie stopni swobody [j1,
y3]. Mala masa siedziska wraz operatorem powoduje osiggnigcie wyzszej, gornej
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granicy czestotliwosci, przy ktorej aktywne podparcie siedziska jest bardziej efek-
tywne [m2, s14] niz w przypadku zawieszen samochodowych. Sterowanie uktadem
podparcia siedziska powinno uwzglednia¢ nie tylko mase operatora, ale takze bar-
dziej szczegdlowy model wielomasowy siedzacego cztowieka [k3, k17, m7, m14],
rézne wartosci czestotliwosci drgan wiasnych czesci ciata czlowieka oraz rozktad
naciskow na siedzisku operatora [w4]. Problem redukcji drgan dziatajacych na ope-
ratora maszyn roboczych trzeba rozwiazywac catosciowo, biorac pod uwage wszyst-
kie czynniki wptywajace na wywotywanie drgan i ich redukcje. W artykule [t4]
przedstawiono strategie redukcji drgan ogdlnych dziatajacych na operatora maszyny
roboczej, gdzie uwzgledniono wptyw konstrukcji fotela, podparcia fotela, zawiesze-
nia kabiny, modelu ciata czlowieka, typ pojazdu i opon oraz predkos¢ pojazdu i pro-
fil drogi. W pracy [b10] przeanalizowano jednoczesny wplyw rodzaju zawieszenia
pojazdu oraz rodzaju podparcia siedziska (rys. 1.5).
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Rys. 1.5. Wartos$ci rms przyspieszenia siedziska dla réznych kombinacji zawieszen pojazdu
i podpar¢ siedziska [b10]

Czteropunktowe zawieszenie kabiny samochodu cigzarowego [g10] umozliwia
redukcje drgan pionowych (rzgdu 0,1 m) i przechylowych wokoét osi poprzecznej
i podtuznej samochodu (o amplitudach rzedu kilku stopni). Aktywne zawiesze-
nie moze dziata¢ w tym w zakresie do 10 Hz, zmniejszajac przyspieszenie kabiny
[e5]. W pracy [s2] zastosowano pomystowe rozwigzanie wykorzystujace owiewke
umieszczong na dachu kabiny. Owiewka jest zamocowana do mechanizmu porusza-
nego jednym lub dwoma sitownikami. Uzyskano pozytywny efekt redukcji drgan
pionowych i przechytowych kabiny wokot osi poziomej poprzeczne;.
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Aktywne zawieszenia pojawily si¢ takze w konstrukcjach kabin maszyn rolni-
czychilesnych, gdzie typowe wymuszenie stanowig drgania niskoczestotliwosciowe
o duzej amplitudzie [h3, 17, r6]. W pracach [d13] i [d14] przedstawiono propozycje¢
biernego zawieszenia kabiny kombajnu rolniczego o trzech stopniach swobody. Ak-
tywne zawieszenia sg stosowane w konstrukcji motocykla [s11], belki opryskiwacza
[d11, d12], wagonu kolejowego [13, 15, t2], wozka podno$nikowego [d9].

Waznym sktadnikiem aktywnego lub semiaktywnego uktadu redukcji drgan jest
sterowanie, ktére powinno uwzglednia¢ rownoczesnie wiele czasem sprzecznych
wymagan. Z tym problemem dobrze ,,radza sobie” optymalne techniki sterowania
jak liniowy regulator kwadratowy LQR [s2], liniowy regulator Gausa LQG [e2, h5].
W prostszych przypadkach stosuje si¢ sterowanie PID, jednak w pracy [e4] wykaza-
no wigksza efektywno$¢ sterowania z wykorzystaniem sieci neuronowych. W syste-
mach sterowania ukladéw aktywnych spotyka si¢, oprocz regulatoréw opartych na
sieciach neuronowych [y5], regulatory wykorzystujace logike rozmyta [14]. Jednym
ze sposobOw sterowania zawieszeniem semiaktywnym jest sterowanie sky-hook
[d19, g10, p10, s15], w ktorym sita thumienia zalezy od predkosci bezwzglednej
nadwozia. W [c10] zaprezentowano rozszerzone sterowanie zastosowane do reduk-
cji drgan poprzecznych fotela w wagonie kolejowym. W pracach [h5, h7, y1] rozwa-
zono warunki Lapunowa zapewniajace stabilnos¢ uktadu sterowania.

W pracy [c9] zastosowano sterowanie typu # odporne na niepewne wielkosci
wejsciowe obarczone duzym bigdem (np. stata czasowa, zredukowana masa, sita
tlumienia, przyspieszenie, predkos¢, wspotczynnik thumienia opony [a3]). Sterowa-
nie typu # realizuje jednoczes$nie wielokryterialng optymalizacj¢ 1 w przypadku
aktywnych i semiaktywnych zawieszen uwzglednia: przyspieszenie masy resoro-
wanej, szczytowe przyspieszenia, udar przedniego i tylnego zawieszenia, trzyma-
nie si¢ drogi, sily dziatajace na masy, ugiecie opony i zawieszenia [d17, k11, p11].
W pracy [d17], gdzie rozpatrzono sterowanie #, w aktywnym zawieszeniu samo-
chodu, przeanalizowano wplyw czasu op6znienia na stabilno$¢ procesu sterowania.
Wykazano, ze czas opdznienia zadziatania sitownika aktywnego uktadu, zreduko-
wana masa oraz moc sg kluczowymi czynnikami ustalajgcymi granic¢ czestotliwo-
$ci efektywnego dziatania tego typu zawieszenia [d16]. Wyprowadzono warunek
stabilno$ci dla zatozonego zakresu czasu op6znienia i parametrow uktadu. Zjawisko
zaszumienia wielkosci pomiarowych powoduje, ze oprocz zastosowania sterowa-
nia odpornego (krzepkiego) do estymacji stosuje si¢ filtry. Najczesciej spotykany
w literaturze przedmiotu to filtr Kalmana [h5, m4]. Dziatanie uktadu aktywnego za-
wieszenia moze ulec poprawie, jezeli zastosuje si¢ pomiar nieréwnosci drogi przed
kotami samochodu [k2]. W pracach [c7, h3] zamieszczono przyktady sterowania
adaptacyjnego, w ktorym optymalne wartosci parametrow obliczane sg w zalezno$ci
od zmieniajacych si¢ warunkow drogowych i zachowania si¢ sterowanego uktadu.

Stosowane modele zawieszen samochodowych sa zwykle dyskretne, opisane
wedtug rownan Newtona—Eulera lub Lagrange’a, ktore przeksztalca si¢ do postaci
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macierzowego rownania stanu. Typowy przyktad konfliktu celow wystepuje w mo-
delowaniu zawieszen samochodowych, gdzie w sterowniku wymagane sg szybkie
obliczenia wykonywane w czasie rzeczywistym. Najprostszy model [d16, d17, el,
2, h7, k11, p13, t17, y2] dwumasowy (¢wiartka masy samochodu i masa kota) jest
czesto stosowany do opisu stanowisk badawczych zawieszenia pojedynczego kota,
opisuje drgania masy resorowanej, tzn. do cze$ci masy nadwozia zredukowanej do
punktu nad osia kota. Ten spos6b modelowania jest wykorzystywany czesto w celu
doboru optymalnych parametréw zawieszenia. Bardziej zlozony model — potowko-
wy [a3, c7] zawiera zawieszenia przednie i tylne polaczone ze sobg belka. Model
ten jest odpowiedni dla jazdy na wprost, bez uwzglednienia sit bocznych. W modelu
potowkowym wykazano, ze aktywny uktad zawieszen samochodowych eliminuje
zjawisko galopowania [t14]. Pelny model czterokotowy pojazdu [d10, 13, y7] opisy-
wany jest wicksza liczba zmiennych. Model ten zawiera petne sprzezenie pomigdzy
kotami, zawieszeniami i ramg samochodu i umozliwia badanie zachowania si¢ sa-
mochodu w dowolnych warunkach.

Przeprowadzony przeglad literatury pokazuje, ze uzupelieniem technologii
pasywnej i semiaktywnej redukcji drgan sg uktady aktywne dzialajagce w niz-
szych czgstotliwosciach. Techniczne realizacje uktadow aktywnej redukcji drgan
sg glownie stosowane i rozwijane w zawieszeniach samochodow oraz w zawie-
szeniach fotela operatora. Na tym tle rozwigzania aktywnych zawieszen kabin
MR znajdujg si¢ na duzo wczesniejszym etapie rozwoju. Budowa AZK powinna
zdecydowanie poprawi¢ komfort pracy operatorow maszyn pracujacych w nie-
roOwnym terenie.

1.3. CEL1 ZAKRES PRACY

Celem pracy jest analiza i synteza mechanizmu platformowego aktywnego za-
wieszenia kabiny maszyny roboczej, ktérego zadaniem jest zmniejszenie drgan
kabiny wywotanych zmiennymi obcigzeniami uktadow napgdowych osprzetu
i wymuszeniem ruchu uktadu jezdnego maszyny podczas jej przejazdu po nierow-
nym terenie.

Zakres pracy obejmuje zadania czgSciowe:

— analiza strukturalna przestrzennych mechanizmoéow platformowych, ktére moga
by¢ zastosowane jako aktywne zawieszenia kabiny o ustawianych zmianach po-
tozen i kilku napedach,

— opracowanie matematycznych modeli:

- kinematyki i dynamiki wybranego mechanizmu platformowego,
~ hydraulicznych naped6éw liniowych,
- uktadu sterowania,
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opracowanie modelu symulacyjnego aktywnego zawieszenia kabiny maszyny
roboczej, jego wykorzystanie do sterowania, a takze do wyznaczania zakresu
czestotliwosci efektywnego dziatania oraz zapotrzebowania mocy napedow,
badania eksperymentalne wymuszen kinematycznych wywotanych przejazdem
kotowej MR po nierownym terenie.

Do oryginalnych zagadnien rozpatrywanych w pracy naleza:

projekty koncepcyjne struktur przestrzennych mechanizméw platformowych, za-
stosowanych do aktywnego zawieszenia kabiny maszyny roboczej, o znacznych
zakresach przemieszczen kabiny (liniowych rzedu 0,5 m, katowych rzedu 5°),
synteza wymiarowa wybranego mechanizmu zawieszenia kabiny, ktory umoz-
liwia znaczne przemieszczenia kabiny (liniowe przemieszczenia pionowe, po-
przeczne i podtuzne oraz katowe przemieszczenia przechytowe, poprzeczne i po-
dhuzne) z wykorzystaniem trzech napedow.



2. MECHANIZMY PLATFORMOWE ZAWIESZENIA
KABINY MASZYNY ROBOCZEJ

2.1. WEASCIWOSCI I PRZYKELADY ZASTOSOWAN
MECHANIZMOW PLATFORMOWYCH

Mechanizm platformowy zawiera ogniwo wielotaczne, nazywane platforma, kto-
ra jest potagczona z podstawa za pomoca kilku tancuchéow kinematycznych, o struk-
turze szeregowej, nazywanych konczynami. Platforma moze wykonywac ruchy: pla-
ski, kulisty lub przestrzenny i jest ogniwem wykonawczym mechanizmu. Podstawa,
platforma i konczyny mechanizmu platformowego stanowia zamknigte fancuchy
kinematyczne. Mechanizmy platformowe nazywane sg tez mechanizmami o struk-
turze rownolegtej lub réwnoleglymi (rys. 2.1).

B

Rys. 2.1. Schemat mechanizmu platformowego

platforma

Konczyny moga podpiera¢ platforme, tak jak w przypadku symulatora ruchu po-
jazdow albo moga by¢ uzyte do zawieszenia platformy, jak w przypadku manipu-
latora DELTA. Mechanizmy platformowe moga pracowaé tez w pozycji bocznej,
czego przyktadem jest wielowahaczowe zawieszenie samochodu.
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Jako kryterium podziatu mechanizméw platformowych mozna przyjac liczbe
konczyn taczacych platforme z podstawa. Najprostszy mechanizm zawiera dwie
konczyny potaczone z platformg w dwdch miejscach podpar¢ (tzw. duopod). Zasto-
sowanie tego mechanizmu jest niewielkie ze wzgledu na ograniczong liczbe stopni
swobody ruchu [g4]. Przyktadowo mechanizm Sarrusa, przedstawiony na rys. 2.17,
mozna rozpatrywac jako duopod, gdy jedna z konczyn zawiera naped (rys. 2.3).

Wiele zastosowan znalazty mechanizmy typu tripod, ktére taczg w miare pro-
sta strukture z licznymi zaletami mechanizmow platformowych [b5, f1, g2, hl,
16, p8, s4, s7, t9, t15], np. trdjnogi statyw teodolitu pomiarowego, zawieszenie
kot samochodu typu McPhersona i dwuwahaczowe. Czgsto stosowany jest tri-
pod symetryczny zawierajacy identyczne konczyny roztozone na planie trojkata
rownobocznego. Quadropod i pentapod stosowane sa w przypadku, gdy pozadana
jest wigksza sztywno$¢ mechanizmu [g4, 110, m5] oraz w maszynach kroczacych,
gdzie podniesienie jednej konczyny nie powoduje utraty rOwnowagi maszyny.
Najbardziej znanym mechanizmem platformowym jest platforma Gougha-Stewar-
ta (rys. 2.8) o szesciu konczynach (tzw. heksapod), przy czym kazda konczyne
stanowi liniowy sitownik [b4, d3, d4, d5, d8, j2, p6, t17]. Mechanizm ten charakte-
ryzuje si¢ wyjatkowa prostota struktury z mozliwo$cig wykonania ruchu platformy
o0 szes$ciu stopniach swobody.

Mozna przyjac¢ kryteria podziatu mechanizméw platformowych na podstawie
ruchliwo$ci mechanizmu oraz zmiennych wspétrzednych ogniwa wykonawczego —
platformy:.

Ruchliwo$¢ mechanizmu (w — liczbe stopni ruchliwosci) okresla si¢ jako liczbe
niezaleznych przemieszczen wzglednych ogniw mechanizmu, po ustaleniu ktérych
mechanizm staje si¢ nieruchliwy. Liczbe stopni ruchliwo$ci wyznacza si¢ wedtug
wzoru strukturalnego [g9]:

i=5
w=(6-H,n, — Y (i-H,)p, @.1)
i=H,,+1
gdzie:

n_ — liczba ruchomych ogniw mechanizmu,
i — klasa pary kinematycznej (1 <i <5),
p, — liczba par kinematycznych i-tej klasy,
H — liczba dodatkowych wigzow ograniczajgcych wzgledne ruchy ogniw

W

mechanizmu, wynikajaca z wzajemnego usytuowania i orientacji osi
par kinematycznych.

Jesli H = 0 (tzw. grupa zerowa), to mechanizm jest przestrzenny. Jesli H =3
(grupa trzecia), to mechanizm jest plaski (osie par obrotowych sg rownolegte) lub
sferyczny (osie wszystkich par przecinajg si¢ w jednym punkcie).
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Zastosowanie wzoru (2.1) jest ograniczone. W niektorych przypadkach bardzo
trudno okresli¢ liczbg H, (wyznaczy¢ grupg mechanizmu). Ponadto mozna spotka¢
mechanizmy, w ktorych czg$¢ mechanizmu nalezy do jednej grupy, a pozostata do
innej grupy. Wzér (2.1) ma charakter topologiczny, ktoéry nie uwzglednia szcze-
golnych przypadkow uwidaczniajacych si¢ po analizie rownan potozenia. W razie
watpliwosci co do liczby stopni ruchliwos$ci mozna probowa¢ ustali¢ ich liczbe na
podstawie analizy ograniczen ruchu platformy, jakie wnosza konczyny. Pozadang
cecha kazdego mechanizmu jest jednoznaczno$¢ ruchu ogniw wzgledem podstawy.
Ten warunek jest spetniony, gdy liczba zastosowanych napedow jest rowna liczbie
stopni ruchliwosci.

Przemieszczenia platformy wzgledem podstawy moga by¢ okreslone przez
s — zmiennych wspohrzednych, w tym i1 wspotrzednych zaleznych od siebie
(1 < s < 6). Maksymalna liczba zmiennych wspolrzgdnych platformy sktada si¢
z trzech wspotrzednych liniowych wzdhuz osi uktadu odniesienia i z trzech wspot-
rzednych katowych wokot osi ukladu odniesienia. O liczbie zmiennych wspot-
rzgdnych platformy decyduje struktura konczyn oraz wzajemne usytuowanie osi
ich polaczen ruchowych. Dla kazdego rozpatrywanego dalej przypadku wykonano
komputerowy przestrzenny model, ktory potwierdzit poprawnos¢ okreslenia s 1 w.
W zaleznos$ci od relacji liczby stopni ruchliwosci mechanizmu platformowego w
i liczby s zmiennych wspotrzednych platformy mozna rozpatrywac przypadki:

1) w=s, wtedy liczba napgeddw jest rowna liczbie zmiennych wspodtrzednych plat-
formy, zatem liczba zmiennych wspotrzednych wejsciowych (tzw. konfigura-
cyjnych lub ztaczowych) jest réwna liczbie zmiennych wyjsciowych (wspot-
rzgdnych kartezjanskich platformy). Poprzez ruchy w — napedow mechanizmu
platformowego mozna uzyska¢ niezalezne ruchy platformy w kazdym z s kie-
runkow. Taki przypadek daje mozliwo$¢ petnego sterowania ruchem platformy
przez napedy;

2) w <, tzn. liczba napedow jest mniejsza od liczby zmiennych wspotrzednych
platformy, zatem liczba zmiennych wejsciowych jest mniejsza od liczby zmien-
nych wyjsciowych. Liczba zaleznych ruchéw platformy (wigzi) wynosi s — w.
Napedy w ograniczony sposéb moga kontrolowaé ruchy platformy. Zaleta tego
przypadku jest mniejsza liczba napedow;

3) w>s — mechanizm platformowy redundantny, ktory w zastosowaniu do aktyw-
nego zawieszenia kabiny nie wydaje si¢ by¢ celowy. Wigksza liczba napedow
w stosunku do liczby zmiennych wspotrzednych platformy powoduje nadmierng
komplikacje uktadu.

Konczyny bierne taczg platforme z podstawa odbierajac platformie okreslong
liczbe stopni swobody i przenoszac obcigzenia (rys. 2.2). Zwykle konczyny zbudo-
wane s3 z jednego lub wigkszej liczby ogniw potaczonych ruchowo ze soba, z plat-
forma i podstawa parami przesuwnymi, przegubami obrotowymi, krzyzakowymi lub
kulistymi (na rys. 2.2 i 2.3 wszystkie te potaczenia przedstawiono w symbolicznej
formie uogdlnionej pary kinematyczne;j).
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Rys. 2.2. Typowe schematy kinematyczne konczyn mechanizmu platformowego
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Rys. 2.3. Konczyny mechanizmu platformowego zawierajace napedy

Konczyny mechanizmu platformowego moga zawiera¢ napedy (rys. 2.3), kto-
re sg usytuowane przy podstawie, w §rodku konczyny lub przy platformie. Zatrzy-
manie jednego napedu odbiera jeden stopien swobody platformie. Minimalna ilo$¢
konczyn mogaca utworzy¢ zamkniety tancuch kinematyczny z platforma i podstawa
wynosi n_ = 2. Zasady budowy roznych struktur mechanizméw platformowych
oraz wyznaczanie ich ruchliwo$ci mozna znalez¢ w pracach [a4, b1, g8, g9, k12, z3,
z5, 77].
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Wiasciwosci mechanizmow platformowych rdznia si¢ od wiasciwosci mechani-
zméw o strukturze szeregowej, w ktorych ogniwa polaczone sg po kolei, jedno za
drugim, a ostatnie jest ogniwem wykonawczym.

Istotnym problemem w konstruowaniu mechanizmow jest wybranie optymalne-
go umiejscowienia napedow. W mechanizmach szeregowych kolejne ruchome prze-
guby powinny mie¢ swoje oddzielne napedy, ktore umieszcza si¢ wprost w przegu-
bach albo stosuje si¢ mechaniczne uktady przeniesienia ruchu. Pierwsze rozwigzanie
zwigksza ruchoma mase¢ mechanizmu szeregowego, a drugie zwigksza komplikacje
jego struktury. W mechanizmach platformowych napedy mozna zamocowaé przy
podstawie, co powoduje zmniegjszenie mas ruchomych (np. masy cylindra napedu
liniowego lub korpusu silnika obrotowego).

W kinematyce mechanizméw platformowych mozna wyrozni¢ dwa zadania:
proste i odwrotne, odnoszace si¢ do potozen, predkosci i przyspieszen. Rozwigza-
nie zadanie prostego kinematyki mechanizmow polega na wyznaczeniu potozenia,
predkosci 1 przyspieszenia platformy, znajac dtugosci, predkosci i przyspieszenia
napedow liniowych lub przy znanych potozeniach katowych, predkosciach i przy-
spieszeniach katowych w napgdach obrotowych.

Wyznaczanie potozenia platformy sprowadza si¢ do rozwigzania uktadu rownan
nieliniowych [r5]. Rownania potozenia mozna uzyska¢ wykorzystujac wieloboki
wektorowe zwiazane z tancuchami kinematycznymi mechanizmu. Inny sposob po-
lega na roztaczeniu wybranych konczyn od platformy, okresleniu potozenia rozta-
czonych par i uwzglednieniu warunkow ponownego potaczenia.

Jednym ze sposobow rozwigzania uktadu réwnan potozenia jest sprowadzenie
ich do jednego rownania wielomianowego o jednej zmiennej, ktéorego wspolczyn-
niki zaleza od parametrow geometrycznych mechanizmu i pozostatych zmiennych
wejsciowych. Roznym rzeczywistym rozwigzaniom uktadu rownan potozenia odpo-
wiadajg rézne mozliwe ustawienia ogniw mechanizmu, nazywane konfiguracjami,
przy takich samych dtugosciach napedow liniowych lub potozen katowych napedow
obrotowych. W pracy [r]1] wykazano, ze mechanizm Gougha-Stewarta moze mie¢
co najwyzej 40 rozwigzan (konfiguracji). W niektorych szczegolnych przypadkach
mozna znalez¢ jawne rozwigzania uktadu rownan potozenia [d3].

Zbior wszystkich mozliwych rozwigzan zadania prostego potozenia okresla
przestrzen roboczg [t15], ktora mozna podzieli¢ na podprzestrzenie odpowiada-
jace poszczegolnym konfiguracjom [hl, z6, z9]. Mechanizmy platformowe obstu-
guja mniejsza przestrzen robocza, w poréwnaniu z odpowiednimi manipulatora-
mi szeregowymi. Graniczne powierzchnie, odpowiadajace mozliwym zmianom
konfiguracji, okreslaja polozenia osobliwe. Przej$cie mechanizmu przez polozenia
osobliwe jest wybitnie niekorzystne ze wzgledu na zwigkszenie obcigzen i utrud-
nienie sterowalno$ci. Mechanizm platformowy w polozeniu osobliwym wykazuje
pozorna ruchliwo$¢. Przy projektowaniu tych mechanizméw nalezy planowac jego
prace tylko w jednej konfiguracji [d5, d7]. W pracy [i1] podaje si¢ dynamiczne wa-
runki ,,bezpiecznego” przejscia przez polozenie osobliwe.
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Rozwiagzanie odwrotnego zadania potozen, polegajace na wyznaczeniu prze-
mieszczen w napedach, przy znanym przemieszczeniu platformy, wykorzystuje
si¢ czesto w sterowaniu wedtug zadanego ruchu platformy. Rozwigzanie zadania
odwrotnego dla mechanizmow platformowych mozna uzyskac¢ stosunkowo prosto
w jawnej formie. Wiele prac dotyczy takiego planowania trajektorii ruchu platformy,
aby nie byly zblizone do potozen osobliwych [bS, d3, p12]. Jednym ze sposobow
poradzenia sobie z trudnos$ciami sterowania w potozeniach osobliwych jest zwigk-
szenie liczby napedoéw ponad liczbe ruchliwo$ci mechanizmu [b2].

Zadania syntezy ruchu mechanizmu platformowego formutowane sg nastepu-
jaco:

— wyznaczy¢ przestrzen mozliwych pozycji platformy o danej orientacji lub danym
zakresie jej zmian,

— wyznaczy¢ przestrzen mozliwych zmian orientacji platformy o danej pozycji lub
danym zakresie jej zmian,

— sprawdzi¢, czy dana trajektoria ruchu moze by¢ realizowana w zakresie jednej
konfiguracji.

Istotne ograniczenia przestrzeni roboczej wynikaja z mozliwosci kolizji konczyn
mechanizmu platformowego oraz ograniczen zakresOw przemieszczen w przegu-
bach [r2]. Kolizje odnézy powoduja ograniczenia przestrzeni orientacji przy stalej
pozycji. Ciekawym kierunkiem prac, majagcym wazne praktyczne znaczenie, jest
synteza wymiarow ogniw mechanizmu platformowego dla zatozonej przestrzeni ro-
boczej [pl2, r4].

Kompletny, ale i trudny opis charakteryzujacy osobliwo$ci moze by¢ przed-
stawiony w formie sparametryzowanej szeSciowymiarowej hiperprzestrzeni.
Analiza hiperpowierzchni osobliwych pozwala na ustalenie granic pomigdzy re-
gionami poszczegdlnych konfiguracji i opisanie zakresu ograniczen mozliwosci
manewrowych.

W pracach [bl1, c6, p9, s4, w3] przedstawiono zaleznos¢ doktadnosci zatozo-
nego ruchu platformy od odchylek niedoktadnosci wykonania wymiaréw ogniw
i przemieszczen napedow oraz luzéw i odksztatcen w parach kinematycznych.
Zalezno$¢ doktadnosci realizowanej trajektorii od niedoktadno$ci wykonania
ogniw mozna ograniczy¢ dzigki procesowi kalibracji przedstawionemu w [c8,
d2, ho].

Predkosci i przyspieszenia w mechanizmach platformowych opisuje si¢ rowna-
niami liniowymi, przedstawianymi zwykle w formie macierzowej. Wspotczynniki
liniowego uktadu réwnan mozna zapisa¢ w postaci macierzy jakobianowej. Macierz
jakobianowa jest kluczowym sposobem opisu wiekszosci wlasnosci kinematycz-
nych i dynamicznych mechanizmu platformowego. Jest wykorzystywana do roz-
wigzania zadania prostego [m5] i odwrotnego [110] predkosci i przyspieszen [h8].
Badanie wyznacznika macierzy jakobianowej jest podstawowym (cho¢ nie jedynym
sposobem [a7]) wyznaczania potozen osobliwych [b5, c4].
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W analizie mechanizméw platformowych mozna wykorzysta¢ rachunek wekto-
row Srubowych (ang. screw calculus), ktore w postaci zespolonej opisujg przemiesz-
czenia srubowe (katowe i liniowe).

Topologiczne wzory okreslajace ruchliwos¢ w nie uwzgledniajg sytuacji, w kto-
rych réwnania potozenia mechanizmu sg zalezne. Zastosowanie wektorow Srubo-
wych pomaga stwierdzi¢ i uwzgledni¢ takie przypadki [z7]. W pracach [b3, g2]
przedstawiono opis kinematyki mechanizméw platformowych z wykorzystaniem
wektorow Srubowych. W pracy [z6] przedstawiono sposob badania osobliwosci
z uzyciem wektorow srubowych bez potrzeby rozwigzywania macierzy jakobiano-
wej. Podobnie przy obcigzeniach mozna stosowac zespolony wektor skretnik (ang.
wrench) uwzgledniajacy wypadkows sile i wypadkowy moment wzgledem chwilo-
wej osi srubowej [a6]. Rownoczesna analiza wektorow srubowych i skretnikow opi-
sujacych przemieszczenia ogniw i ich obcigzenie umozliwia wyznaczenie wskazni-
ka przeniesienia mocy dla pojedynczego przegubu oraz dla calego mechanizmu plat-
formowego (ang. good-transmission workspace — GTW) [w1]. Innym wskaznikiem
uzywanym do oceny mozliwos$ci ruchu (zwinno$ci) w danym punkcie przestrzeni
roboczej jest liczba warunkowa (ang. condition number) okreslona jako stosunek
ekstremalnych bezwzglednych wartosci elementow macierzy jakobianowej [p7].

Utrzymywanie platformy przez kilka konczyn powoduje, ze mechanizmy plat-
formowe moga przenosi¢ wicksze obcigzenia statyczne i dynamiczne, przytozone
do platformy, ktore rozktadajg si¢ na poszczegélne konczyny. Kolejnym efektem
rownoleglej struktury mechanizmu platformowego jest wigksza sztywnos$¢ mecha-
nizmu, ktora sprzyja uzyskaniu lepszej precyzji ruchu i wickszej szybkobieznosci
(manipulatory DELTA, HEKSA, FALCON).

Zastepcza sztywno$¢ mechanizmu platformowego okreslana jest na podstawie
dwoéch grup czynnikéw [c3, h4, k7, p4, p9, ql, x1]. Pierwsza grupa to wspotczyn-
niki sztywnosci elementow tworzacych mechanizm, jak napedow, poszczegdlnych
ogniw 1 przegubow. Wspodtczynniki sztywnosci poszczegolnych elementow ujmo-
wane sg jako elementy macierzy diagonalnych. Drugg grupe czynnikow okreslaja:
struktura mechanizmu, wymiary ogniw i zmienne konfiguracyjne, determinujace
potozenie mechanizmu. Wptyw drugiej grupy czynnikdéw zawarty jest w macierzy
jakobianowej. Catkowita sztywno$¢ mechanizmu reprezentowana jest przez macierz
sztywnosci, pozwalajacg obliczy¢ przemieszczenia liniowe 1 kagtowe na wybranych
kierunkach pod wptywem zewnetrznych sit i momentow. Punkty przestrzeni robo-
czej mechanizmu sg opisywane przez kierunkowe wspotczynniki sztywnosci linio-
wej 1 katowej [z2]. Sztywno$¢ mechanizmu platformowego w poblizu polozenia
osobliwego zmniejsza si¢ gwattownie. Ciekawym problemem, z punktu projekto-
wania mechanizmu platformowego, jest zadanie odwrotne sztywnos$ci. Danymi wej-
Sciowymi sg zatozone dopuszczalne minimalne sztywnosci w przestrzeni roboczej
mechanizmu, z ktérych nalezy wyznaczy¢ np. minimalne sztywno$ci w napedach
w odpowiednich potozeniach [12].
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W porownaniu z bogata literaturg dotyczacg struktury i kinematyki mecha-
nizméw platformowych opracowania zwigzane z dynamika sg dosy¢ skromne.
Ze wzgledu na prostote formulowania czesto sg stosowane rownania Newtona-
-Eulera [d6, g1, o1]. W wielu pracach wykorzystuje si¢ zasade prac przygotowa-
nych [gl,t17,z8], gdzie zwigzki kinematyczne reprezentowane sg przez macierz ja-
kobianow3a. Z powodu ztozono$ci opisu rzadziej stosowany jest formalizm rownan
Lagrange’a [n2], chociaz autor pracy [al] wykazuje, ze wlasciwie uzyte rOwnania
Lagrange’a pozwalaja na szybkie i intuicyjne uzyskanie wynikow. Krotki czas
uzyskania wynikow w petnym modelu mechanizmu ma istotne znaczenie w pro-
cesie sterowania. Dlatego waznym kierunkiem rozwoju badan tych mechanizmow
jest poszukiwanie prostych i efektywnych metod uzyskiwania rozwigzan [t16].
Jednym ze sposobow upraszczania modeli jest eliminacja czynnikéw niemajacych
znaczacego wplywu na doktadno$¢ koncowego wyniku [d15]. Istotny problem
w analizie omawianych mechanizmow stanowi ocena udziatu sit tarcia w catkowi-
tym obciazeniu danego urzadzenia. Prace [f4, m11, s4] wykazuja znaczacy iloScio-
wo udziat tarcia w doktadnosci wynikow.

Wiele zastosowan znalazt tripod, ktory przedstawiony przyktadowo w pracy
o charakterze teoretyczno-symulacyjnym [y8] jest wykorzystany do aktywnego
tlumienia drgan wrazliwych na nie urzadzen. Mechanizm zawiera elastyczne prze-
guby (omawiane takze w [w3] i [t3]), ktorych modele opisano metoda elementow
skonczonych (ANSYS). Zastosowano trzy napedy piezoelektryczne. Model dyna-
miki mechanizmu uktadu oparto na réwnaniach Kane’a i uzyto mieszanej metody
sterowania /7. Rodzaj napedow, zastosowane materialy i rozwigzania konstruk-
cyjne przegubow powoduja, ze urzadzenie dziata efektywnie w szerokim zakresie
czestotliwosci.

Z punktu widzenia probleméw stawianych w tezach niniejszej monografii
praca [d8] zawiera bliska metodyke ich rozwigzania. Dotyczy symulacji reali-
zacji zaplanowanej trajektorii platformy Gougha-Stewarta. Przyj¢to stosowany
w niniejszej monografii model dynamiki opisany rownaniami prac przygotowa-
nych, rozwiazano zadania proste i odwrotne kinematyki i dynamiki, zastoso-
wano napedy hydrauliczne sterowane zaworem dlawigcym. Uwzgledniono sity
tarcia w sitownikach hydraulicznych. Zastosowano sterowanie ze sprz¢zeniem
zwrotnym (typu feedforward). Symulacje wykonano w dwoch wspotpracujacych
ze sobg jednocze$nie programach. Program ADAMS postuzyt do symulacji me-
chanizmu i napgdéw, a program MATLAB SIMULINK wykorzystano do symu-
lacji sterownika.

Ze wzgledu na swoje wlasciwo$ci mechanizmy platformowe znalazlty rézno-
rodne zastosowanie. W zawieszeniach samochodowych zwrotnica (jako platfor-
ma), wzgledem ktorej obraca si¢ koto, jest zawieszona na kilku wahaczach (kon-
czynach) [k8]. Mozliwo$¢ uzyskania przyspieszen rzedu kilku g i duzej sztywnosci
mechanizméw platformowych spowodowaty ich wykorzystanie w symulatorach
ruchu samochodu [19], lokomotywy, helikoptera, samolotu [p5], okretu, konia itp.
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Mechanizmy platformowe w symulatorach wywotujg przyspieszenia wystepu-
jace w czasie rzeczywistego ruchu symulowanego obiektu, potegujac wrazenie
realnosci. Mechanizm platformowy, w ktorym platforma jest podwieszona na li-
nach, uzyto w zurawiach do precyzyjnego pozycjonowania podnoszonego obiek-
tu. Precyzja i réznorodnos$¢ struktur mechanizmoéow platformowych pozwolita je
stosowa¢ w medycynie jako endoskop i mechanizm do wykonywania operacji
chirurgicznych. Duza sztywno$¢ 1 mozliwo$¢ ruchu o wielu stopniach swobody
to gtowne powody zastosowania mechanizméw platformowych w obrabiarkach,
w ktorych mozna przesuwaé i orientowa¢ pod dowolnym katem narzedzie, np.
frez albo gltowice szlifierska. Mechanizm platformowy zostat uzyty do ustalania
orientacji tarczy z zamocowanymi frezami do drazenia tunelu. Na bazie mechani-
zmo6w platformowych buduje si¢ wieloosiowe czujniki pomiarowe przemieszczen
lub czujniki sity i momentow, ktore moga mierzy¢ ruch i obcigzenia w ruchu prze-
strzennym. W przypadku gdy nalezy precyzyjnie zorientowa¢ platforme, stosuje
si¢ mechanizmy platformowe o ruchu sferycznym wzgledem podstawy. Takie me-
chanizmy wykorzystano w uktadzie pozycjonujacym anteny satelitarne, platformy
dzial okr¢towych lub lemiesz rowniarki drogowe;.

Cickawym kierunkiem rozwoju mechanizmow sa mechanizmy hybrydowe,
w ktorych gléwna budowa nawigzuje do otwartej struktury mechanizmow sze-
regowych, gdzie pojedyncze ogniwa zastgpiono mechanizmami réwnolegtymi
(rys. 2.4). Otrzymuje si¢ wtedy co prawda bardziej skomplikowang strukture,
ale o wigkszej przestrzeni roboczej niz w
mechanizmach platformowych i o wigkszej
sztywnosci i dynamice niz w mechanizmach
szeregowych [t1, b3, gl, ¢5]. Metody opisu
tych mechanizmow nawiagzuja do metod uzy-
wanych zard6wno w mechanizmach szerego-
wych, jak i rownoleglych. Kinematyke i dyna-
mike mechanizmow hybrydowych opisuje si¢
rekursywng metoda poszczegdlnych modu-
16w platformowych [01]. Przyktadem mecha-
nizmu hybrydowego jest chodzaca platforma
stluzaca do transportu tadunkow albo ludzi.

Mechanizmy platformowe moga osiggac
odpowiednie przyspieszenia w zakresie niskich
czestotliwosci, wykazujac wysoka sztywnosc.
Platforma moze porusza¢ si¢ w wielu zatozo-
nych kierunkach. Wymienione wtasno$ci bar-
dzo dobrze odpowiadaja wymaganiom stawia-
Rys. 2.4. Struktura mechanizmu hybry- ~ 1ym mechanizmowi aktywnego zawieszenia

dowego kabiny.
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2.2. UKLADY ODNIESIENIA

Wprowadza si¢ nastepujace uktady odniesienia, zwigzane z poszczeg6lnymi ze-
spotami (rys. 2.5).

kabina kierunek osi
podituznej

aktywne

zawieszenie -..._

rama

kierunek osi
kierunek jazdy

poprzeeznej
: / na wprost

Rys. 2.5. Uktady odniesien wykorzystywane w opisie maszyny i aktywnego zawieszenia kabiny

Inercyjny uktad odniesienia {ngg ygzg} zwigzany jest z droga, po ktorej porusza
si¢ maszyna. O§ z, jest rownolegta do wektora przyspieszenia ziemskiego g. W tym
uktadzie opisywana jest funkcja zarysu profilu drogi, po ktorej przemieszcza si¢
maszyna robocza.

Ukfad odniesienia {O x y .z} zwigzany jest z ramg maszyny. Poczatek uktadu
ramy znajduje si¢ w punkcie O , nalezacym do osi obrotu ogniwa mechanizmu AZK
wzgledem ramy. O$ x, pokrywa si¢ z tg 0sig a oS y_jest prostopadta do ptaszczyzny
podluznej symetrii ramy maszyny [18].

Uktad odniesienia {0, x,y,z,} jest posredni pomigdzy {O XV, Z } a{0xyz}.
Srodek uktadu 10,x,v,z,} znajduje si¢ w punkcie O, 0§ z, jest rownolegia do wektora
przyspieszenia 21emsk1ego gaosiez,x,x s3 wspo%piaszczyznowe (narys. 2.7 nale-
73 do ptaszczyzny 7). Ostatni warunek spehlia potrzebe uwzglednienia orientacji kie-
runku sit grawitacji w uktadzie {O x_y z }. OS$ x, jest zawsze pozioma i skierowana
wzdhuz kierunku jazdy maszyny. Uktad {O, x, y, z h} bedzie wykorzystywany do przed-
stawienia w nim wersora kierunku sit grawitacji. Kierunek sil grawitacji jest wazny
z dwéch powodow. Po pierwsze AZK powinno ustawiaé kabing wzdtuz g, po drugie
— istotne obcigzenie mechanizmu zawieszenia to sita grawitacji dzialajgca na kabing.
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et

1,,— odleglos¢ osi

w,, — rozstaw kot

Rys. 2.6. Kierunki [p, p , p_, o, a, a_], w ktérych wystepujg drgania ramy maszyny

Uktad odniesienia {Opxp ypzp} jest zwigzany z platforma, ktora porusza si¢ wzgle-
dem ramy maszyny. Jego srodek 0, znajduje si¢ w geometrycznym $rodku platfor-
my a osie X, i Y, s3 rownolegte odpowiednio do x, 1y, jezeli platforma przyjmuje
potozenie srodkowe. Kabina jest sztywno zwigzana z platforma. Uklad odniesienia
{0, x,y,z,} jest zwigzany z kabing. Jego srodek O, znajduje si¢ w Srodku masy
kabiny, os z, jest rownolegta do pionowe;j osi fotela operatora a 0$ x, skierowana
na przednig szybe kabiny. Uktad odniesienia {Ofo/‘y/Z/} jest zwigzany z fotelem,
ktory moze wykonngé ruch wzdtuz osi zZ . Ukfady {0, x,y,z} i {Ofx/.yfzf} sa
réwnolegte do siebie. Srodek uktadu {O/.x/.y/z/} znajduje si¢ w srodku masy uktadu
fotel-operator. W pomiarowym uktadzie odniesienia {O x y z } opisane sg po-
lozenia punktow mocowania oraz orientacje zespotu czujnikow, ktoérych zadaniem
jest pomiar ruchu ramy maszyny. Ukfady {O x y z } i {0 x y z | sg rownolegle
i powinny by¢ potozone jak najblizej siebie.

Rozstaw kot na osi maszyny jest mniejszy od odlegtosci osi przedniej i tylnej, co
wplywa na amplitudy drgan w wybranych kierunkach. W czasie przejazdu maszyny
roboczej po nierdwnym terenie najwicksze drgania liniowe wysoko posadowionej
kabiny obserwuje si¢ na kierunku osi poprzecznej maszyny y , a mniejsze wzdtuz osi
podtuznej maszyny x .. Najmniejsze drgania obserwuje si¢ wzdtuz osi pionowe;j z..
W odniesieniu do drgan katowych kabiny wigksze wychylenia obserwuje si¢ wokot
osix niz wokot osi y . Drgania kgtowe kabiny wokot osi z , w czasie prostoliniowego
przejazdu maszyny, sg niewielkie a kabina powinna obraca¢ si¢ razem z ramg ma-
szyny w czasie skretu. Wobec tego nie trzeba eliminowac tych drgan kabiny.
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2.3. ORIENTACJA KATOWA RAMY MASZYNY

Jednym z zadan AZK jest utrzymywanie pionowej orientacji kabiny, czyli za-
pewnienie rownoleglosci osi z|iz,, dlatego w procesie regulacji wymagany jest
pomiar aktualnych katow wychylenia pionowej osi ramy maszyny od kierunku sit
cigzkodci. Sa to: kat przechyhu poprzecznego (a,) i kat przechylu wzdtuznego (a).
Kabina w trakcie przejazdu maszyny powinna zajmowa¢ ustawienie wzdhuz kierun-
ku osi podtuznej ramy. Dlatego kat obrotu ramy maszyny wokoét osi pionowej nie
jest potrzebny. Podobny sposob opisu katow przechytu stosowany jest dla nadwozi
samochodow [18].

a)

Rys. 2.7. Uktady odniesien i katy przechylu ramy maszyny
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Narysunku 2.7 przedstawiono kolejne dwa przemieszczenia katowe przejsciowe-
go uktadu {Oxyz} poczatkowo pokrywajgcego si¢ z uktadem {0, x, y, z, } (rys. 2.7a).
Pierwsze przemieszczenie katowe uktadu {Oxyz} wokot osi wlasnej y o kat a, do-
prowadza do pokrycia si¢ 0si x z 0sig x, (rys. 2.7b). Drugie przemieszczenie katowe
ukfadu {Oxyz} wokot osi whasnej x o kgt a_doprowadza do pokrycia uktadu {Oxyz}
z ukfadem {O x y z }. Alternatywne okreslenia katow przechytu kabiny (rys. 2.7a,
b): o — kat przechylu poprzecznego osi z, mierzony od jej prostopadiego rzutu na
pionowg plaszczyzng =, gdzie: {x,x,, z,} € m, a — kat przechylu podluznego rzutu
osi z_na plaszczyzne = mierzony od osi z, .

Macierz orientacji uktadu {O x y z } w ukladzie {O,x,y, z,} wynosi:

10 0 cosa, 0 sina,
Ra,,a)=0 cosa, -—sina, 0 1 0 |=
|0 sina, cosa, ||-sina, 0 cosa, 22)
cosa, 0 sina,,
=| sina sina, cosa, -—sina, cosa,
| —cosa,sina, sina,  cosa, cosa,

2.4. SCHEMATY STRUKTURALNE MECHANIZMOW
PLATFORMOWYCH

Kabiny znajduja si¢ czgsto wysoko na ramie maszyny roboczej, co sprzyja lep-
szej widocznosci, koniecznej operatorowi w trakcie wykonywania pracy. Niskocze-
stotliwo$ciowe drgania kabiny wynikaja z przejazdu maszyny po trudnym terenie,
w ktorym najczesciej pracuja. Gdy maszyna stoi w miejscu, jej rama moze drgac pod
wptywem ruchu osprzetu i oddzialywan otoczenia, np. zmiennych sit oporu i obcia-
zenia tyzki koparki. W tym przypadku niskoczestotliwosciowe drgania sa mozliwe
dzieki podatnosci ogumienia i gruntu. Im wyzej znajduje si¢ kabina, tym wigkszych
amplitud drgan mozna si¢ spodziewa¢. Mechanizm AZK nie powinien znaczaco
podwyzsza¢ potozenie kabiny, poniewaz zwigkszy to jego zakres pracy.

Pozadang cechg maszyny roboczej jest mozliwie najprostsza struktura o mate;j
liczbie ogniw ruchomych. Ze wzgledu na wlasnosci eksploatacyjne i ceng¢ mecha-
nizm AZK powinien zawiera¢ tylko pary obrotowe, krzyzakowe lub kuliste. Pary
przesuwne zwykle stosowane sa tylko w napedach liniowych.

Ztozono$¢ struktury mechanizmu AZK i liczba uzytych w nim napedoéw zalezy
od arbitralnej decyzji okreslajacej liczbe i rodzaj stopni swobody, ktorych dotyczy
realizowana redukcja drgan. Ze wzgledu na prostote sterowania praca AZK pozadane
jest rozdzielenie ruchéw w poszczegolnych stopniach swobody na oddzielne napedy.
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Rys. 2.8. Podstawowy mechanizm platformowy (w =6, s = 6)

Mechanizm platformowy, o ogolnej strukturze, przedstawiono na rys. 2.8. Sze$§¢
konczyn tego mechanizmu ma jednakowg strukturg w postaci szeregowego tancucha
o pieciu ogniwach polaczonych przegubami obrotowymi. Konczyny podtaczone sa
do podstawy i platformy przegubami obrotowymi. Kolejne warianty strukturalne
otrzymuje si¢ przez odrzucenie konczyn, zmniejszenie liczby ogniw w konczynie
lub przez modyfikacje grup przegubow obrotowych. Jezeli dwie osie sasiednich
przegubdw obrotowych przecinaja si¢, to wystepuje przegub krzyzakowy. Jesli trzy
niewspotplaszczyznowe osie sgsiednich przegubow obrotowych przecinaja sie, to
trzy przeguby obrotowe mozna zastapi¢ przegubem kulistym.

Dobrze znanym mechanizmem o w = 6 stopniach ruchliwosci i s = 6 zmiennych
wspotrzednych platformy jest mechanizm Gougha-Stewarta (rys. 2.9), w ktorym wy-
korzystano sze$¢ napedéw liniowych podpierajacych platforme. Sitowniki sa pola-
czone z platforma za pomocg przeguboéw kulowych lub krzyzakowych. W przypad-
ku zamontowania kazdego z silownikdéw za pomoca dwoch przegubow kulowych
wynik na stopien ruchliwo$ci mechanizmu, obliczany wedlug (2.1), bedzie zawierat
oprocz ruchliwosci globalnej mechanizmu ruchliwosci lokalne, tzn. mozliwosci ob-
rotéw elementow sitownikow wokoét osi podtuznych. Mechanizm ten (zastosowany
w aktywnym zawieszeniu kabiny, wedlug patentu US 7029059 B2 z 2006 r.) wyr6z-
nia si¢ prostotg konstrukeji, jednak sitowniki podpierajace kabing sg obcigzone sila
grawitacji kabiny, co zwigksza zapotrzebowanie ich mocy.

Innym przyktadem mechanizmu, o ruchliwosci w = 6, jest tripod przedstawiony
na rys. 2.10 (patent UP RP B25J9/00, 2008 r.). Platforma o ruchu przestrzennym
s = 6 jest podparta przez trzy konczyny. Kazda konczyna sktada si¢ z dwoch ogniw.
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Rys. 2.9. Mechanizm platformowy Gougha-Stewarta (w = 6, s = 6)

platforma
gorne
ogniwo
koniczyny

przegub
obroto
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0gniwo Rt e przegub
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Rys. 2.10. Tréjpodporowy mechanizm platformowy (w = 6, s = 6)

Dolne ogniwo jest podlaczone do podstawy przegubem krzyzakowym. Gérne ogni-
wo jest polaczone z dolnym przegubem kulowym, a z platforma przegubem obroto-
wym. Napedy obrotowe sg zainstalowane w parach obrotowych przegubow krzyza-

kowych podlaczonych do podstawy.
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Na rysunku 2.11 przedstawiono schemat kinematyczny mechanizmu platformo-
wego, w ktorym jedna bierna konczyna wprowadza jedno uzaleznienie pomiedzy
szescioma zmiennymi wspotrzednymi platformy. Konczyna ta zawiera dwa ogniwa
potaczone ze sobg przegubem obrotowym, a podtaczona jest przegubami krzyzako-
wymi do podstawy i platformy. Mechanizm wykazuje w = 5 stopni ruchliwosci i jest
napedzany piecioma napgdami liniowymi.

platforma

przegub
kulow

przegub
obrotowy

podstawa

Rys. 2.11. Mechanizm platformowy z jedng konczyna bierng (w =5, s = 6)

Modyfikacja mechanizmu z rys. 2.11 jest mechanizm platformowy przedstawio-
ny na rys. 2.12, w ktoérym potgczenie biernej konczyny z podstawa jest zrealizowane
za pomocg przegubu obrotowego. Ta zmiana powoduje, ze ruchliwo$¢ mechanizmu
ogranicza si¢ do w = 4. Punkt platformy B, pokrywajacy si¢ ze srodkiem przegubu
krzyzakowego, nie moze przemieszczac si¢ w kierunku osi y podstawy, dlatego licz-
ba zmiennych wspotrzednych platformy wynosi s = 5.

Odmiang mechanizmu z rys. 2.12 jest mechanizm z rys. 2.13, w ktorym zasto-
sowano drugg bierng konczyne, wprowadzajaca te same ograniczenia ruchu platfor-
my, co pierwsza konczyna. Dwie bierne konczyny wraz z p — odcinkiem platformy
faczacym $rodki przegubdw krzyzakowych stanowig mechanizm ptaski. Wtasnosci
ruchowe mechanizmow z rys. 2.12 1 2.13 sa takie same, przy czym platforma mecha-
nizmu z rys. 2.13 nie moze przemieszczac si¢ wzdtuz osi x podstawy.

Nastepna modyfikacja mechanizmu z rys. 2.12 polega na zastgpieniu przegubu
krzyzakowego przegubem obrotowym o osi rownoleglej do osi pozostatych przegu-
bow konczyny (jak na rys. 2.14). Koniczyna i platforma wykonuja ruch ptaski, a me-
chanizm ma w = 3 stopnie ruchliwo$ci. Platforma moze wykona¢ przemieszczenia
wzdtuz osi x i1 z oraz obrot wokot osi y podstawy (s = 3).
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przegub
kulowy

prrzeguby
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Rys. 2.13. Mechanizm platformowy z dwiema biernymi konczynami (w =4, s = 5)

Wybor punktow zamocowan napedoéw liniowych w mechanizmach platformo-
wych stanowi kompromis konstrukcyjny. Z punktu widzenia sprawnos$ci dzialania
mechanizmu wektor predkosci ruchomego punktu zaczepienia kazdego napedu li-
niowego powinien tworzy¢ jak najmniejszy kat z kierunkiem osi napedu, ktéry po-
winien wykonywa¢ mate obroty wtasne. Mozna to uzyskac dzigki zamontowaniu
trzech napedéw pionowo pod platforma, ale wtedy platforma moze obnizy¢ si¢ tylko
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do minimalnej dtugosci napedoéw. Sktadanie si¢ napedow, umozliwiajace nizsze po-
lozenie platformy, jest mozliwe przy sko$nym mocowaniu, jak przedstawiono na
rys. 2.14 1 2.15. Jednak sprawno$¢ mechanizmu jest wtedy mniejsza.

Mechanizm przedstawiony narys. 2.15 ma te same wtasno$ci ruchowe co mecha-
nizm z rys. 2.14, z ta rdznica, ze wykorzystano dwie konczyny; lewa bierng i prawa
czynna z podlaczonym napedem liniowym. Dwa pozostate napedy podtaczono do
platformy. Wigksza liczba konczyn umozliwia lepsze roztozenie obcigzen od plat-
formy oraz wigksza sztywno$¢ mechanizmu platformowego.

przeguby
obrotowe

Rys. 2.14. Mechanizm z platforma wykonujaca ruch ptaski (w =3, s = 3)

konczyna
czynna

konczyna
bierna

Rys. 2.15. Mechanizm platformowy ptaski (w =3, s = 3)
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Mechanizm z rys. 2.12 mozna modyfikowac¢ inaczej orientujac o$ przegubu obro-
towego, taczacego konczyne z platforma, prostopadle do pozostatych osi przegubow
nogi (rys. 2.16). Ruchliwo$¢ mechanizmu nie zmienia si¢ (w = 3), zwigksza si¢ na-
tomiast liczba zmiennych wspotrzednych platformy, ktoéra moze przemieszczaé si¢
wzdtuz osi x i z i wykonywac obroty wokot osi x, yiz (s =5).

przeguby
obrotowe

Rys. 2.16. Mechanizm platformowy ow=3is=35

Ciekawy schemat kinematyczny mechanizmu platformowego, ktoéry mozna za-
stosowa¢ do aktywnego zawieszenia kabiny maszyny roboczej, przedstawiono na
rys. 2.17. Mechanizm zawiera dwie dwuogniwowe konczyny bierne. Ogniwa kazdej
konczyny sa potaczone przegubami obrotowymi o osiach réwnoleglych. Osie prze-
gubow obrotowych jednej konczyny sg prostopadte do osi drugiej konczyny. Stopien
ruchliwos$ci tego mechanizmu mozna okresli¢ na podstawie liczby i rodzaju ograni-
czen wprowadzanych przez dwie konczyny. Prawa konczyna blokuje przesunigcie
platformy w kierunku osi y oraz obroty platformy wokoét osi x i z. Lewa konczyna
blokuje przesunigcie platformy w kierunku osi x oraz obroty platformy wokot osi
v 1z. Biorac pod uwage wymienione ograniczenia, mozna stwierdzi¢, ze platforma
tego mechanizmu wykazuje w = 1 stopien ruchliwosci i moze poruszac si¢ tylko
wzdtuz osi z (s = 1). Mechanizm ten, znany z literatury przedmiotu jako mechanizm
Sarrusa [z4], moze zastapi¢ pare przesuwna, ktora umozliwia pionowy ruch prze-
suwny platformy wzgledem podstawy.

Modyfikacja mechanizmu z rys. 2.17 jest mechanizm o ruchliwosci w = 2
(rys. 2.18). Roznica w strukturze dotyczy potaczenia jednej konczyny biernej z plat-
forma, ktore jest w postaci przegubu krzyzakowego. Punkt platformy B, moze prze-
mieszczac si¢ tylko wzdtuz osi z a platforma moze wykona¢ przemieszczenie kato-
we tylko wokot osi y (s =2).
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Rys. 2.17. Mechanizm platformowy Sarrusa z dwiema biernymi konczynami (w =1, s = 1)

przegub

rzegub
PE obrotowy

krzyzakowy

Rys. 2.18. Mechanizm platformowy z dwiema biernymi konczynami (w =2, s = 2)

Inna modyfikacja mechanizmu z rys. 2.17 jest mechanizm przedstawiony na
rys. 2.19. Roznica strukturalna dotyczy potaczen przegubami krzyzakowymi oby-
dwu konczyn biernych z platformg. W trakcie podnoszenia platformy tego mecha-
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B \ przeguby
* krzyzakowe

Rys. 2.19. Mechanizm platformowy z dwiema biernymi konczynami (w = 3, s = 6)

nizmu, przy jej niewielkim wychyleniu wzgledem ptaszczyzny podstawy xy, kazdy
punkt platformy oprocz zasadniczego ruchu wzdtuz osi z wykonuje nieznaczne prze-
mieszczenia wzdluz osi x 1 y. Natomiast platforma wykonuje zasadnicze przemiesz-
czenia katowe wokot osi x i y oraz nieznaczny obrot wokot z (s = 6). Liczbe stop-
ni swobody platformy i jednocze$nie ruchliwosci mechanizmu okresla minimalna
liczba wspotrzednych jednoznacznie opisujacych polozenie platformy. Punkt srodka
przegubu krzyzakowego B, nie moze przemieszczac si¢ wzdluz osi x (x, = const)
a punkt srodka przegubu krzyzakowego B, nie moze przemieszcza¢ si¢ wzdtuz osi y
(v, = const). Jezeli sg znane trzy wspotrzedne z,, z, 1y, (w = 3), to okreslenie x,,
jest mozliwe na podstawie wspotrzednych punktu przebicia sfery o osrodku B, i pro-
mieniu B B, przez prosta rownolegla do osi x przechodzaca przez punkt (0, y, , z, ).
Trzeci punkt ptaszczyzny platformy B, jednoznacznie ustalajacy jej potozenie, jest
punktem stycznosci dwoch okregow. Pierwszy okrag, o srodku B, i 0 znanym pro-
mieniu r,, lezy w ptaszczyznie rownolegtej do ptaszczyzny yz. Drugi okrag, o srodku
B, 1 0 znanym promieniu r,, lezy w ptaszczyznie rownoleglej do plaszczyzny xz.

Mechanizm platformowy pokazany na rys. 2.20 ma platforme¢ podpartg przez
trzy sitowniki. Kazdy sitownik jest podtaczony do podstawy przegubem obrotowym,
a do platformy przegubem kulowym. Ruchliwo$¢ mechanizmu wynosi w = 3, nato-
miast platforma ma mozliwos$¢ przemieszczen o szeSciu zmiennych wspotrzednych.
Napedy wywolujace ruch platformy w istotnym zakresie wymuszaja jej przemiesz-
czenia wzdtuz osi z oraz wokot osi x 1 y. W pozostatych kierunkach przemieszczenia
sg niewielkie.

Inny mechanizm platformowy, o w = 3 stopniach ruchliwo$ci, przedstawiono
na rys. 2.21. Platforma jest podparta przez trzy aktywne konczyny; kazda zawiera
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Rys. 2.20. Mechanizm platformowy z trzema nap¢dami liniowymi (w = 3, s = 6)

naped
obrotowy

Rys. 2.21. Mechanizm platformowy z trzema aktywnymi konczynami (w =3, s = 6)

dwa ogniwa potaczone przegubem kulowym. Dolne ogniwo ma przy podstawie na-
ped obrotowy. Gorne ogniwo jest podtaczone do platformy przegubem obrotowym.
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Platforma wykonuje przemieszczenia przestrzenne o s = 6 kierunkach, jednak jej
przemieszczenie katowe wokot osi z jest niewielkie, przy niewielkich wychyleniach
platformy wzgledem ptaszczyzny xy.

Oddzielna grupe stanowig mechanizmy platformowe, ktére maja bierne konczyny
zawierajace tylko jedno ogniwo. Przyktad takiego mechanizmu ilustruje rys. 2.22.
Platforma wraz z dwiema konczynami stanowi bardzo dobrze znany mechanizm pla-
ski czworoboku przegubowego. Przy ruchliwosci w = 1 stosowany jest jeden naped
liniowy, ktéry moze by¢ podtaczony do konczyny lub do platformy badz do przegu-
bu obrotowego. Platforma moze wykonywac przemieszczenia liniowe wzdhiz osi y
i z oraz przemieszczenie katowe wokot x.

Rys. 2.22. Mechanizm platformowy z dwoma biernymi konczynami (w =1, s = 3)

Modyfikacja tej struktury jest mechanizm z rys. 2.23, gdzie obrotowe potacze-
nia konczyn z platforma zastapiono przegubami kulowymi. W poréwnaniu z me-
chanizmem z rys. 2.22 platforma uzyskata mozliwos¢ ruchu obrotowego wokot osi
wyznaczonej przez $rodki przegubow kulowych. Ruchliwo$¢ mechanizmu wynosi
w = 2, platforma nie moze si¢ przemieszczac tylko wzdhuz osi x (s = 5).

Jednym ze sposobow zmniejszenia zapotrzebowania mocy chwilowej napedow
w aktywnym zawieszeniu jest zastosowanie uktadu odciazajacego site cigzaru kabiny.
W takim przypadku celowo wykorzystuje si¢ mechanizm hybrydowy, sktadajacy si¢
z dwoch mechanizmow platformowych umieszczonych jeden nad drugim. Podstawo-
wym zadaniem dolnego mechanizmu jest ustawienie kabiny w pozycji pionowej, nato-
miast gérny mechanizm jest odpowiedzialny za ustawienie kabiny na wtasciwej pozy-
cji w kierunkach xyz. Poduktad odciazajacy moze by¢ zlozony z wielu sprezyn skret-
nych, zamontowanych w przegubach obrotowych gérnego mechanizmu zawieszenia.
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X

Rys. 2.23. Mechanizm platformowy z jednoogniwowymi konczynami (w = 2, s = 5)

Ustawienie kabiny w pionowej pozycji zapewnia staly rozdzial sily ci¢zaru kabiny
na poszczegolne sprezyny przy danym potozeniu ogniw mechanizmu zawieszenia.

Na rysunku 2.24 przedstawiono mechanizm platformowy poziomujacy platfor-
mg¢. Platforma jest podparta wzgledem podstawy przez przegub kulowy (o $srodku
B,), a jej ruch wymuszany jest przez trzy liniowe napgdy w = 3. W tym mechanizmie
platform¢ mozna ustawi¢ pod dowolnym katem wzgledem podstawy, w ramach
ograniczef. Przemieszczenie punktu B jest zablokowane s = 3.

Zastosowanie przegubu krzyzakowego zamiast przegubu kulowego w miejscu
podparcia platformy wzgledem podstawy upraszcza mechanizm do postaci pokaza-
nej na rys. 2.25. Mechanizm z dwoma napgdami liniowymi moze ustawi¢ platforme
W pozycji poziomej niezaleznie od nachylenia podstawy. Pomigdzy (s = 3) prze-
mieszczeniami kagtowymi platformy wystepuje jedno uzaleznienie.

Do poziomowania platformy mozna wykorzysta¢ mechanizm hybrydowy (UP RP
nr zgloszenia P 389265 z 2009 r.), ktory przedstawiono na rys. 2.26. Wykorzysta-
no tu dwa mechanizmy platformowe z rys. 2.22, poprzecznie ustawione wzglgdem
siebie. Dolny mechanizm platformowy jest oparty na dwoch konczynach jedno-
ogniwowych podlaczonych do podstawy przegubami obrotowymi. Platforma gor-
nego mechanizmu platformowego podwieszona jest na dwoch jednoogniwowych
konczynach, ktore sg potaczone przegubami krzyzakowymi z konczynami dolnego
mechanizmu platformowego. Cztery osie wyznaczone przez narozne przeguby krzy-
zakowe stanowig platforme posrednig dolnego mechanizmu. Mechanizm wykazuje
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Rys. 2.24. Mechanizm platformowy sferyczny poziomujacy platforme (w =3, s = 3)

Rys. 2.25. Mechanizm platformowy poziomujacy platforme (w =2, s = 2)

w = 2 stopnie ruchliwosci. Jest napedzany przez dwa liniowe napedy. Pierwszy jest
podtaczony do podstawy i platformy posredniej przegubami obrotowymi. Drugi jest
podtaczony do platformy i podstawy przegubami kulowymi. Napedy wymuszaja na
platformie istotne przemieszczenia liniowe wzdtuz osi x i y oraz niewielkie prze-
mieszczenie wzdtuz osi z. Ponadto platforma moze wykonywac istotne przemiesz-
czenia katowe wokot osi x i y oraz pomijalnie mate wokoét osi z (s = 6).

Na platformie ustawionej w pozycji poziomej mozna ustawi¢ kolejny mechanizm
platformowy odpowiedzialny za przemieszczenia o kierunkach osi x i y, przedsta-
wiony na rys. 2.27. Miedzy podstawa a platforma tego mechanizmu znajduje si¢
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posrednia platforma, ktéra moze przesuwac si¢ wzdhuz osi y napgdzana sitowni-
kiem liniowym 4B, . Platforma moze si¢ przesuwa¢ wzgledem platformy posredniej
wzdhuz osi x napedzana sitownikiem liniowym CB,. Zatem platforma moze wyko-
nywac dwa niezalezne przemieszczenia wzgledem podstawy w kierunkach osi x i y.

Proces aktywnego tlumienia drgan kabiny dziatajacych na operatora mozna
zrealizowa¢ rozdzielajac mechanizm aktywnego zawieszenia; dolna cze$¢ mecha-
nizmu — zawieszenie kabiny, gorna cze$¢ — zawieszenie tylko fotela z pulpitem
sterowniczym. Powszechnie sa stosowane uktady ttumienia drgan fotela operatora
wzdluz jego osi pionowe;j. Zastosowanie aktywnego zawieszenia fotela pracujacego
w dwoch kierunkach rownoleglych do podtogi kabiny spowoduje zwigkszenie po-
przecznych wymiaréw kabiny.

Przedstawione schematy strukturalne mechanizmow platformowych pozwalaja
na wybor schematu umozliwiajacego prace AZK w pozadanych kierunkach.



3. ANALIZA KINEMATYCZNA
WYBRANEGO MECHANIZMU AKTYWNEGO
ZAWIESZENIA KABINY (AZK)

3.1. WYBOR ROZWIAZANIA

Wybér mechanizmu AZK zalezy od przyjetych zatozen i kryteriow jego oceny.
Zaktada si¢, ze mechanizm AZK bedzie zmniejszat drgania kabiny w czterech kie-
runkach ruchu. Rezygnuje si¢ z bezposredniego wptywu na drgania kabiny podtuzne
(wzdtuz x ) oraz katowe wokot osi pionowej z, (rys. 2.6). Niedoktadnosci wykonania
ogniw mechanizmu AZK nie powinny powodowa¢ nadmiernego obcigzenia i zuzy-
cia par kinematycznych, dlatego wybrany mechanizm AZK powinien naleze¢ do gru-
py zerowej (H = 0). Napedy liniowe powinny kontrolowa¢ w sposob jednoznaczny
ruch kabiny, zatem jego liczba ruchliwo$ci powinna rownac si¢ liczbie sitownikow.
Jako ruchowe potaczenia ogniw zalecane sg pary obrotowe, krzyzakowe i kuliste.

Struktura mechanizmu AZK powinna by¢ mozliwie prosta, co wptywa na zmniej-
szenie kosztow wykonania, natomiast zwigcksza trwatos¢ i niezawodnos¢. Podczas
pracy AZK w uktadzie sterowania w czasie rzeczywistym sa wykonywane oblicze-
nia uwzgledniajace model mechanizmu AZK. Czas tych obliczen wydtuza si¢ wraz
z komplikacjg modelu mechanizmu, co wptywa bezposrednio na zakres czgstotliwo-
Sci drgan, w ktorym praca AZK jest mozliwa.

Jako obiekt modelowania i analizy symulacyjnej wybrano mechanizm AZK
(rys. 2.23), ale zmieniono sposob potagczenia sitownikow z podstawa z przegubow
kulowych na przeguby krzyzakowe, eliminujac w ten sposob dwie ruchliwosci lokal-
ne. Na rysunku 3.1 przedstawiono posta¢ mechanizmu AZK po zmianach ksztattow
ogniw oraz z podwieszong platforma. Zaproponowana struktura stanowi kompromi-
sowe rozwigzanie z punktu widzenia funkcjonalno$ci mechanizmu i jego prostoty.
Wybrany mechanizm AZK ma za zadanie zmniejszy¢ amplitudy drgan poprzecznych
kabiny (wzdtuz osi y ) i drgan przechylowych kabiny wokot osix iy . Rozpatrywany
mechanizm AZK sktada si¢ tylko z trzech ogniw biernych napedzanych przez dwa
liniowe napedy. Oddzielny mechanizm zawieszenia fotela ma za zadanie zmniejszy¢
jego drgania wzdtuz osi z .
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Rys. 3.1. Mechanizm platformowy prowadzacy kabing pionowo. Oznaczenia: » — rama maszyny
roboczej, p — platforma, 2, 3 — wahacze, 1w, 4w — widetki przeguboéw krzyzakowych,
lc, 4¢ — cylindry sitownikéw, 1¢, 47 — thoki sitownikow

Zadaniem mechanizmu AZK jest pionowe prowadzenie kabiny za pomoca odpo-
wiedniego sterowania napedami 1 1 4. Mechanizm AZK zawiera ruchoma platforme
p zawieszong na trzech konczynach za pomocag przegubow kulowych o $rodkach
B, B, i B,. Dwie konczyny platformy to wahacze 2 i 3. Wahacz 2 (podobnie jak
wahacz 3) jest polaczony parg obrotowa z ramg maszyny r. Trzecia konczyna jest
sitownikiem 1 o dtugosci s,. Cylinder sifownika 1c¢ jest potgczony ruchowo z rama r
przegubem krzyzakowym o srodku 4. Cylinder sitownika 4c jest potgczony z ramg
r przegubem krzyzakowym o $rodku A4,. Ttok sitownika 47 jest potgczony z waha-
czem 2 przegubem kulowym o $rodku C,. Dtugo$¢ sitownika 4 wynosi s,.

Mechanizm AZK wykazuje cztery stopnie ruchliwosci. Dwa sitowniki mechani-
zmu zawieszenia funkcjonuja w zakresie dwoch stopni ruchliwosci globalnej i de-
cydujg o przemieszczeniach ogniw mechanizmu oprocz dwoch przemieszczen kato-
wych wokot osi podtuznych ttokow 171 4¢ wzgledem cylindrow 1c i 4c¢. Przemiesz-
czenia katowe tlokéw dotycza dwoch stopni ruchliwosci lokalnej i nie wptywaja na
przemieszczenia pozostatych ogniw.

Czg$¢ mechanizmu AZK dotyczacg wahaczy 2 i 3, sitownika 4 i platformy p na
odcinku B,B, mozna rozpatryvyaé jako mechanizm ptaski, jesli sa spetnione okre-
slone warunki geometryczne. Srodki przegubow A4,, C,, B, i B, znajdujg w jednej
plaszczyznie, a osie przegubow 4, i 4, sg do niej prostopadle. Koszty techniczne;j
realizacji tych warunkow malejg wraz ze wzrostem dopuszczalnych niedoktadnosci
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wykonania i montazu. Przyjety model jest malo wrazliwy na niedoktadnosci wy-
konania i montazu ogniw i polaczen, a mechanizm nie wykazuje przesztywnien.
Mechanizm AZK mozna rozpatrywac jako mechanizm platformowy przestrzenny
o trzech konczynach z potaczeniami w postaci: R-S, R-S, K-C-S, gdzie: R — przegub
obrotowy, S — przegub kulisty, K — przegub krzyzakowy, C — para cylindryczna.

Na rysunku 3.1 przedstawiono potaczenia ruchowe cylindrow 1c i 4c¢ do ramy
za pomoca obejm z czopami i widetkami. Jest mozliwy inny wariant tych potaczen
— za pomoca przegubow kulistych, co jest rozwigzaniem prostszym w konstrukcji
i nie wykazuje ograniczen przemieszczen wzgledem ramy. Jednak przy zalozeniu,
ze nalezy wykorzysta¢ caly skok sitownika, to zakres mozliwego polaczenia z rama
jest ograniczony. Ponadto pojawia si¢ ruchliwo$¢ lokalna w postaci mozliwego prze-
mieszczenia katowego cylindra wzgledem ramy maszyny.

Zastosowanie mechanizmu AZK o proponowanej strukturze jest korzystne, po-
niewaz sifa ciezko$ci kabiny jest przenoszona na napedy 1 i 4 w niewielkim stopniu,
najmniejszym dla srodkowego polozenia platformy.

Rys. 3.2. Kabina z fotelem: p — ruchoma platforma jako podstawa kabiny, f— fotel
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W prezentowanej konfiguracji mechanizmu platforma p jest podwieszona na wa-
haczach 2 i 3 i na sitowniku 1. W drugiej, mozliwej do wykorzystania, konfiguracji
platforma moze by¢ podpierana przez wahacze 2 i 3 i sitownik 1, wtedy zajmie ona
potozenie ponad $rodkami potaczen do ramy maszyny w punktach 4, 4,1 4,.

Kabina maszyny roboczej (rys. 3.2) jest sztywno zamocowana na platformie p.
Srodek masy kabiny znajduje sie w punkcie O,. Uklady odniesienia platformy
{Opxp Y, zp} i kabiny {O, x,y z } sa wzgledem siebie nieruchome i rownolegte. We-
wnatrz kabiny znajduje si¢ ruchomy fotel f operatora. Fotel moze wykonywac ruch
wzdhuz pionowej osi (z,) kabiny, przy czym w niniejszej pracy pomini¢to szczegolo-
wa analiz¢ mechanizmu zawieszenia fotela. Srodek masy fotela i operatora znajduje
si¢ punkcie o, ktorego wspotrzgdna pionowa s, w uktadzie odniesienia platformy
jest ustalana przez naped 5 — podnoszenia fotela.

3.2. ANALIZA UKLADU STEROWANIA

Analiza uktadu sterowania AZK obejmuje nastepujace zadania:
— rozwigzanie zadan kinematyki i dynamiki mechanizmu AZK,
— okreslenie zbioru wielkosci, ktore nalezy mierzy¢ w czasie rzeczywistym,
— opracowanie programu symulacyjnego AZK.

Dziatanie proponowanego AZK przeanalizowano za pomocg dwoch wspotpra-
cujacych ze sobg jednoczesnie programow. W programie MSC.visualNastran 4D
wykonano model wymuszenia ruchu maszyny, zawieszenia maszyny, mechanizmu
AZK kabiny i fotela, przy czym wszystkie elementy wykonano przyjmujac uprosz-
czenia ich ksztattéw (rys. 3.3). Program umozliwia $ledzenie dtugosci sitownikow,
katow przechylow poprzecznych i podtuznych ramy; a., a, predkosci i1 przyspiesze-
nia punktu O oraz predkosci 1 przyspieszenia ruchu kagtowego ramy.

Wymienione wielko$ci sg przesytane w trakcie symulacji do drugiego progra-
mu Matlab Simulink (rys. 3.4), ktory zawiera model uktadu sterowania i napedow.
Efektem pracy programu Matlab Simulink jest wyznaczenie chwilowych wartosci
predkosci napedow. Tak wyznaczone wartosci predkosci sg przesytane do realizacji
w programie MSC.visualNastran 4D.

Przyjeto sterowanie AZK w uktadzie zamknietym ze sprzezeniem zwrotnym
z kompensacja mierzalnego zaktécenia w postaci ruchu ramy maszyny (rys. 3.4).
Kluczowym zespotem uktadu regulacji AZK jest blok ,,Pomiaru ruchu ramy maszy-
ny” sktadajacy si¢ z zespotu czujnikow umocowanych na ramie maszyny. Sygnaty
czujnikow sa podstawa do obliczen w czasie rzeczywistym przyspieszenia, predko-
$ci i polozenia katowego ramy oraz przyspieszenia i prgdkosci liniowej punktu ramy
0. W celu sledzenia efektow redukcji drgan kabiny potrzebne jest wyznaczenie a.,
o, katow przechytow poprzecznego i podluznego ramy.
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Rys. 3.3. Model wymuszenia ruchu maszyny, zawieszenia maszyny, mechanizmu AZK,
kabiny i fotela wykonany w programie MSC.visualNastran 4D

Stan ruchu kabiny wyznacza si¢ w bloku ,,Zadany ruch kabiny maszyny”, zgod-
nie z uprzednio przyjetymi zatozeniami na podstawie zmierzonego ruchu ramy ma-
szyny. Do zatozen mozna zaliczy¢ wymoég ustawienia kabiny w kierunku piono-
wym, ograniczenia przemieszczen kabiny wzdhuz osi poprzecznej ramy y, oraz fote-
la wzdhuz osi pionowej kabiny. Ponadto przyjeto, ze kabina powinna przemieszczaé
si¢ w kierunku jazdy maszyny oraz wykonywac skrety razem z maszyna.

Mechanizm AZK jest umieszczony pomigdzy ramg a kabing. Znajac potozenia
ramy 1 kabiny, mozna wyznaczy¢ odpowiednie polozenia ogniw napgdow mecha-
nizmu AZK. Na wyjsciu bloku ,,Odwrotne zadanie kinematyki mechanizmu AZK”
otrzymuje si¢ oczekiwane potozenia, predkosci trzech napeddw ujete w postaci wek-
torow: s, =[s,, S, S,1.8 =[5, S, 55,1 .

Zastosowane sitowniki powinny by¢ wyposazone w czujniki pomiaru ich aktu-
alnych dhugosci s=[s, s, s;]' ipredkosci ttoczyska wzgledem cylindra, co po-
zwoli na wyznaczenie uchybu e = [S10 =8 S, =S, S —SS]T. Prawo sterowania
przyjmuje si¢ tak, aby uchyb sterowania dazyt asymptotycznie do zera. RoOwnanie
regulatora:
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é+K,e=0 (3.1)
gdzie:
k, 0 0
K,=| 0 k, O — macierz wspotczynnikow wzmocnienia na torze
0 0 k. sterowania potozeniem.
p
MSC.visualNastran 4D Matlab Simulink
Od dani -
. wrotne zadanie
Pomiar ruchu kinematyki ngany ruch
ramy maszyny mechanizmu AZK kabiny maszyny
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Rys. 3.4. Schemat uktadu regulacji napedow aktywnego zawieszenia

Na podstawie prawa sterowania napedami mechanizmu AZK (3.1) mozna wy-
znaczy¢ wektor predkosci, jakie w danej chwili powinny by¢ realizowane w sitow-
nikach:
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§,=5 +K,e (3.2)

gdzie:
S, =815 S4» S5 17 — wektor predkosci chwilowych wymaganych od nape-
dow.

Obliczone przyspieszenia § oraz zmierzone predko$ci § i przemieszczenia s
napedow sg wielkosciami wejsciowymi w bloku ,,Proste zadanie kinematyki mecha-
nizmu AZK”, w ktéorym oblicza si¢ przewidywany ruch mechanizmu AZK i kabiny.

Na podstawie przewidywanego ruchu kabiny i fotela mozna obliczy¢ sity bez-
wladnosci i momenty sit bezwladnosci, ktore razem z sitg ciezkosci stanowia gtow-
ne obcigzenia zewnetrzne przylozone do kabiny i fotela. Blok ,,Odwrotne zadanie
dynamiki mechanizmu AZK” zawiera obliczenia sit napedowych, ujetych w posta-

ci wektora F. =[F, F, F.I', robwnowazacych zewnetrzne obcigzenia. Udziat
sity ciezkosci w obcigzeniu poszczegodlnych napgeddw zalezy od katéw przechytow
ramy a., o,. W bloku ,,Model napedow AZK”, na podstawie obliczonych obcigzen F
i wymaganych chwilowych predko$ci §, , wyznacza si¢ mozliwe do zrealizowania
s, = [Snl S, S,s " _ chwilowe predkosci sitownikow.

Rzeczywisty mechanizm AZK jest poruszany przez sitowniki, w ktérych realizo-
wane sg zadawane predkosci S, .

W procesie sterowania AZK pojawia si¢ uchyby e, ktore spowoduja niedoktadne
spetnienie warunkow narzuconych na predkos¢ katowa kabiny i predkosci liniowe
kabiny oraz fotela. Przyczyny wystepowania uchyboéw beda mie¢ rézny charakter,
przypuszcza si¢ nastepujaca ich kolejnos¢ ze wzgledu na znaczenie:

— niedoktadnos$ci pomiaru ruchu ramy maszyny,

— zwloka czasowa realizacji obliczonych predkosci napedow,

— niedoktadne dane wymiaréw ogniw, wartosci i rozktadu mas,

— niezrealizowanie wymaganej predkosci przez napedy (wyjscie poza ograniczenia
typowego zakresu ich pracy),

— niedoktadne, zmieniajace si¢ w czasie wspolczynniki dotyczace tarcia w nape-
dach.

3.3. KINEMATYKA MECHANIZMU AZK

W analizie mechanizméw przestrzennych zalezno$ci kinematyczne mozna za-
pisa¢ w postaci macierzy i wektoréw. W zapisie macierzowym wykorzystuje si¢
wzgledne wspotrzgdne katowe, okreslane pomigdzy ukladami zwigzanymi z po-
szczegblnymi ogniwami mechanizmu. Naturalnym narzedziem opisu matema-
tycznego w tym przypadku jest rachunek macierzowy, wygodny do wykorzystania
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w programach komputerowych [f5]. Istotng wadg tego opisu jest trudnos$¢ interpre-
tacji 1 wyobrazenia sobie wspomnianych katow w przestrzeni.

W zapisie wektorowym wykorzystuje si¢ wersory osi zwigzanych z poszczegol-
nymi potaczeniami ruchowymi ogniw. W tym przypadku podstawowym sposobem
opisu matematycznego jest rachunek wektorowy, ktory jest bardziej przejrzysty i co
wazne — wspomaga intuicyjny sposob rozwigzania problemu. Wersory tatwo sobie
wyobrazi¢ w przestrzeni i tatwo sprawdzi¢ poprawnos¢ wyprowadzonych zalezno-
$ci dla przyjetych danych liczbowych.

W pracy przyjeto opis kinematyki za pomoca wersorow osi potaczen ruchowych
1 wersorow osi uktadow odniesienia. Wersory sg opisane w ruchomym uktadzie od-
niesienia ramy (w oznaczeniach wielkosci opisanych w uktadzie ramy nie ma gor-
nego lewego indeksu).

W prezentowanym modelu kinematyki AZK przyjeto nastepujace zatozenia:
— wymiary ogniw istotnych z punktu widzenia kinematyki sa nominalne i stale,
— luzy w parach kinematycznych — nie wystepuja.

Zadaniem analizy kinematycznej mechanizmu AZK jest:

— ustalenie warunkdw istnienia rozwigzan,

— okreslenie liczby konfiguracji i ustalenie konfiguracji, w jakiej pracuje mecha-
nizm AZK,

— okreslenie zakreséw przemieszczen w parach kinematycznych,

— wyznaczenie zakresow przemieszczen w napedach,

— okreslenie funkcji przeniesienia predkosci napgdow na predkos¢ kabiny.

Zrealizowanie przedstawionych zadan umozliwig rozwigzania zadania prostego
i odwrotnego kinematyki mechanizmu AZK. Zadanie proste kinematyki polega na
wyznaczeniu potozen i przemieszczen katowych i liniowych kabiny i fotela, opisa-
nych w uktadzie ramy maszyny, przy zadanych przemieszczeniach napedow 1,41 5.
Zadanie odwrotne kinematyki polega na wyznaczeniu przemieszczen napedow 1, 4
15 dla zatozonych przemieszczen katowych i liniowych kabiny i fotela.

3.3.1. Polozenia ogniw

W celu okre$lenia potozen ogniw i napedow mechanizmu AZK wykorzystano
dwa typy rownan.
Pierwszy typ dotyczy trzech wersorow zwiazanych rOwnaniem:

0 o __ o
uu +uul = u (3.3)

Przy dwéch znanych modutach u,, u; wektorow u,, u; i ich wersorach u), u; trzeci
wersor wynosi (rys. 3.5a):
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. u.
W =2tu L (3.4)

gdzie:

2 2
u, :\/”,- +u, +2uu, (1 -u’)
J o i J

Jezeli w rownaniu (3.3) znane sg moduly u, U i wersor u;, to pozostate wersory
wynosza (rys. 3.5b):

2 2 2 2 2 2
S —uitu |, u —u
u =t |l-| ——— | f+—]——u (3.5)
2u,u, 2u,u,
2 2
2 2 2 2 2 2
o |l u u; —uptug | Ut 16
e u ) 2uu I 2uu K (3-6)
j K K2

gdzie f° L], u) if°— wyznaczaja plaszczyzng wersorow u i ;.

a) b)

Rys. 3.5. Wersory i1 wektory rownania trojkata wektorowego

Kolejny uzyteczny typ rownania pozwala wyznaczy¢ nieznany wersor, jezeli sa
znane dwa inne wersory i trzy iloczyny skalarne par wersorow (rys. 3.6) [k8]:
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¢, —c,C ¢,

Rys. 3.6. Uktad trzech wersorow

N \/1 c—c —c +2c.c,c
i jk o l]lk 0+

i ik jk (ut_"xu;’_) (37)
I-¢;

gdzie:

—_— 0o o —_—
c; =u U =coso,,
c, =u -u =cosa,,

— 1° .° —
Cy =W U =COSQL,.

Dla tréjki wersorow u; u;, u, two-
rzacychuktad prawoskretny znak przed
pierwiastkiem powinien by¢ dodatni,
w przeciwnym przypadku — ujemny.

Na rysunku 3.7 przedstawiono wer-
sory wykorzystywane w opisie potozen
ogniw mechanizmu AZK. Srodek ukta-
du ramy O, jest punktem przecigcia

Rys. 3.7. Wersory modelu kinematycznego mechanizmu pionowania kabiny
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wspoélnej osi x, wahliwych przegubow tgczacych wahacz 2 z ramg r i prostej do nigj
prostopadtej przechodzgcej przez Srodek przegubu kulowego B,. OS$ y przechodzi
przez $rodek O, i przecina o$ obrotu wahacza 3 wzgledem ramy » w punkcie 4..
Wersory X, , yf , Z, zwigzane sg z ramg maszyny r i znajdujg sie na kierunkach osi
uktadu ramy. Srodek uktadu platformy — 0, jest punktem przecigcia prostej (08 »,)
zawierajgcej punkty B, i B, i prostej do niej prostopadtej (0§ x ) przechodzacej przez
punkt B,. Wersory X, Y., %, okre$laja kierunki osi ukfadu odniesienia platfor-
my p. Wersory ¢, i d; naleza do wahacza 2 a wersor d; do wahacza 3. Wersory
al, a; =y., a; sa zwigzane z ramg maszyny i okreslajg kierunki od punktu O do
punktow 4 , 4., 4,.

Wersory e, , b, okre$laja osie osi, na ktorych znajduja sie $rodki czopow prze-
gubow kulowych wahacza 2 (C, B,), wersor b; okresla 0§ osi, na ktorej znajduje sig
srodek czopu przegubu kulowego wahacza 3 (B,), a wersor €; lezy na osi przegubu
obrotowego wahacza 3 (4,). Kierunki osi sitownikoéw 1 i 4 opisuja wersory s, ;.
Wersory b/, e/ opisujg osie par obrotowych przegubu krzyzakowego sitownika 1,
a wersory bj , e; opisuja osie par obrotowych przegubu krzyzakowego sitownika 4.
Wersory s;, §; i 8 nie sg zwigzane z zadnym ogniwem, maja pomocniczy charak-
ter 1 sg uzyteczne w procesie rozwigzywania zadania prostego potozen.

3.3.1.1. Proste zadanie potozenia

Zadanie proste potozenia polega na wyznaczeniu orientacji kabiny i pozycji jej
punktu O, — $rodka masy kabiny oraz na wyznaczeniu pozycji 0,- srodka masy
uktadu fotel-operator wzgledem uktadu odniesienia ramy maszyny. Orientacj¢ kabi-

ny determinujg wersory kierunkowe osi uktadu odniesienia platformy: x7, Vo, %,.
Orientacja kabiny (jednocze$nie platformy i fotela) i r, — wektor wodzacy srodka
masy kabiny wzgledem s$rodka uktadu odniesienia ramy zalezg od dwoch zmien-
nych dtugosci sitownikow s, s, 1 znanych stalych wymiarow ogniw mechanizmu
AZK. Wektor wodzacy srodka masy uktadu fotel i operator r, zalezy od trzech
zmiennych dlugosci sitownikow s, s,, s, 1 znanych statych wymiaréw ogniw me-
chanizmu AZK.

Rozwiazanie zadania prostego polozenia ma jawng forme i polega na kolejnym
wyznaczaniu wersorow, przy czym poszczegdlny wersor okresla si¢ na podstawie
wczesniej znanych dwoch innych.

W rozpatrywanym mechanizmie AZK wyznacza si¢ 14 wersorow. Algorytm
kolejnosci wyznaczania wersorow przedstawiono na rys. 3.8. Wstepnie przyjeto za
znane wersory zwiazane z rama maszyny: e, , e, €, , x., @, , @, =y, i a; . Ponad-
to znane sg iloczyny skalarne wersoréw zwigzanych z tym samym ogniwem mecha-
nizmu oraz wymiary ogniw.
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Sposoby
oznaczen
wersorow:

WETSOr
zZnany

Wersor

WYZNaczony

na podstawic
rownania (3.4)

Wersor

wyznaczony

na podstawie
rownania (3.7)

Rys. 3.8. Algorytm kolejnosci wyznaczania wersorow

. , o o o o T

Wersor c;’ wyznaczono na podstaw1e znanych wersorow a,; = [a“, ayys a4z]
. T
1x!=[10,0]:

2 2
o _Cyp=CCp o Cp=CCp + \/1 —C, —Cp—Cht 2c4rc4zcr2

_ ’ o )
cz_ 1_ 2 a4+ 1_ 2 xr_ 1_ 2 (a4er) (38)
C4r c4r C4r
gdzie:
0 o
C4r a4 xr 4
2 2 2
c,+a,—s,
Cp = >
2c,a
2%y
¢, =0C,,
a,=0.4,,

— y° o __ o o
c,=Xx ¢, =cosX(x,c;),

£(x’,cy) — znany staty kat.
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o

Wersor s; wyznaczono na podstawie a; 1 ¢;:

o a4 o cz o

@ o-agr G (3.9)
Sy Sy
Wersor b, wyznaczono na podstawie e; i s;:
b: _ Ca — 042*644# e: + Caap — 624*044 s: +
1- (o 1- Cygn
(3.10)
2 2 2
+ \/1 TCue —Cyy —Cyyy T 2044*044044# 0
- 1 _ 2 (e4 s4)
Cygx
gdzie:
¢y =€, by =cos£(e], b;),
o 0
Coe =€, °8,,
0 o o o
Cpy =8, b =cos £(s;, b)),
X(e;, b)) 1 £(s;,b;) —znane state katy.
Wersor d; wyznaczono na podstawie x? i ¢5:
C.y = CppiC Cyy —C,nC
o _ ~r2 r2*¥-22 .0 22 r2-r2* Lo
d; = T X’ + T ¢, x
Cr2* Crz*
(3.11)

2 2 2
\/1 —Cpe —Cp —Cp Tt 2crz*crzczz o o
(x xcy)

1- Cr22*
gdzie:
cn=x.-d, =0,
¢y, =¢;-d) =cosX(c;,d)),

£(c;,d)) — znany staty kat.
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Wersor e, wyznaczono na podstawie ¢; i d;:

o _ Coox T C0Coy o, Conyp ~ CroCops d°+
, T

e ¢+
’ 1- 6222 ’ 1- 6222
(3.12)
1—c —ci.—ci, +2¢,,Cp.C
i\/ 22 22 222# 22722*%224# (c;) Xd;)
1-c,
gdzie:
Cppe = €3 -€) =08 X(€5, €7),
Cpy =d; €] =cos £(d;, e7),
A£(c;,e7) i £(d;,e;) — znane stale katy.
Wersor s wyznaczono na podstawie d5 i a; =y’ =[0,1,0]":
d, a
o __ o 3 0
s; =——=d; +—a; (3.13)
S6 6

gdzie:

S¢ = \/dz2 +a32 —2d,a, (d; -a;),
d,=032B,,

a,=0 4,.

. . T
Wersor d? wyznaczono na podstawie s i €; =[e;,, €; €] :

2 2 2
+ \/1 —Cg —Cex —Cy3 T 2063063*0

Coze — CesC Cyy — CeiC
o __ T63* 63733 & 33 63-63* 0 33 o o
d; = 2 S 6 2 (s xe5) (3.14)
l-cg, 1-cg, l-cg,
gdzie:
o o
c63 s6 e3’
2 2 3
c _so_do_bz3_ss_d3
63 — Y6 %3 ’

2s,d,

— p? o _ o 4
¢, =e;-d; =cosX(d;,e;),



ds = AzBp
b,, = B,B,.

Wersor y) wyznaczono na podstawie g i dj:

s d
o _ Y6 &0 3 o
yp = b_s6 + b—d3
23 23
. . T
Wersor s; wyznaczono na podstawie d3 i @ =[a/,,a;,,a;.] :

d a
o 2 go 1,0
s7 —__d2 J’__al
S, S,

gdzie:
S5 :\/d22 +a12 —2d,a, (d; -a}),

a,=A,A4,.

0

Wersor s; wyznaczono na podstawie s i y,:

gdzie:
Sg :\/S72 +b22 _2S7b2 (s; 'y;)>

b,=0,B,.

Wersor §; wyznaczono na podstawie s5 i s;:

2 2 2
0 c71 _673081 0 cg] _C7gc71 o4 \/1 _C78 _C71 _CSI + 2’078071(’,81 ( ° % 0)
5 = 1 2 7 1 2 Sg T 1 > s, XS,
—Cp —Cp —Cp
gdzie:
2 2 2
o = s;+s; —b;,
7 >

2s,s,
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(3.15)

(3.16)

(3.17)

(3.18)
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2 2 2
_ S +s-b

c
78
25,8,
s;+s;—b]
Gy = )
28,8
18
b=0,B,
b, =BB,.

. o ) 0 o T .
Wersor b wyznaczono na podstawie €; = lel,» e P e, ] is):

b’ = Cii — CiChg e’ + Cig — Cili
1 = 2 1
1_cn*

o
—c s £
cll*

2 2 2
+\/1_c11* —C —Chy +2011*011011#

+ (e xs

2
1_cn*

gdzie:

0

=€ -8/,
¢, =e b’ =cosL(e], b)),
C s =8, -b’ =cos£(s/,b),
X(e',b’) i £(s7,b) —znane state katy.

Wersor X, wyznaczono na podstawie s i sg:

Wersor z, wyznaczono na podstawie X, i ¥,:

o __ Lo 0
2, =X, XY,

o

1

)

(3.19)

(3.20)

(3.21)

W rozwigzaniu zadania prostego dotyczacego potozen korzystano siedmio-
krotnie z zaleznosci (3.7), w ktorej wystepuja dwa rozne znaki + przed pierwiast-
kiem. W odniesieniu do rownan (3.8), (3.11) i (3.12) znaki + sg uzaleznione od

_ S o g0+ o -
siebie, poniewaz wersory ¢, , d; i €, zwigzane sa z tym samym wahaczem 2.
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Z trojki wersorow ¢; , d; i e; , tworzacych ukfad lewoskretny, wyznaczenie jedne-
go jest zalezne od dwoch pozostatych.

Odpowiednio do liczby 7 — 1 niezaleznych podwdjnych rozgatezien, moze wy-
stepowac 27! = 64 konfiguracji, wedtug ktorych mozna zmontowa¢ ten mechanizm.
Na rysunku 3.9 przedstawiono po cztery konfiguracje dla dwdoch mozliwych pota-
czeh wahacza 2 przy tej samej dlugosci s,. Kolejne dwie konfiguracje wynikajg ze
wzoru (3.18), rys. 3.10. Przy ustalonych dlugosciach sitownikow 1 i 4 platforma
moze przyjmowac 16 réznych konfiguracji, co oznacza 16 roznych potozen platfor-
my p. Pozostate konfiguracje wynikaja z mozliwo$ci ustawienia widelek potaczen
krzyzakowych 1w i 4w na cztery rozne sposoby, przy czym nie wptywa to juz na
zmiang¢ polozenia platformy p. Dziatanie rzeczywistego mechanizmu AZK (w kto-
rym platforma zajmuje dolne potozenie) przewidziane jest w konfiguracji okreslonej
kolejno znakami w rownaniach (3.8), (3.11), (3.14), (3.18): (+, +, +, -).

Rys. 3.9. Schemat ilustrujacy liczb¢ konfiguracji mechanizmu AZK
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Rys. 3.10. Schemat ilustrujacy dwie konfiguracje w zalezno$ci od ustawienia napedu 1

Rys. 3.11. Wektory wodzace srodkéw mas kabiny i fotela
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Na podstawie wzordéw (3.15), (3.20) i (3.21) wyznaczono wersory platformy p,

co umozliwia okreslenie ,R — macierzy orientacji uktadu odniesienia platformy
wzgledem uktadu ramy:

X, X, y,0X, I,°X

JR=1x 90 Yoy 2, W (3.22)
o o o o o o
X,°%, V,°% Z,°%,

Dopetieniem rozwigzania zadania prostego potozenia jest wyznaczenie pozycji
punktow O, i o,w zaleznosci od s, 5, 1.5;. Wektor wodzacy poprowadzony ze $rod-
ka uktadu odniesienia ramy O, do punktu O, wynosi (rys. 3.11):

r,=dd;+by,+ R'r, (3.23)
gdzie:
p —_I? P P T )
Ly =0T "Tony "Hun:] — wektor wodzacy punktu O, w ukladzie
platformy,
Tipye = Ty 55 — zmienna wspotrzedna pionowa fotela usta-
lana przez naped 5 podnoszenia fotela,
"Torrer Tonry s T — stale wspotrzedne.

Wektor wodzacy poprowadzony ze Srodka uktadu odniesienia ramy O, do punktu O,
Wynosi:

r,=d,d;+by + R'r, (3.24)
gdzie:
r —_TI» P P T .
r =00 "oy "Tw:] — wektor wodzacy punktu O, w ukladzie
platformy,
"Fores Topors | Fopkye — stale wspohrzedne.

3.3.1.2. Odwrotne zadanie polozenia

Zadanie odwrotne potozenia mechanizmu AZK w uktadzie wspotrzednych ramy
maszyny dotyczy sitownikow 1 14, ktére majg za zadanie ustawi¢ platforme p w po-

ziomej pozycji. Jej ustawienie odnoszone jest do wersora sit ciezkosci z;i (rys. 3.12),
ktory moze by¢ opisany w uktadzie ramy:

=,R"z (3.25)

g h



dzie
g h_o T . .o ;. . .
z,=[0 0 —1]' — wersor sit cigzko$ci wyrazony w ukladzie {O, x, y, z,}
(rys. 2.5),
R — macierz rotacji uktadu {O, x, y, z,} do ukladu

{0 x y z }, wyznaczona na podstawie kgtow przechy-
16w mierzonych za pomocg uktadu pomiarowego.

Rozwigzanie zadania odwrotnego potozen polega na wyznaczeniu dtugosci si-
townikow s, 1 s, odpowiadajacych zatozonej, oczekiwanej orientacji platformy
wzgledem uktadu ramy maszyny, wyrazonej przez wspotrzedne wersorow X,,, ¥,,

i 2,,. W rozwigzaniu zadania odwrotnego rozpatruje si¢ juz ustalong konfiguracje
pracy mechanizmu AZK (+, +, +, —). W rzeczywistos$ci kabina bedzie osiagata poto-
zenie zblizone do potozenia oczekiwanego. Wielkosci oczekiwane (odrdznione dol-
nym indeksem o) w wyniku rozwigzania zadania odwrotnego postuza do obliczenia
uchybow potrzebnych w procesie regulacji. Zwrot wersora pionowej osi kabiny po-

o

.. , . . o . y . o __
winien by¢ przeciwny do zwrotu wersora sit cigzkosci: 2,, =%, .

Rys. 3.12. Schemat ilustrujacy rozwigzanie zadania odwrotnego potozen

Wprowadza si¢ zmienng pomocnicza 1(s,)=d; - y! =d; -a =d; , ktora postu-
zy do wyznaczenia kolejnych wersorow:
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() =——2 @ 3.26
86 (1) (.( ) d;(m+ S(,(n) (3.26)

gdzie:
am=[o.n 1= |

56('7) = \/d22 + a32 - 2d2a3rl-

Wersor d; () wyznaczono na podstawie sg(17) i e;:

d; (T’) c()}* (1171 06(3 (;') 33 &° (7,’) 1 630(17 266)3* (T’)

3

(3.27)

A== e (m =i, + 264 (e (e,
1- 03(77)

[s;(n)xe]

gdzie:
063(77) = s;’(n)-e;’,
S62 (n)+ d33 - b223
2s,(n)d,

c63* (T’) = s
c,=e;-d;.

Wersor ¥, (1) wyznaczono na podstawie s¢(1) i d?(n):

s:(n)
b

23

——s (M) + b3 d;(n) (3.28)

23

yo(m)=

Wprowadza si¢ funkcje wigzow:

fm=y,m-z, (3.29)

Miejsca zerowe funkcji f{n7) odpowiadaja warunkowi ortogonalnosci wersorow osi
ukfadu platformy. Pierwiastek rownania (3.29); 57, uzyskany metodg iteracyjng stuzy
do wyznaczenia oczekiwanych wersorow: s; =s;(1,), Ss, =5,(n,), d5, =d;(n,),
d, =d;(n,) 1 y;o = y; (n,). Dalsze rozwigzanie zadania odwrotnego potozen ma
juz jawny charakter.
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Wersor X,, wyznaczono na podstawie V5, , Z,,:
o _ .0 0
X0, =0, X2, (3.30)

Oczekiwang dtugos¢ sitownika 1 i wersor jego osi wyznaczono na podstawie wielo-
boku 4 4,8, OPBI:

S0 =8, X))+ (8,030 + (5, 2) (3.31)

s, =d,d;, +by, —aa’ —bx’ — wektor sitownika 1.

o . o o,
Wersor ¢;, wyznaczono na podstawie x. 1 d,:

Cc.,—C.,.C Cc,, —C.,C

—_ r2 r2%-22 0 22 r2-r2* o _

¢ = - X!+ T d;,
—C - ch*

r2¥*

(3.32)

2 2 2
_ \/1 —Cop—C,y—Cpt 2cr2*cr2622 ° s d’
(xr 20)

2
1 - ch*

gdzie:

c,=Xx ¢, =cos£(x/,c;),

cn=x -d, =0,

Cp = c;a 'd;o =COs &(C;, d;),

X(c;,dy), £(x!,c7) —znane stale katy.

Oczekiwang dlugos¢ sitownika 4 i jego wersor wyznaczono na podstawie trojkata
A,A,C:
42 g

Sy =81, X0+ (5,30 +(5,,-2)) (3.33)

. 0 . .
s,, = C,¢y, —a,a, —wektor sitownika 4.

o
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Iteracyjne wyznaczenie miejsc zerowych funkcji (3.29) wymaga uzycia takiej
wartosci poczatkowej parametru 7,, ktora spowoduje zbiezno$¢ kolejnych rozwig-
zaf do wartosci 57, z dopuszczalnym odchyleniem. Proponuje si¢ wyznaczenie 7,

w sposob jawny przy zalozeniu, ze e, llx” i d;, Le;, . Wtedy wersor ¥, okre$la si¢
na podstawie X, i g, :

2 2 2
¢, —C,.C €,y = CpeC,, \/l—c .—c,—c, +2c,.c.c

o __ m* pp o o p P pp o o
ypb - 2 r 2 po + 2 (xr X zpo)
l-c l-c l-c
p* p* p*
(3.34)
gdzie:
o
¢, =x,-y, =0,
w0 o _ _o
crp* - xr zpo - pr(’

Z trojkata O A,C nalezy wyznaczy¢ modut wektora pomigdzy punktami O i C oraz
jego wersor (rys. 3.13):

5y =@+l = 2a,b,, (¥, 1) (3.35)
o _ b o
sy = Dy T OnVpn (3.36)
Sb
z,
v Vr

Rys. 3.13. Schemat ilustrujacy sposob wyznaczenia 7,
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Trojkat O CB, mozna opisa¢ rOwnaniem:
s,s, =d,d;, —d.d;, (3.37)

Wtedy na podstawie (3.5) wersor d;, jest rowny:

2 2 2V 2 g2, 2
d;bz_\/1_{d2 d3+sb]f;+d2 s, o (3.38)

2s,d, 2s,d,

s . 0 __ 0 o
gdzie: f, =x xs,.

Ostatecznie startowa warto$¢ 77, w procesie iteracyjnego wyznaczenia rozwigzania
réwnania (3.29) wynosi:

n,=d,, -y, =d; (3.39)

r 2py

3.3.2. Predkosci ogniw

Réwnania predkosci wyznaczono w wyniku roézniczkowania wzgledem czasu
roéwnan wiezow, zapisanych w postaci rownan zamknigcia odpowiednich wielobo-
koéw wektorowych, w ktorych wektory sa zwigzane z ogniwami mechanizmu:

Duu =0 (3.40)
i=l1
gdzie:
u; — wersor podluznej osi ogniwa i, przechodzacej przez $rodki potaczen
ruchowych,
u, — dhugo$¢ ogniwa i (modut wektora), tzn. odlegtos¢ pomigdzy srodkami

potaczen ruchowych,
0 — wektor zrrowy 0 = [0, 0, 0]".

Pochodna wzgledem czasu rownania (3.40) przyjmuje postac:

n

D i) +u,(o,xu))] =0 (3.41)
i=1
gdzie:
o, — wektor predkosci katowej i-tego ogniwa, @, L u;,
u, — predkos¢ zmiany dhugosci ogniwa (w przypadku mechanizmu AZK

oznacza predkosci napedow liniowych; u, =s; (i =1, 4, 5), w przy-
padku ogniw o statej dtugosci u, =0).
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Wektor @, predkosci katowej i-tego ogniwa mozna przedstawic jako ztozenie wekto-
row sktadowych o kierunkach wersorow ogniw mechanizmu AZK. Przy czym liczba
sktadowych moze by¢ od jednego do trzech i jest zalezna od struktury rozpatrywa-
nego lancucha kinematycznego:

o, = Z TR 1,2,3 (3.42)

W celu wyznaczenia modutow o, , sktadowych predkosci katowych wektory row-
nania predkosci (3.41), rzutuje 516; na wybrany kierunek, okreslony wersorem u?
1 <j <n. Wybor kierunku rzutowania dyktowany jest potrzeba eliminacji z rowna-
nia (3.41) wektorow prostopadtych do u’.

Z{u(u u)+uz o, [(u) xu))-u?]}=0 (3.43)

Z rownan algebraicznych typu (3.43) mozna wyznaczy¢ poszukiwane moduly skta-
dowych wektora predkosci katowej w funkcji predkosci liniowych sitownikow na-
pedowych:

s,
w, = 27 (3.44)

gdzie:
r, — ,promien” zalezny od orientacji wersorow i wymiarOw geometrycz-
nych ogniw.

Z réwnania (3.41) mozna tez wyznaczy¢ wektor predkosci katowej @, w wyniku
wektorowego mnozenia przez uy. Wtedy:

0=~ 3 (@, xu)xw], (i) (3.45)

i j=1

Predkosci liniowe rozpatrywanego punktu O otrzymuje si¢ rézniczkujac wzgle-
dem czasu rownanie wektora wodzacego:

ry= Y uu (3.46)
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Przy czym sktadniki rownania (3.46) sg wektorami zwigzanymi z ogniwami mecha-
nizmu, dla ktorych wyznaczono wczesniej ich predkosci katowe @, Rozniczkujgc
wzgledem czasu rownanie (3.46), otrzymuje sig:

vy = > (iU +uw, xu) (3.47)
i=1

Waznym zadaniem kinematyki mechanizméw jest wyznaczenie wektora
predkosci ogniwa, wyrazonego przez pochodne wspolrzednych kartezjanskich

v= [vo a)]T, w zalezno$ci wektora pochodnych wspotrzednych konfiguracyjnych

s=[ s, ...]T:

v=J§ (3.48)
gdzie:

J — macierz jakobianowa,

o — wektor predkosci katowej wybranego ogniwa,

v, — wektor predkosci liniowej punktu O tego ogniwa.

Wedtug definicji macierzy jakobianowej jej elementy opisuje si¢ w postaci po-
chodnych czastkowych przemieszczen zmiennych kartezjanskich po zmiennych kon-
figuracyjnych. Ten sposdb wyznaczania macierzy jakobianowej jest z powodzeniem
stosowany w kinematyce manipulatoréw o strukturze szeregowej. W mechanizmach
platformowych wyznaczenie macierzy jakobianowej wynika z zapisu uktadu row-
nan predkosci kartezjanskich wyrazonych w funkcji predkosci konfiguracyjnych.
Elementy tak uzyskanej macierzy otrzymuje si¢ na drodze przeksztatcenia uktadu
réwnan w jedno rownanie macierzowe.

3.3.2.1. Macierze jakobianowe mechanizmu AZK

W odniesieniu do kabiny uzaleznia si¢ wektor predkosci liniowej $§rodka masy
kabiny v, i wektor predkosci katowej kabiny @, = o, od wektora predkosci
w napedach liniowych:

v, =J, § (3.49)

gdzie:

T
vk,r :[ka,r wp,r] >
. . . . 1T
S:[S1 Sy SS] .
J, — jakobianowa macierz (6x3) przeksztalcenia wektora predko-
sci napedow w wektor zawierajacy skltadowe predkosci liniowej
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_ T . , . . .
ka,r_[v(Ok,r)x Viour)y V(O,“,)Z] i predkosci katowej kabiny

— T
wk _[a)(k,r)x a)(k,r)y a)(k,r)z] .

N

Elementy macierzy jakobianowej zaleza od potozenia mechanizmu i wymiarow
geometrycznych jego ogniw. Macierz jakobianowg J, wygodnie jest przedstawi¢

W postaci:
J
J =" 3.50
k [ JJ (3.50)
gdzie:
J, — podmacierz (3x3) odnoszgca si¢ do wektora predkosci liniowej v, ,,

J~— podmacierz (3x3) odnoszaca si¢ do wektora predkosci katowej kabiny
i platformy @ .

W odniesieniu do uktadu fotel-operator uzaleznia si¢ wektor predkosci liniowe;j

srodka masy ukfadu fotel-operator; Vo, , i wektor predkosci katowej fotela; w =0,
od predkosci w trzech napedach liniowych: '

”

v, =J,$ (3.51)
gdzie:
J,

J, = 7 (3.52)

T

vf’y = [VO_/ - a)w] s
J, - podmacierz (3x3) odnoszaca si¢ do predkosci liniowej

T

vOf,r:[v(()f,r)x Vor.ny V(Of,r)z]-

Elementy macierzy J,, J. ', Wyznaczone w dalszej czesci pracy, okresla si¢ jako tzw.
funkcje przetozenia, ktore opisujg wlasciwosci kinematyczne mechanizmu AZK i sg
wykorzystywane do oceny mozliwo$ci mechanizmu, np. osiggéw, sterowania i in-
nych.

3.3.2.2. Proste zadanie predkosci

Rozwiagzanie zadania prostego predkosci mechanizmu AZK w uktadzie wspot-
rzgdnych ramy maszyny polega na wyznaczeniu wektorow:
0. =0 =0 - takiej samej predkosci katowej platformy p, kabiny £ i fotela
z operatorem f,
Vo — predkosci liniowej srodka masy kabiny O,,
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Vo, —  predkosci liniowej Srodka masy uktadu fotel-operator O, jako
funkcji predkosci sitownikow.
Lancuch kinematyczny (K-P-S-R), oznaczony na rys. 3.14 za pomoca punktow
A4,C, A, spetnia rOwnanie zamknigcia:

a,a, +5,8, =c,c, (3.53)

Rys. 3.14. Wektory predkosci katowych mechanizmu AZK

Po zrézniczkowaniu wzgledem czasu rownania (3.53) otrzymano:
5,84 +S4(w4,r xs;) = 6 (o,, xc;) (3.54)
Wersor x! okresla kierunek wektora predkosci katowej wahacza 2:

o, =0, X (3.55)

2,r 2,0

Mnozac skalarnie rownanie (3.54) przez s, , otrzymano:

w,, = ‘;—4 (3.56)
2

gdzie: r, =¢,[(x] xc;)-s;].
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Wektor predkosci katowej sitownika 4 mozna przedstawi¢ jako sume dwoch

sktadnikow o znanych kierunkach:

0 o
W,, =€,0,,,, T b} (4.r)by (3.57)

r

Roéwnanie (3.54) po wykorzystaniu (3.55)—(3.57) mozna pomnozy¢ skalarnie kolej-
no przez e; i b; iotrzymuje si¢:

S
— 4
Oy, = (3.58)
U
gdzie:
o o o
S4(b4 ><s4)-e4
Fan, = c
—(x7xcy) ey 5] e
2
oraz:
S
_ 4
Oy pyey = (3.59)
n
4
gdzie:

s,(e; xs;)-by
c
72(x;’ xcy)-b; —s;-b;

2

Lancuch kinematyczny (R-S-S-R), oznaczony na rys. 3.14 za pomocag punktéw
A, B, B, A,, spelnia rownanie zamknigcia:

b, 554,
d,d; +b,y, = a,a; +d.dj (3.60)

Po zrozniczkowaniu wzglgdem czasu rownania (3.60) otrzymano:
d,(o,, xd))+b, (@, *xy))=d(w,, xd)) (3.61)

Wersor e; okresla kierunek wektora predkosci katowej wahacza 3:

o,, =0, e (3.62)

N
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Podstawiajac w rownaniu (3.61) zaleznosci (3.55), (3.56), (3.62), a nastgpnie mno-

zac skalarnie wszystkie wektory przez wersor ¥, , otrzymano modut wektora pred-
kosci katowej @, :

(3.63)

L
Il
Y |.;£4'

gdzie:
e (e xd) BN X))
T (x ),

Wektor predkosci katowej platformy mozna przedstawi¢ jako sume trzech sktado-
wych o kierunkach osi wyznaczanych przez wersory X, , V, i Z,:

o

wlh’ = w(p,r)xp xp

+ a)(p,r)yp Yy + w(p,r)zp % (364)

Po uwzglednieniu w (3.61) réwnan (3.55), (3.56), (3.62)—(3.64) otrzymano:

S S
4 0 o o o __ 4 _o o
d, [7 x; xd, j + by, 0,5 =000, X, = d; [7e3 xd; J (3.65)
2 3

Mnozac skalarnie rownanie (3.65) przez x;,, mozna wyznaczy¢:

_ S
Oz, =7 (3.66)
pzp
gdzie:
7 — b23
pzp - d d
—(x) xdy)-x; ——(e; xd))- x;
! h
Mnozac skalarnie rownanie (3.65) przez 2z, , mozna wyznaczy¢:
‘§4
Dy, - (3.67)
PYp
gdzie:
b23

r =
po d o o o d o o o
73(‘33 Xdz)'zp -2 (x; Xdz)‘zp
n h
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Zamknigty fancuch kinematyczny (R-S-S-P-K), z silownikiem s, opisany na
rys. 3.14 jako pigciobok 4, 4, B0 B, spetnia rGwnanie zamknigcia:
aa +s,8 + blx; =d,d; + bzy; (3.68)
Po zrézniczkowaniu rownania (3.68) wzgledem czasu otrzymano:

S8 +51(0, x8) +b(@,, xx)) =d,(@,, xd;) + b, (@, xy,)  (3.69)

Uwzgledniajac w rownaniu (3.69) zaleznosci na wektor predkosci katowej platfor-
my (3.64) i wektor predkosci katowej wahacza 2 (3.55), otrzymano:

AS.‘lsln + Sl (a)l,r X sf) + bl(a)(p,r)zpy; - a)(p,r)ypz;) =
(3.70)

P

_ 4 .0 4 o 0

=d, (7 x’ xd, j + bz(a)(p’,)xp z, - a)(p,r)szp)
2

Mnozenie skalarne wektoréw wyrazenia (3.70) przez s pozwala wyrugowac nie-
znany w tej chwili wektor predkosci katowej sitownika 1 @, :

3 ° b o o d o o o b 0 o b 0 0
s1+s4{‘yp-s, ——2(x] xd))-s) — 2z, -8 + X, - 5|
rZ 7'2 r rZ
) = e i r (3.71)

(p.r)yp o o
blzp "S5

Po przeksztalceniach niewiadomg sktadowa wektora predkosci katowej platformy
mozna przedstawi¢ w formie:

(3.72)

gdzie:
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Wektor predkosci katowej platformy, na podstawie (3.64), (3.66), (3.67) i (3.72),
Wynosi:

S, s S o S,
wp’r:—4xp+[—1+—4 Jprr—“zp (3.73)

r r
Pxp pypl pyp4 pPzp

Ostatecznie wspolny wektor predkosci katowej platformy, kabiny i fotela zalezy li-
niowo od predkosci sitownikow 8, i S,:

0, =0, =0, =5h+sh, (3.74)
gdzie:
y(]
h = = (A, hly hlz]T
rpypl
h, =—+ L"' = =[h,, h4y h4z]T

rpxp rpyp4 7 Py
Roéwnanie (3.74) mozna przedstawi¢ w formie macierzowe;j:
o, =J,$ (3.75)

gdzie:
J,=[h h, 0]

Mnozac wektorowo przez wersor s réownanie (3.69), mozna wyznaczy¢ wektor
predkosci katowej sitownika 1:

I x[d,(w,, xd))+ o,  x(y)b,—x’b
wl)r — sl [ 2( 2,r 2) p.r (yp 2 xp I)] (376)

S

Wektor wodzgcy punktu O, Srodka uktadu kabiny (rys. 3.15) na podstawie (3.24)
mozna przedstawi¢ w formie:

r,=dd; +by, +r, (3.77)

[ _ op o p op
glee' Foe =Xy Tipros + Yo Kby + 2y Tonyz
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Rys. 3.15. Wektory predkosci liniowych srodkéw mas fotela i kabiny

Rézniczkujac rownie (3.77) wzgledem czasu, otrzymuje si¢ wektor predkosci linio-
wej punktu O, :

Vo, =dy(@,, xd})+ @, x(y;b,+r,) (3.78)
Uwzgledniajac w rownaniu (3.78) zaleznosci (3.55), (3,56) i (3.74), otrzymano:
Vo, =Siki, +5.k,, (3.79)

gdzie:

klOk = h, x (bzy; + rpk) = [klka klOky klOkz ]T

d o o (2
k4ok = r_z(xr xd;)+h, x (bzyp + rpk) = [k40,,x k40ky k40kz I
)
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Wektor wodzacy punktu Srodka masy fotela i operatora O, wynosi:

_ o o
r,=dd;+by +r, (3.80)
gdzie:
— o p o p op
For = Xp Tippis + Yo Ty + 2y M-

Rézniczkujac (3.80) wzgledem czasu, otrzymuje si¢ predkosc liniowa punktu 0,

Vo, = Ay, Xdy + @, x(y,b, +1,)+5z, (3.81)

Uwzgledniajac w rownaniu (3.81) zaleznosci (3.55), (3,56) i (3.74), otrzymano:
Opr *§1k10,~ +‘§4k40,» +*§5k50f (3.82)

v

gdzie:
klO}, =h x (bzy; + rpf) = [kIOfx klo,-y klez]T
d2 o o 0 T
k4of = r_(xr xd;)+h, x (.Vpbz + rp/') = [k40fx k40fy k40fz]
2
k, =20=[k k kSsz 1

50, P 50x 50ry

Na podstawie réwnan (3.74) i (3.79) macierz jakobianowa dotyczaca predkosci ka-

biny wynosi:
Jvk
J, = (3.83)

gdzie:
Jvf = I:klof k4o,~ k50,~:|

Na podstawie rownan (3.74) i (3.82) macierz jakobianowa dotyczgca predkosci fo-
tela wynosi:

J,
J, = 7 (3.84)

gdzie:
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Dla sformutowania warunkow pracy napedéw mechanizmu AZK istotne sg wek-
tory predkosci odniesione do uktadu drogi. Bezwzgledna predkos¢ katowa kabiny
wyrazona w uktadzie ramy wynosi:

0, =0, 1t0 =Js5+t0,, (3.85)
gdzie:
o, - predkos¢ katowa ramy wzgledem drogi, wyznaczona w wyniku po-
miaru.

Bezwzgledne predkosci liniowe punktow O, i Of wyrazone w uktadzie ramy wy-
nosza:

Vos =Vope T O X (5, +1)+V, (3.86)
Vo, = Vo T O X1, 1) +V, (3.87)

gdzie:
Vo, .q — zmierzona predkos¢ liniowa punktu $rodka

uktadu pomiarowego wzgledem drogi,
b =Toye Ty, V(,,,,)Z]T — wektor wodzgcy punktu O, w uktadzie pomia-
rowym wyrazony w uktadzie ramy.

3.3.2.3. Analiza wartos$ci elementéw macierzy jakobianowej

Analizujgc zaleznosci (3.78) 1 (3.81) okreslajace predkosci liniowe punktow O,
i 0,, mozna stwierdzi¢, ze istotng rolg petnig w nich predkosci katowe @, i @ o
Wquczajqc wplyw predkosci w napedach, wektor @, (3.56) zalezy od 7, a wektor
o, , (3.73) zalezy od 7, , T, Ty 4 1 T, Wymlenlone »promienie” okres$laja
(3 74) moduty wektorow: h, h, kt(’)rych Wsp01r2¢dne wystepuja jako elementy
macierzy jakobianowej J (3 75). Dlatego analiza wptywu warto$ci ,,promieni”
na predkosci kgtowe jest rownocze$nie analiza wptywu J na predkosci katowe
mechanizmu AZK.

Analizowane bedg ,,promienie” wystepujace w mianownikach zalezno$ci na mo-
duty sktadowych predkosci katowych: r,, r,, [ T i V- Zblizanie si¢
wartosci ,,promieni” do zera §wiadczy o zblizaniu si¢ do potozenia osobliwego me-
chanizmu. Jezeli wartosci ,,promieni” daza do nieskonczonosci, to oznacza, ze ogni-
wo osigga skrajne potozenie, w ktorym nastapi chwilowe zatrzymanie ruchu ogniwa

i zmiana znaku predkosci katowe;.
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Promien r,
W réwnaniu (3.56) na modut predkosci katowej wahacza 2 wystepuje:

r=c,[(x!xc)) s8]

o

Warto$¢ r, osigga zero wtedy, gdy wersory x;, ¢; i s; leza w jednej plaszczyznie.
Nalezy tak dobra¢ wspotrzedne punktu 4, i skok sitownika 4, aby nie wystgpilo ze-
rowanie si¢ warto$ci r,.

Promien r,
W réwnaniu (3.63) na modut predkosci katowej wahacza 3 wystepuje:

d,
R N I
d, (x xd;)-y,

Wartos¢ r, osigga zero, gdy , = 0 oraz gdy wersory e; , d; , ¥, leza w jednej plasz-
czyznie, co odpowiada potozeniu osobliwemu mechanizmu. Warto$¢ r, zmierza do
nieskonczonosci, gdy trojka wersorow x”, d;, ¥, lezy w jednej ptaszczyznie, co
odpowiada sytuacji osiggni¢cia skrajnego potozenia wahacza 3. Unikniecie wymie-
nionych wspotplaszczyznowosci zapewnia odpowiedni dobor potozenia punktu A4,
i skoku sitownika 4. Mechanizm platformowy powinien mie¢ symetryczny zakres
ruchu w kierunku osi y . Zatem dhugosci d, i d, powinny by¢ jednakowe, a punkt 4
powinien leze¢ na ptaszczyznie symetralnej do odcinka 4, 4,. Ze wzgledu na poza-
dang symetri¢ zakresu ruchu platformy nie powinny wystepowac zarowno potozenia
osobliwe, jak i potozenia skrajne mechanizmu.

Promien r,,
W rownaniu (3.67) na skladowa wzdtuz x; wektora predkosci katowej platfor-
my wystepuje:

;o= b,
P d3 0 0 o dz o 0 o
— (e Xd3)'zp ——2(x] Xdz)'zp

£ n
Warto$¢ 7, zmierza do zera, gdy co najmniej jeden z dwoch sktadnikéw mianowni-

ka zmierza do nieskonczonosci, co implikuje: , = 0 albo r; = 0. Wartos¢ 7,, zmierza
do nieskonczonosci, gdy mianownik zmierza do zera, co prowadzi do:

(x; xdy)- y, (e xdy) -z, = (e; xdy)-y,(x] xd)) -z,
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Biorac pod uwage, ze: x! =e; , to powyzsze rownanie jest spetnione, gdy: d) =dj,
co oznacza, ze czworobok 4, 4, B, B, jest rtownoleglobokiem lub, ze z, = X;, czego
nie przewiduje si¢ w tym mechanizmie.
Promien r,
pz)
W réwnaniu (3.66) wystepuje:

b23

d d
2 (x) xdy)-x; ——(e; xd])-x,
h h

y =
pz

Wartosé -~ zmierza do zera, gdy co najmniej jeden z dwoch sktadnikéw mianowni-
ka zmierza do nieskonczonosci, co implikuje: 7, = 0 albo ;= 0. Wartos¢ 7,. - zmierza
do nieskonczonosci, gdy warto$¢ mianownika zmierza do zera, co prowadzi do:

(x) xdy)-y, (e xdy)-x, = (e; xd;) -y, (x] xd)- x)

Z powyzszej zaleznosci mozna wyciagna¢ analogiczne wnioski jak dla r, . Przy
czym x, =x,; odpowiada potozeniu Srodkowemu platformy i powoduje ze sito-
wnik 4, w tym potozeniu platformy, nie ma wptywu na sktadowg predkosci katowej
platformy o kierunku wersora z;.

Promien Vo

W réwnaniu (3.72) wystepuje:
rpyl,l = bl(z; 'Sf)
V1 MOZE przyja¢ warto$é zero, gdy 8 L z, . Ten przypadek odpowiada potozeniu

osobliwemu platformy. Nalezy tak dobra¢ potozenie punktu 4, i skok sitownika 1,
aby nie dopusci¢ do osiggni¢cia wartosci zero przez Pt -

Promien 7, ,
W réwnaniu (3.72) wystepuje:
rpypl

iy” _i(xfxd;)_iz;_kbix: .sl”
12 r

P
pz) 2 pxp pzp
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Mlanowmk Wwyrazenia zawiera ,,promienie” omowione powyzej. Wartos¢ 7, , wyno-
si zero, gdy co najmniej jeden z dwoch promieni spelnia warunek: », = 0 albo r, = 0.

3.3.2.4. Odwrotne zadanie predkosci

Odwrotne zadanie predkos$ci polega na wyznaczeniu $,,, 3,,, ., dla zalozonej
predkosci kabiny wzgledem drogi. Poniewaz mechanizm AZK wykazuje trzy stop-
nie ruchliwosci, mozna narzuci¢ trzy warunki na predkos¢ kabiny. Efektem pracy
AZK ma by¢ pionowe ustawienie kabiny, przyjmuje si¢ zatem warunek braku bez-
wzglednego ruchu obrotowego platformy wokot dwoch osi wlasnych x7 i y) .
Trzeci warunek to uzyskanie zerowej bezwzglednej predkosci liniowej punktu 0,
w kierunku sit ciezkosci:

D, ey X0 =0 (3.88)
@V =0 (:89)
v(Ofsg)o 'Z:, =0 (3.90)

Warunki (3.88) 1 (3.89) po uwzglednieniu réwnania (3.85) prowadza do zaleznosci
na predkosci oczekiwane w sitownikach 11 4:

Slo”io ! x;a + $40h4a : x;o + a)r,g : x;o = 0} (3 91)

As.‘lohlo : y;o + j4oh4o : y;o + wr,g ' y;o = O
Jezeli sitowniki 1 i 4 bedg poruszac si¢ z predkosciami wedtug zaleznosci (3.91), to

kabina bedzie wykonywata niewielki ruch obrotowy tylko wokot kierunku z,,.
Trzeci warunek (3.90) z rbwnaniem (3.87) daje:

AS“la (klOf : z;) + ‘§4o (k40/~ : z;) + LS.‘50(k50/~ : z;) + vOm,g ' z; + [a)r,g x (rmr + 'Erf)a )] : z; = O

(3.92)

Roéwnania (3.91) 1 (3.92) stanowig liniowy uktad réwnan wzgledem wektora predko-
$ci oczekiwanych w napedach:

hlo ’ x;a h4o ' x;o O Slo a)r,g : x;o
h, -y, h,y, 0 |5, |+ oV, =0 (3.93)

o o o hd o o
klof "2 k40f "L k50f "% |LSs Vo, 8 TO,, '[(rmr + r(rf)o) X zg]
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Drugi sktadnik rownania (3.93) mozna przedstawi¢ jako iloczyn:

hlo : x;o h4u : x;o O S‘lo 01><3 x;n )
0 0 . 0 Oy,
hlo : ypo h4o : ypO O S4o + 01><3 ypo |: o g:| = 0 (394)
klOf "z, k4of 'z, ksof "2y |55, z, (n,+r)xz o
W zwieztej postaci ostatnie rOwnanie mozna zapisac jako:
J ) $, = J o 56) Vg (3.95)
albo:
S, = e Vi (3.96)
gdzie:
_ -1
e =J,J,

Na bazie rownania (3.96) oblicza si¢ oczekiwane chwilowe predkos$ci w napedach,
ktore spetnig narzucone warunki: (3.88)—(3.90), na podstawie pomiarow wielko$ci:
vy, . — wektora predkosci liniowej punktu O i o, — wektora predkosci katowej
ramy maszyny. Elementy macierzy J, sa zalezne od wymiarow ogniw i potozenia
mechanizmu AZK oraz zmierzonych katow przechytu ramy wzgledem uktadu od-
niesienia {0, x,y,z, }.

3.3.3. Przyspieszenia ogniw

Formutowanie rownan przyspieszen opiera si¢ na roézniczkowaniu wzgledem
czasu rownan predkosci uzyskanych w podrozdziale 3.3.2.

3.3.3.1. Proste zadanie przyspieszenia

Rozwiazanie zadania prostego przyspieszen mechanizmu AZK w uktadzie odnie-
sienia ramy maszyny, polega na wyznaczeniu w funkcji dtugosci, predkosci i przy-
spieszen sitownikow 1, 4 1 5 nastepujacych wielkosci:
€,, — przyspieszenia katowego platformy, kabiny i fotela,

a, , — liniowego przyspieszenia srodka masy kabiny,
a,,, — liniowego przyspieszenia srodka masy ukfadu fotel-operator.

Rézniczkujac wzglgdem czasu rownanie (3.75), otrzymuje si¢ przyspieszenia ka-
towe platformy, kabiny i fotela:
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e, =J,§+J,§ (3.97)

gdzie:lv':['s'1 s, S'S]T.

Rézniczkujac (3.49)—(3.52), otrzymuje si¢:

a,=J, $+J.§ (3.98)
a,,=J, 5+J§ (3.99)

gdzie:

T
ak,r = |:a0k,r 81),)‘]

T
a/.’r = |:a0fJ 8p’r:|
3.3.3.2. Odwrotne zadanie przyspieszenia

Po zrdézniczkowaniu macierzowych roéwnan rozwigzania zadania odwrotnego
(3.96) zwiagzki pomigdzy oczekiwanymi przyspieszeniami w napedach w zaleznosci
od zmierzonych predkosci i przyspieszen ramy maszyny dwoch wariantow wynosza:

§=J v +J a (3.100)

mg - m,g mg=m,g
gdzie:
sD = [Slo S4a SSo] b
T
vm,g zl:vom,g wr,g] >
T
am,g :|:a0m~g gr,g:l ’

€., — mierzone przyspieszenie katowe ramy maszyny,
a, ., — mierzone przyspieszenie srodka pomiarowego uktadu odniesienia.

3.3.3.3. Przyspieszenia bezwzgledne

Obciazenia bezwladnosciowe okre§lane sg na podstawie bezwzglednych war-
tosci przyspieszen odniesionych do inercyjnego uktadu {Og XV, zg}. Bezwzgledne
przyspieszenie katowe platformy, kabiny i fotela, wyrazone w ruchomym uktadzie
ramy, na podstawie (3.85) wynosi:

E =& =&

e =€ =&, =& ,TE, tO, X0, (3.101)
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Bezwzgledne przyspieszenia liniowe punktu O, i punktu O,, wyrazone w rucho-
mym uktadzie ramy, na podstawie (3.86) i (3.87) wynoszg:

a, ,=4a,  +& Xr, + 20, , % Vv, , T, % (wr’g xr,)+ a,, (3.102)
@y =0 +E, XT 20, %V,  +0, x(0, x1,)+a,, (3.103)
gdzie:
a, ,=a, +& Xr, +0, X (wr,g Xr, )

3.4. MODEL WYMUSZENIA KINEMATYCZNEGO
RAMY MASZYNY

Do badan symulacyjnych mozna wykorzysta¢ model kinematycznego wymuszenia
ruchu ramy maszyny (rys. 3.16). Ramg¢ maszyny stanowig przedni most (P, P,), rama
podtuzna (P, T) oraz punkt O , przez ktory przechodzi o$ przegubu obrotowego waha-
cza 2 (rys. 3.7). Tylny most (7, T,) jest potgczony z ramg podtuzng przegubem obro-
towym T. Kierunek osi podtuznej opisuje wersor "x° a kierunek osi przedniego mostu
wersor "y° . Obydwa wersory sa wyrazone w uktadzie odniesienia {O, x, v, z,}.

Zaktada sig, ze:

— 0§ podtuzna ramy TP porusza si¢ w plaszczyznie X Z,
— skladowe predkosci wzdtuz osi x_ skrajnych punktow przedniego i tylnego mostu

s state 1 wynoszg v,

— skladowe predkoscei o kierunku y, s3 pomijalnie mate,
— skladowe predkosci o kierunku z, wynikajg z pionowych przemieszczen kot wy-
wolanych przejazdem maszyny po nierowno$ciach terenu.

Pionowe przemieszczenie srodka kota przedniego prawego opisano funkcja har-
moniczng:

z, =h +h, sin{27r VLLtJ (3.104)

g

Gdy 7 <1, pionowe przemieszczenie $rodka przedniego lewego kota przyjeto jako
ustalone z, =h,.Natomiast gdy /> { pionowe przemieszczenie srodka przedniego
lewego kota przyjeto jako harmoniczne:

t—t
z, =h, +h, sin(27r y] (3.105)

g
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Rys. 3.16. Uklad kinematycznego wymuszenia ruchu ramy maszyny

Gdy <t , pionowe przemieszczenie Srodka tylnego prawego kofa przyjeto jako

ustalone z, =h,. Natomiast gdy 2¢ , pionowe przemieszczenie $rodka tylnego
prawego kota przyjeto jako harmoniczne:

v, (t—t
z, =h,+h_sin (27[ %J (3.106)

g

Gdy 1<t +1,, pionowe przemieszczenie Srodka tylnego lewego kola przyjeto jako
ustalone z, = h,. Natomiast gdy #=1, +1,, pionowe przemieszczenie Srodka tylne-
go lewego kota przyjeto jako harmoniczne:

v, (t—t —t
z, =h,+h, sin(27r M} (3.107)
Lg
gdzie:
¢L, . .
t, = 5 — czas przesunigcia fazowego pomiedzy lewa a prawa
7TV strona maszyny,
t, = Lo — czas przesunigcia fazowego pomigdzy przodem a ty-
Y

Px tem maszyny,
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L, — dlugos¢ drogi odpowiadajaca petnej fali profilu,
z — amplituda profilu drogi,

w — szeroko$¢ mostu,

[ — odleglos¢ pomiedzy przednim i tylnym mostem,

— kat przesuniecia fazowego zarysu drogi pomigdzy
lewa a prawa strona maszyny,
r=1("x" x;)~1, — odlegto$¢ pomigdzy przednim a tylnym mostem ma-
szyny.

Wersor osi podtuznej ramy maszyny wyrazony w ukfadzie odniesienia {0, x,y,z,}:

T

2
Z,—Z Z,—Z
et = 1_( . Tj 0 =7 (3.108)
lWl lm
gdzie
z, +z
z. =
P ’
2
z, +z
Z., =
T
2
Wersor osi przedniego mostu wynosi:
h o_cxy_cxzcyz h o C _szc)n h o+\/1 C —C —C +2cx)cxzcyz X o
Y. = 1 2 r 1— 1 2 ( x g)
_cXZ c _CXZ
(3.109)
gdzie
h_ o h_o ZP_ZT
sz X, zg_ / 5
m
_h_o h_o
cxy - xr yr _0’
z
h h by by
¢, ="y g =
w

"ze=[0 0 1T.

Trzeci wersor uktadu odniesienia ramy wynosi:

"z ="x!x "yl (3.110)
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Na podstawie wersorow ukfadu odniesienia ramy maszyny wyrazonych w {0, x,y, z, }
mozna okresli¢ macierz rotacji z ukfadu {O, x,y, z,} do ukladu {O x y z} (W rze-
czywistych warunkach macierz ;R otrzymuje si¢ na podstawie zmierzonych katow
przechytu ramy maszyny):

h,o h_o h_.o h_o h_o h_o

Xy X Vit X % X,

»

h h h h h h

WR=1T-0y0 Ty Ty G.111)
h o h_o h_ o h_o h_o h_o
xh. zr yh. zr zh. zr

W celu okreslenia predkosci katowej ramy maszyny w uktadzie {O, x,y, z,} wyzna-
cza si¢ pochodne wzgledem czasu wersoréw ramy:

"X ="m,, x"x’ "y="w,x"y (3.112)

Wektor predkosci katowej ramy mozna roztozy¢ na kierunki wersoréw ramy:

h _h hoo | h
= O x'+"'o

h o0 h h_o
(r,h)x r (r,h)y yr + a)(r,h)z < (3113)

-

gdzie:
h h r ;. .
O pyxs  Oppyy> Oppy: — Wspotrzedne predkosci katowej ramy.

Po uwzglednieniu w (3.113) rownania (3.112) otrzymuje sig:

hgo _ _h h_o h h .o

X =T Ouny 5t Opny: Y (3.114)
h:o _ h h_o h h o

yr - a)(r,h)x zr - a)(r,h)z xr (3115)

Mnozac skalarnie réwnanie (3.115) przez ”zf i rownanie (3.114) kolejno przez
"z°, "y’ otrzymuje sig:

ha)(r,h)x = hyf ) hz: (3.116)
'@, = "X "2 (3.117)
ha)(r,h)z = hxf : hyf (3118)

Potrzebne do symulacji wektory predkosci katowej ramy maszyny i predkosci linio-
wej punktu O powinny by¢ okreslone w uktadzie ramy:
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®,,=,R"o (3.119)

r.h

_r h
Vo o =2 R Vo, t@, Xy (3.120)

gdziedla x, ||x, > o, =0, "v,, =z

okreslony w uktadzie ramy maszyny.

0 v 7

o, — Znany staty wektor

T
P (P,g)x] ?

Przy wymuszeniu kinematycznym o réznych amplitudach nierownosci drogi za-
chodzi potrzeba okreslenia maksymalnej predkosci przejazdu, do ktorej z pewnym
zapasem realizowane sg predkos$ci rzeczywistych przejazdéw maszyn. W tym celu
przyjeto uproszczony model sztywnego kota. Zaktadajac warunek nieodrywania sig
kota od drogi, pionowe przyspieszenie srodka kota powinno by¢ mniejsze lub rowne
przyspieszeniu ziemskiemu. Wtedy graniczna predkos¢ przejazdu wynosi:

g

vamax = 27T hg

L
£ (3.121)

gdzie L i h, przedstawiono narys. 3.16.

Warto$¢ granicznej predkosci przejazdu postuzy do prac symulacyjnych, w kto-
rych bedzie stanowi¢ maksymalna predkos¢ przejazdu maszyny.



4. SYNTEZA WYMIAROWA MECHANIZMU AZK

Synteza wymiarowa obejmuje wyznaczenie wymiarOw mechanizmu (dlugosci
ogniw, orientacji osi i usytuowania §rodkoéw potaczen ruchowych) realizujacego po-
zadane potozenia lub przemieszczenia ogniwa wykonawczego. Procedura rozwigza-
nia zadania syntezy wymiarowej moze by¢ oparta na rozwigzaniu rownan wi¢zow.
Jezeli jest dany szereg wybranych potozen ogniwa (platformy) wzgledem podstawy,
wtedy synteza daje pewng liczbe rozwiagzan, z ktorych kazde zawiera zbior poszuki-
wanych warto§ci wymiarow.

Synteza wymiarowa jest czgsto traktowana jako poczatkowy etap procesu pro-
jektowania nowego mechanizmu. Koncowe rozwigzania zwykle uzupetniaja dodat-
kowe wymagania projektowe dotyczace przeniesienia sil, ograniczen przemieszczen
wzglednych, omijania potozen osobliwych.

A(Xq1, ¥a1,241)

Ag0, ¥4 Z44)

Rys. 4.1. Poszukiwane wielkos$ci geometryczne
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Do wstepnych uwarunkowan syntezy mechanizmu AZK mozna zaliczy¢:

— ograniczenia miejsca mozliwych ruchowych potaczen ogniw do ramy maszyny,

— ograniczenia dopuszczalnych przechytow kabiny, wywotanych przejazdem ma-
szyny przez nierownosci terenu, przy czym mechanizm AZK powinien utrzymacé
kabing w pionowej orientacji,

— wymiary kabiny.

Warunki, jakie powinien spetni¢ mechanizm AZK:

— wykorzystanie jednego napedu liniowego do redukcji drgan kabiny w dwoch kie-
runkach ruchu platformy,

— unikanie polozen osobliwych i kolizji ogniw.

Poszukiwane wielkosci (rys. 4.1):
—  wspdtrzedne punktow: 4, ()CAI s Vs Zy ), 4,(0,a,,0), 4, (0, Vo Za, ) ,

— wymiary ruchomych ogniw mechanizmu AZK: d,, d,, b,,, ¢, 75, b,,, b ,,
— ekstremalne dlugosci napedow 1,41 5.

4.1. ZMNIEJSZENIE DRGAN KABINY W DWOCH KIERUNKACH
Z UZYCIEM JEDNEGO NAPEDU

Mechanizm AZK zawiera w swojej strukturze przestrzenny czworobok przegubowy
(4,, B,, B, A,) z parami RSSR (R — para obrotowa, S — para kulista). Odlegtos¢ przegu-
bow 4,14, od drogi oraz wymiary d,, b,., d,, a,, wptywaja na bezwzglgdny ruch kabiny
w kierunku osi y, 1 wokot osi x . Ponizej wykazano, ze istnieje warunek wigzacy wy-
mienione wielkoSci, ktorego spetnienie spowoduje, ze sitownik 4, ustawiajac pionowo
kabing, jednoczesnie ograniczy jej bezwzgledne przemieszczenia wzdhuz osi y .

Zaklada sig, ze ptaszczyzna poprzeczna maszyny y z , zawierajgca punkty 4., B,
B, A,, jest chwilowo rownolegta do ptaszczyzny Y2, uktadu zwigzanego z drogg, co
przedstawiono na rys. 4.2.

Chwilowy srodek obrotu kabiny wzgledem ramy maszyny C, lezy na przecigciu
prostych okreslonych przez punkty 4, B, i 4, B,. Niech chwilowy srodek obrotu ramy
wzgledem drogi znajduje si¢ punkcie Crg, to sktadowe bezwzglednej predkosci punktu
B, na plaszczyznie y z , wynikajgce z ruchu kagtowego ramy i platformy, wynosza:

Vigyare = Oprgrx X ¥e, 8, T Oy X ¥y g, (4.1)

gdzie:

sktadowa o kierunku osi x_ predkosci katowej ramy wzgledem iner-
cyjnego uktadu odniesienia {Og, Xp Ve zg},

skfadowa o kierunku osi x predkosci katowej kabiny wzgledem ramy.

w(r,g)x -

B ~
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Rys. 4.2. Chwilowe $rodki obrotu

Po uwzglednieniu w (4.1) 1, 5, =7, ¢, *1c 5, Otrzymano:

Vs e = @y X0, (O e O )X T 5, (4.2)

Warunkiem uzyskania zerowej predkosci katowej platformy i kabiny o kierunku osi
x_jest:

[0)

ke,g)x = @O

(k,r)x +o

(r.g)x = 0 (43)
Mozna go spetni¢ odpowiednio sterujac sitownikiem 4, ktory dostosowuje predkosé
O do znanej z pomiaru predkosci O o

Na podstawie (4.2) i (4.3) oraz Touco = [0 r r.]" uzyskuje sie wspohrzedne wek-
tora predkosci punktu B,:

Vi .0)y

=[0 =, 1o, (4.4)
Jezeli ustawiona pionowo kabina nie wykonuje ruchu obrotowego, przy spetnieniu
warunku (4.3), to jednoczes$nie istnieje mozliwos¢ uzyskania zerowania sktadowej
liniowej bezwzglednej predkosci punktu B, w kierunku osi y,:



95

rzw(r,g)x

=0 (4.5)
Warunek (4.5) bedzie spetniony w dwoch przypadkach. Po pierwsze, kiedy wartosé¢
predkosci katowej ramy wzgledem drogi bedzie rowna zeru g = 0- Ten przypadek
wystepuje przy zmianie znaku predkosci katowej, np. przy skrajnym wychyleniu
ramy w jedng strong. Drugi przypadek odnosi si¢ do warunku: »_= 0. Jest on spetnio-
ny, jezeli chwilowy $rodek obrotu kabiny wzgledem ramy i chwilowy srodek obrotu
ramy wzglgdem drogi sg na tej samej wysokosci: C,,. =C,,,..

1° Jezeli chwilowy $rodek obrotu kabiny wzgledem ramy i chwilowy $rodek ob-
rotu ramy wzgledem drogi sa na tej samej wysokosci, to sitownik 4 przeciwdzialaja-
cy przechylowi poprzecznemu kabiny przeciwdziala jednoczesnie przemieszczeniu
liniowemu w kierunku poprzecznym.

Potozenie chwilowego srodka obrotu ramy wzgledem drogi C, zalezy od ksztal-
tu profilu drogi, po ktorej porusza si¢ maszyna. Kota maszyny najezdzajac na nie-
réwnosci drogi, ustawiaja maszyn¢ pod zmiennym katem nachylenia wzglgdem
osi y, (rys. 4.3). Rozpatruje si¢ odcinek LR, ktorego skrajne punkty reprezentujg
powierzchnie styku kot maszyny z droga. Jezeli na odcinku LR istnieje jeden punkt
M, ktorego predkos¢ w plaszezyznie y,z, ma tylko sktadowa pionowa, to na prostej
poziomej zawierajacej punkt M musi si¢ znajdowac takze punkt chwilowego $rodka
obrotu ramy wzgledem drogi; C. Odpowiada to sytuacji braku zsuwania si¢ kot
wzgledem podtoza poprzecznie do kierunku jazdy maszyny. Wtedy w dowolnym ka-
towym potozeniu ramy maszyny mozliwym polem wystepowania C, jest poziomy
pas zawierajacy nierownos$ci drogi.

Y= VL= VR

pas potozen C,,

Rys. 4.3. Chwilowy srodek obrotu ramy wzgledem drogi
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Sformutowany warunek 1° powstat przy zatozeniu rownolegtosci ptaszczyzny z.
i Y2, ijest podstawa do ustalenia wymiarow ogniw mechanizmu zawieszenia AZK.
Badania symulacyjne wykazatly, ze pomimo przestrzennego ruchu ramy maszyny,
przy pionowym ustawieniu kabiny przez sitownik 4, wystepuje istotny efekt reduk-
cji predkosci kabiny na kierunku poprzecznym.

4.2. ZALEZNOSCI WYMIAROWE OGNIW MECHANIMU AZK

W tym punkcie zebrano zbidr ograniczen i zaleznosci dotyczacych wymiarow
ogniw mechanizmu AZK. Jezeli przyja¢ centralne umieszczenie kabiny na ramie
maszyny, to punkty 4, i 4, powinny by¢ roztozone symetrycznie wzglgdem osi po-
dtuznej ramy a dtugosci wahaczy 2 i 3 powinny by¢ jednakowe:

d,=d,=d (4.6)

Na podstawie tego spostrzezenia oraz warunku C(k,r)z = C(r’g)z nalezy tak dobra¢ wy-
miary ogniw, aby chwilowy $rodek obrotu platformy wzgledem ramy C’,’g znajdowat

si¢ w poziomym pasie ograniczonym punktami L i R lub jak najblizej tego pasa.

4 S
4
& a3 As Vr o
" I |
=,
B, B;
P
/ i R
Ckr Crg

Rys. 4.4. Pola rozmieszczen Crg i C,”_

Na rysunku 4.4 przedstawiono poziome pasmo wystepowania chwilowego $rod-
ka obrotu ramy wzgledem drogi C. (obejmujace nierownosci drogi) i typowy ksztalt
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poltksiezyca, jaki ma pole wystepowania chwilowego $rodka obrotu kabiny wzgle-
dem ramy C, . Przyjmuje si¢, Ze w poziomym potozeniu ramy maszyny C,  lezy na
linii styku kot z podtozem. Odleglto$¢ przegubow potaczen wahaczy z ramg 4, i 4,
od podtoza wynosi & . Wtedy na podstawie twierdzen Pitagorasa i Talesa mozna
stwierdzi¢:

—b. Y
ne |2 _(% 23) (4.7)
2
h, h,—h
=" (4.8)
a3 b23
gdzie:
h — odlegtos¢ platformy od Srodkow przegubow 4, 1 4, w jej poziomym

ustawieniu.

Rugujac z rownan (4.7) i (4.8) h, otrzymuje si¢ zwigzek pomiedzy wymiarami czwo-
roboku 4, B, A, B, a h , ktorego spetnienie powoduje umieszczenie C, w poblizu

pasa wystepowania C..
b a, b, Y
hm(l—f]: e _(Tj (4.9)
3

Przemieszczenia mechanizmu AZK sa ograniczone przez wystgpowanie potozen
osobliwych. Mechanizm nie powinien nawet zbliza¢ si¢ do potozenia osobliwego,
gdzie gwaltownie spada sterowalno$¢ uktadu i zwigkszaja si¢ obcigzenia napedu
i potaczen ruchowych. Dla zatozonej maksymalnej wysokosci pasa nierownosci te-
renu 2hg i szerokoSci rozstawu kot maszyny w —maksymalny kat o pochylenia
bocznego maszyny wzgledem osi Y, nie powinien powodowac osiggnigcia potozenia
osobliwego rozpatrywanego czworoboku (rys. 4.5):

a; + (b, +d) —d’
<Qp—>o < arccos

¥max (4.10)
2a,(by,+d)

a}( max

gdzie:
2h

g

a = arcsin

Xxmax

w,

m

Spetnienie nieréwnosci (4.10) przez wymiary ogniw czworoboku 4, B, 4, B, i hg
zapewnia prac¢ mechanizmu w jednej konfiguracji.
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Ay
a
d P 2 A,
-\[)23 d Vr

5w Wi

r
g

ol

Wm

2h,
a

xXmax

Rys. 4.5. Kat przechytu ramy maszyny w odniesieniu do potozenia osobliwego czworoboku

Kolejny warunek geometryczny moze wynikaé z przyjecia swobodnego prze-
mieszczania si¢ kabiny bez kolizji z przegubami 4, 1 4, w trakcie zblizania si¢ do
skrajnego wychylenia maszyny o kat a__ (rys. 4.5):

a,cosa, >%+ﬁ+éw+d (4.11)
2 2
gdzie:
w, — szeroko$¢ kabiny, w, <b,;,
6, — dopuszczalna odlegtos¢ kabiny Sciany od $rodka przegubu 4,

Spetnienie nierdwnosci (4.11) zapewni bezkolizyjng pracg czworoboku 4, B, 4, B, i ka-
biny przy zatozonej wysokoS$ci pasa nierdwnosci terenu 2h,. Warunki (4.9)—(4.11) sa
podstawg do wyznaczenia wartosci a,, b, id.

Praca maszyny w terenie o wiekszych wartosciach 2h, od zatozonej spowoduje,
ze mechanizm AZK bedzie czasem osiggat granice¢ pola pracy, co bedzie skutkowato
chwilowym wychyleniem kabiny od pionowego kierunku.

Okreslenie pozostatych wielkosci: wspotrzednych srodka przegubu A, taczace-
go sitownik 4 z ramg maszyny, ¢, — odlegtosci 4,C,, y, — kata pomigdzy ramionami
ogniwa 2 oraz ekstremalnych dlugosci sitownika 4, wymaga wyznaczenia $ — zakresu
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Rys. 4.6. Konstrukcja potozenia punktu mocowania sitownika 4; 4, oraz statego kata
pomigdzy ramionami wahacza 2; y,

przemieszczenia katowego wahacza 2, przedstawionego na rys. 4.6. Kat $ odpowiada
skrajnym potozeniom platformy p wynikajacym z potozen osobliwych mechanizmu
AZK:

2, 2 2 2, 2 g2
9 = arccos dta, (b td) | arccos (by*d) +a, —d 4.12)
2a,d 2a,(b,, +d)

Dalszy proces rozwigzania ma charakter iteracyjny:
1° Zatozenie poczatkowej wartosci ¢, 1 obliczenie skoku sitownika 4:

As, = c,\]2(1-cos9) (4.13)

2° Zalozenie:

A = Zimin. (4.14)

S4 max
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ktorej wartos¢ 0,1 <1 <0,9 zalezy od nieznanych jeszcze wymiarow elementow
sitownika 4, szczegolnie od miejsca mocowania przegubu 4, na cylindrze.
3° Na podstawie (4.14) iAs, =s, —s, . oblicza si¢ sSrodkowg dtugos¢ sitownika 4

mi

S4med :

s _ S4max +S4min _ AS4 (1 +A’)

4med — 7 2(1_1)

(4.15)

Srodkowemu ustawieniu platformy z kabing odpowiada potozenie przegubu C ,
w punkcie C, .. W tym polozeniu sifownik 4 powinien by¢ prostopadty do kie-
runku wyznaczonego przez punkty 4,1 C, .
4° Obliczenie promienia a, okrggu o srodku 4,, na ktorym powinien leze¢ Srodek

przegubu A4,
a,=+/s; . +C (4.16)

Przyjmuje si¢ na ramie maszyny potozenie $rodka przegubu 4,(0,y,.z,),
a,—w
gdzie: y, == 5 “, z, ==y, =y ,w, —szerokos¢ ramy.
5° Obliczenie f, — kata pomigdzy kierunkiem wyznaczonym przez 4, i 4, a kierun-

kiem wyznaczonym przez 4,1 C, :

B, = arctans“cLed (4.17)
2

6° Obliczenie f, — kata pomigdzy kierunkiem wyznaczonym przez A4, i A, w skraj-
nym lewym potozeniu ognia 2 a kierunkiem osi z :

d’+a; —(by+d)} m
2a,d 2

= arccos 4.18
p (

7° Obliczenie S, — kata pomigdzy kierunkiem wyznaczonym przez A4, i B, a kierun-
kiem osi z :

as —

Wy (4.19)

a,

B, = arcsin

8° Obliczenie statego kata pomigdzy ramionami wahacza 2:

ro=2m-2 44 (4.20)
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9° Na podstawie symulacji pracy AZK obliczono przebieg sily dziatajacej na sitow-
nik 4. Biorac pod uwage maksymalne dopuszczalne ci$nienie, mozna wyznaczy¢
pole powierzchni ttoka. Kolejnym ograniczeniem napedu hydraulicznego jest
maksymalna wydajno$¢ pompy obstugujacej naped 4, ktora po uwzglednieniu
powierzchni tloka umozliwia wyznaczenie maksymalnej predko$ci realizowane;j
przez naped Syu -
10° Na podstawie symulacji oblicza si¢ przebieg predkosci w sitowniku 4 w funkcji
jego dtugosci. Jezeli maksymalna predko$¢ bedzie wigksza od dopuszczalnej
S4max > Saqop, to nalezy zmniejszyé ¢, — dtugos¢ ramienia wahacza 2 i odwrotnie.
Kolejne zmiany ¢, i dobdr innego sitownika 4 (inne 4) doprowadzajg do spet-
nienia warunku: S, = S,4,, €O konczy ten etap syntezy. Rozpatrujagc wymiar
c,, nalezy doda¢, ze powinien by¢ mozliwie jak najwigkszy ze wzgledu na mi-
nimalizacje wptywu bledow realizacji predkosci w napedzie 4 na doktadnosé
uzyskania oczekiwanej predkosci katowej platformy.

Zakfadana wielko$¢ nierownosci terenu 2/ jest punktem wyjscia do wyznaczenia
potozenia $rodka przegubu krzyzakowego A4, oraz ekstremalnych dhugosci sitownika 1.
Niech poczatkowo 4 lezy na plaszczyznie x y i brak jest pochylenia poprzecznego
ramy maszyny (wokot osi x ) (rys. 4.7), wtedy rama maszyny jest maksymalnie po-
chylona do przodu.

Pionowe ustawienie kabiny determinuje potozenie srodka przegubu kulowego B, .
Najblizsze potozenie 4 od $ciany kabiny ustawia sitownik 1 rownolegle do tylne;j
Sciany kabiny. Pionowa prosta przechodzgca przez B, zawiera alternatywne punkty
mozliwych potozen 4,. Wtedy odleglos¢ 4, od ptaszczyzny y z ; [ 4 WYnosi:

b

l,=—"— 4.21)
cosa
ymax
gdzie:
b =1,+96,,
l, — odleglos¢ srodka masy kabiny od jej tylnej Sciany,
d, — dopuszczalna odleglos¢ tylnej Sciany kabiny od srodka przegubu 4 ,

m

(%)
Q. = arcsin .
ymax l

W tym potozeniu ramy i kabiny sitownik 1 jest najdtuzszy:

h
ymax +
cosa

ymax

Slmax = bl tga (422)

gdzie h wyznaczono na podstawie (4.7).
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kierunek
Jazdy

Rys. 4.7. Maksymalne pochylenie ramy maszyny do przodu

Minimalng dtugos¢ sitownika 1 mozna wyznaczy¢ dla drugiego skrajnego poto-
zenia ramy maszyny — przechyhu do tyhu o kat o> €O przedstawiono na rys. 4.8:

Sy = \/(h ~bysinB,,.) +(1, ~bcosp,,) (4.23)
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kierunek
Jazdy

Rys. 4.8. Maksymalne pochylenie ramy maszyny do tytu

Pozostate odlegtosci pomigdzy srodkami przegubow B, i B, oraz B, i B, platfor-
my wynosza:

2
b,=b,= [5@3) +b (4.24)
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4.3. ZAKRESY PRZEMIESZCZEN W PARACH
KINEMATYCZNYCH I NAPEDACH

4.3.1. Ograniczenia wymiarowe w parze krzyzakowej

Zastosowane pary kinematyczne krzyzakowe i kuliste, faczace ogniwa mechanizmu
AZK, majg ograniczenia przemieszczen wynikajace z warunkéw konstrukcyjnych.

Rys. 4.9. Wersory kierunkowe osi przegubu krzyzakowego

Niech potozenie katowe ogniw polaczonych para krzyzakowa okreslaja wersory
i, 1 j, lezace na osiach obrotow widetek, przecinajacych si¢ w punkcie O, oraz
wersor k; osi cylindra (rys. 4.9). Obrét cylindra wokot osi z wersorem & nie jest
ograniczony przez konstrukcj¢ pary krzyzakowej. Ograniczenia dotycza kata obrotu
o, wokot osi z wersorem j; i wynikaja z mozliwosci kolizji widetek z cylindrem.
Kat o, wynosi:

o, =signijy - [( x ji') > ki 1jarccos[k; - (i x ji)] (4.25)

Maksymalna dopuszczalna warto$¢ o, wynosi (rys. 4.10):

O = arccos[r“;l-—rwj (4.26)
gdzie:
r. — promien cylindra,
v, — promien ramki widefek,

h, — odlegtos¢ osi ramki widetek od osi obrotu okreslonej wersorem j.
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i X Ji

Rys. 4.10. Graniczne ustawienie przegubu krzyzakowego

4.3.2. Ograniczenia wymiarowe w parze kulistej

W przypadku pary kulistej do okreslenia potozenia katowego ogniw potaczonych
ta para mozna wykorzysta¢ wersory i i j¢ (rys.4.11). Wersor j¢ lezy na kierunku
osi podluznej obejmy, a wersor i lezy na kierunku otworu obejmy. Kierunek osi

sworznia czopa wyznacza wersor k.. Obrot sworznia wokot osi wiasnej (kf ) jest
nieograniczony.

Kierunek wersora osi sworznia czopa k; jest okreslony katem odchylenia od osi
otworu obejmy:

B, =arccos(i’ - k!) (4.27)
oraz katem:
o, =sign[k! - (if x j7)]arccos(p! - j7) (4.28)

gdzie:
ps = ps /pS’
p, =k =@ -k,

po=1-(-k)).
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Maksymalna dopuszczalna warto$¢ kata S, przedstawiona na rys. 4.12, zalezy od
wymiaréw konstrukcyjnych pary sferyczne;j:

14 [
=% —arcsin| = 4.29
B =5 (Rj (4.29)
gdzie:
7, — kat wycigcia otworu obejmy,
¥, — promien sworznia,

R — promien kuli.

Analiza ruchu mechanizmu AZK daje mozliwo$¢ wyznaczenia wersorow ogniw
we wszystkich mozliwych ustawieniach. To pozwala na okreslenie na sferze po-
wierzchni 7', na ktorej moze wystgpowaé wersor k; (rys. 4.13). Jezeli kat nachy-
lenia osi sworznia do osi otworu obejmy £ nie przekroczy wartosci dopuszczalnej
B.,...» to zastosowany przegub kulisty bedzie dziatat poprawnie.

*0 20
I. X ]
s X Js i dla: ﬂy min

Rys. 4.13. Wycinek sfery 7', na ktorym moze wystgpowac wersor k?

Istnieje mozliwo$¢ ulepszenia konstrukcji przegubu kulistego przez zmniejszenie
kata rozwarcia otworu obejmy y , co zwigksza nosnos¢ przegubu. W tym celu nalezy
znalez¢ punkt Srodka okrggu O o minimalnym promieniu, zdolnym do pokrycia
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powierzchni 7', na ktorym moze wystgpowac wersor k. Punkt O wytycza nowa
(o innej orientacji) o§ otworu obejmy. Otwor zorientowany nowa osig bedzie miat
mniejszy promien, co przekfada si¢ na mniejszy kat B 1 w efekcie mniejszy kat
rozwarcia y..

4.3.3. Ograniczenia ruchu w napedzie ruchu pionowego fotela operatora

Podczas pracy albo przejazdu maszyna moze tak zmieni¢ swoje potozenie
w kierunku pionowym, ze utrzymywanie nieruchomo fotela na tym kierunku do-
prowadzi do wyczerpania zakresu ruchu silownika 5. Podobny efekt wystepuje
w symulatorach ruchu samochodu [19]. W celu rozwigzania tego problemu pro-
ponuje si¢ wprowadzenie funkcji kary, ktorej argumentem jest chwilowa dtugosé
sitownika s,. Funkcja kary jest wielomianem o nieparzystym stopniu z jednym
wielokrotnym pierwiastkiem s, . Gdy s, znajduje si¢ w poblizu s, , to wartos¢
funkcji kary jest pomijalnie mata. Natomiast gdy s, zbliza si¢ do warto$ci s, lub
sg ., to warto$¢ funkceji kary powoduje powrét tloka z maksymalng predkoscig
Ssimae 4O potozenia Srodkowego.

2n—1
.. Ssq —S
S5k = S5k max |:0 5(S5 2 ):| (4.30)

Smax SS min

gdzie:

S = 0’ 5(SSmax + SSmin ) )

5ér

Ssimae — Maksymalna predkosé sitownika 5, n € N.

Ostateczna oczekiwana predkos¢ wysuwu ttoka sitownika 5 powinna zawiera¢
sktadnik powodujacy ,,dryfowanie” fotela do potozenia srodkowego.
S; =85, + S5 (4.31)

0

gdzie:
S5, — predkos¢ oczekiwana w sitowniku 5.

Dziatanie drugiego sktadnika w (4.31) uwidoczni si¢ naktadaniem na ruch
wzgledny fotela ruchu fotela do potozenia srodkowego. Przyjeta postaé funkcji
kary (4.30) powoduje, ze wzgledna predkos¢ powrotu fotela (rys. 4.14) do potoze-
nia $rodkowego ma istotng warto$¢ w krancowych czesciach zakresu przemiesz-
czen sitownika.
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. \
S
ok Zakresy istotnego wplywu funkcji
kary na predkos¢ w sitowniku 5
s 5k max
K . Ss N
S5min Ssgr \\ S5max
5 =S 5k max
=

Rys. 4.14. Funkcja kary

Przyjeta w dziedzinie predkosci funkcja kary uwidacznia si¢ takze w dziedzinie
przyspieszen:
55, =85, + S (4.32)

0

gdzie na podstawie (4.30) otrzymano:

2n-2

(zn_l)ss max S St -

» - _ 595k 5 5 (433)
0’ S(SSmax - SSmin) 0’ S(S - SSmin)

Smax



5. DYNAMIKA MECHANIZMU AZK

W modelu dynamiki mechanizmu AZK przyjeto nastepujace zatozenia:
— rozpatrywane wiezy sa holonomiczne,
— ogniwa s3 idealnie sztywne,
— masa ramy jest znacznie wigksza od masy kabiny, a masy ogniw mechanizmu

AZK s pomijalnie mate: m, >m . >m . ..,

— wymuszenie ruchu kabiny traktuje si¢ jako kinematyczne,
— sily tarcia w przegubach przyjmuje si¢ jako pomijalnie mate.

Algorytm sterowania ruchem mechanizmu AZK (rys. 3.4) wymaga rozwigzania
odwrotnego zadania dynamiki mechanizmu AZK, a zatem wyznaczenia sit napgdo-
wych trzech sitownikow, ktore spowoduja pozadany ruch kabiny i fotela z operato-
rem. W tym celu wykorzystano réwnanie wynikajace z zasady prac przygotowanych
[c12, g13,t14]:

D> F'6r+F/5s=0 (5.1

i=1

gdzie:

T . . .
or, = [61{ or, 5};2] — wektor przemieszczenia przygotowanego ogniwa
i, wywolanego dzialaniem obcigzenia zewnetrz-

nego, opisanego wektorem: F,=|F, F, F, ’
5s=[5s1 s, 6s5]T — wektor przemieszczen przygotowanych ttokow

wzgledem cylindrow sitownikow,
F =[F, F, F S]T — wektor sit wywieranych przez sitowniki.

s

Sktadniki rownania (5.1) odniesione do tego samego przyrostu czasu opisuja po-
szczegolne chwilowe moce, ktorych suma jest rowna zero:

D F'i+F's=0 (5.2)

i=1
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gdzie:
P = [i;x i, I;;z]T — wektor chwilowej predkosci punktu przylozenia sity F,
s=[s, 3, iS]T — wektor predkosci ttokow wzgledem cylindrow sitow-
nikow.

Wektor 7 mozna wyrazi¢ jako:

r=Js (5.3)
gdzie:
J. — macierz jakobianowa przeksztalcenia wektora predkosci sitownikow
§ w wektor predkosci punktu przylozenia obcigzenia F..

Réwnanie (5.2), z uwzglednieniem (5.3), mozna przeksztalci¢ do postaci:

(ZF,TL +F;T]§ =0 (5.4)

i=1

Stad:

F=-)J'F (5.5)
i=1

Zalezno$¢ (5.5) wykorzystuje si¢ do wyznaczenia sit napedowych, rownowazg-
cych zewnetrzne obcigzenia ogniw mechanizmu wedhlug odpowiednich macierzy
jakobianowych.

Ruchy ogniw mechanizmu, ograniczone warunkami wigzow, sg wywolane od-
powiednio przez sily napedowe i obcigzenia zewnetrzne. Ogniwa polaczone parami
kinematycznymi, oddzialujg na siebie wzajemnie sitami reakcji. Wyznaczenie sit
reakcji pozwala na zaprojektowanie przegubow, okreslenie sit tarcia lub obliczenie
deformacji ogniw i przegubdw. Podstawowymi rownaniami, na podstawie ktorych
bedzie mozliwe wyznaczenie sit reakcji, s3 wektorowe réwnania rownowagi sit
1 momentéw sit przytozonych do poszczegoélnych ogniw:

E":F,. -0, ZM =0 (5.6)
i=1 i=1

Rozwiazanie uktadu réwnan (5.6) w znacznym stopniu upraszcza si¢, jezeli spetnio-

ne sa nastgpujace warunki (rys. 5.1):

— znane s3 kierunki, okreslone przez wersory j’, trzech dowolnych wektorow sit
reakcji R (i=1,2,3), przy czym R, = R, j’, gdzie R, to poszukiwany modut wek-
tora sity reakcji,
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) (K % o) x (kS % j2)
M,
. M,

c )

\ X ],

T NP

S A
o R
1 X M,

Rys. 5.1. Rownowazne uktady sit i momentow sit

— znane sa wektory wodzace p = p,k’ punktow przylozenia wektorow sit reakcji
R (i=1,2,3),

— kierunek wypadkowej R pozostatych nieznanych wektorow sit reakcji oddziatu-
jacych na ogniwo przechodzi przez punkt O,

— inne znane obcigzenia reprezentowane sa w postaci wypadkowego momentu sit
M okreslonego wzgledem punktu O.
Réwnanie rownowagi momentow sit uktadu przedstawionego na rys. 5.1:

AXR +p xR, +p xR, =-M (5.7
Podstawiajac do rownania (5.7) odpowiednie wersory kierunkowe, otrzymuje sig:
lel(kla X .]10) + szz(k; X J;) + p3R3(k30 X ]30) =-M (5.8)

Modut sity reakcji wystgpujacej w jednym z trzech sktadnikow réwnania (5.8) moz-
na otrzymac¢ w wyniku rzutowania wektorow tego rownania na kierunek prostopadty
do ptaszczyzny wyznaczonej przez wektory pozostaltych dwoch sktadnikow, np.:

MR < ) < (R x )]
Py (ke < Jj5) - [(Ky < i) > (B % ;)]

(5.9)

Analogicznie mozna wyznaczy¢ pozostate moduty sit reakcji R 1 R..
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5.1. ZADANIE ODWROTNE DYNAMIKI

W rozpatrywanym mechanizmie AZK zewngtrzne obcigzenia stanowig sity ciez-
kosci, sity i momenty sit bezwtadnosci platformy z kabing i fotelem z operatorem,
ktore okresla si¢ na podstawie rownan Newtona-Eulera:

P, =-ma, (5.10)
M, =-¢.1 - lao, (5.11)
Py =-ma, , (5.12)
M, =& 1,-6, 10, (5.13)
gdzie:
0 -0 o
Cb = wz 0 _wx s

-0, o 0

“I,, "I, — macierze momentoéw bezwtadnosci kabiny i fotela z operatorem

w ich uktadach wtasnych,
I,=/R"I 'R,
I,='R'I, 'R".
Sume mocy rozwijanych przez napedy mechanizmu AZK oraz mocy sil cigzkosci
1 bezwtadnosci zgodnie z réwnaniem (5.4) mozna przyrownaé do zera:

T T T ~
S F + mkka,r(g - aOk,g) tao,, (_Ikgk,g - a)k,glka)k,g) +
, , _ (5.14)
+tmvo, (g—a )t (~1e,, ~o J0, )=0

Na podstawie wyznaczonych macierzy jakobianowych (3.75), (3.83) 1 (3.84) rowna-
nie (5.14) mozna przedstawi¢ w postaci:

$'(F,+mJ, (g —da, ) +Ja];(_lk8k,g _d)k,glka)k,g) +
, ., y (5.15)
+meVf(g—aoj,g)+Jw (—If.sfﬂg —a)f‘glfa)fﬂg)] =0
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Znajac obciazenia bezwladnos$ciowe i ciezkosci z rownania (5.15), wyznacza si¢ sity
w napedach:

F = kaka(aOkﬂg -2) +mev§(a0f,g -g)+
i (5.16)
+J AU+ )e, , + o (T, +1))o, 1}

5.2. WYZNACZENIE SIL. REAKCJI

Przy pominigciu tarcia w przegubach obrotowych, krzyzakowych i kulistych, ta-
czacych sitownik 1 z platformg oraz sitownik 4 z wahaczem 2, kierunki sit reakcji
w przegubach kulistych B i C, wyznaczajg odpowiednie kierunki osi sitownikoéw
(przy zatozeniu, ze Srodki przegubow sitownika lezg na jego osi) (rys. 5.2):

R,=R,s;, R, =R, (5.17)

Rys. 5.2. Uktad sit i momentow sit dziatajacy na ogniwa mechanizmu AZK
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Wahacz 3 w przegubie kulistym B, moze wywiera¢ na platforme sit¢ reakcji, ktorej
wektor lezy na plaszczyznie wyznaczonej przez wersory e; i d:

R

3p:

R, e +R, di (5.18)

(3p)e 3p)d

Réwnanie rownowagi momentow sit dziatajacych na platforme wzgledem bieguna
potozonego w punkcie B, ma postac:

b23y; XR3p +(b2y; _blx;)XRlp +(b2y; +rpk)X(Gk +P)+M,, +
(5.19)
+(by, +r,)x(G,+P,)+ M, =0

Po uwzglednieniu w (5.19) zaleznosci (5.17) 1 (5.18) otrzymano:
R(3p)eb23 (.V; xe7)+ R(3p)db23 (yjo; xdy)+ Rlp (bzy; - blx;) xsi+ Mg =0 (520)
gdzie:
M, = (bzy; + rpk) (G, +P,)+ M, + (bzy; + rpf.) X (Gf + be) +M,,

W celu wyznaczenia z réwnania (5.20) modutow sit reakcji wykorzystano sposob
rozwiazania zastosowany w (5.9):
R, =My, q, (5.21)

1p

R M, -q:,. (5.22)

Gple —

Rispa =My 4500 (5.23)
gdzie:
_ (y, < e3)x(y, xd7)

[(bzy; —ble) xs] [(y; xe5)x (y;’, xd;)]

qlp =

) X[(byy — b x5
b (0, %€ {0, %) X[,y — b)) <5( 1)

4Gp)e =

(¥, xe3)x[(b,y, —bx))xs]]
by (y, xe3)-{(y, xe3)x[(b,y, —bx,)xs]]}

93pya =~
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Wektor sity reakcji w przegubie kulistym B, otrzymuje si¢ z rownania rOwnowagi sit
dzialajacych na platforme:

=-R -R

3p_

P

Gb

o . (5.24)

gdzie:

P,=G, +P,+G, +P,

Uwzgledniajac w (5.24) zaleznosci (5.17), (5.18), (5.21)—(5.23), otrzymano:
R, =~(Mg,-q,,)s) — (Mg, 45,).)e5 = (Mg, 45,5 — Fg, (5.25)

Rownanie rownowagi momentow sit dziatajacych na wahacz 2, okreslonych wzgle-
dem punktu O :

dyd; X (=R, )+ ¢, (5 xRy + M), + M, =0 (5.26)

r2)y
gdzie:
M, =M., y. — sktadowa (o kierunku y°) wektora momentu reakcji

ramy na wahacz 2 w potgczeniu obrotowym 4.,

M M ;.2 — skladowa (o kierunku z°) wektora momentu reakcji

ramy na wahacz 2 w potgczeniu obrotowym 4.

(r2)z =

Wykorzystujac (5.17) i rzutujac sktadniki réwnania (5.26) na kierunek x’, otrzy-
mano:

_dl(x)xd))-R,, ]

6 [(e; % 85) - x/]

(5.27)

42

Rzutujac wektory skladowych rownania (5.26) na kierunki (c; xsj)xy’
i (e5 xs;)xz’, mozna wyznaczy¢ wartosci sktadowych wektora momentu reakcji
ramy na wahacz 2 w polgczeniu obrotowym:

B d,(d; xR, ,)-[(c; xs;)x y]

M =
. 77 -[(eg xs9) %y

(5.28)

_dy(dy xR, ) [(c; x8,)xz]

M =
e N (CEIALES

(5.29)
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Na podstawie wyznaczonych sit reakcji mozna okresli¢ sity w sitownikach:

F,=R, (5.30)
F,=Ry (5.31)

Wartos¢ sity napedowej sitownika podtrzymujacego fotel jest rowna sumie rzutow
sit bezwtadnosci i cigzkoéci fotela z operatorem na kierunek ruchu sitownika z,:

Fo=mg(a,  +8)z, (5.32)

5.3. WSKAZNIKI ZDOLNOSCI PRZENIESIENIA MOCY

Mechanizm mozna oceni¢ pod wzglgdem zdolnosci przeniesienia mocy mecha-
nicznej. Dla i-tego ruchomego przegubu, ktorego $rodek porusza si¢ z chwilowa
predkoscia v, i ktory przenosi chwilowg site reakeji R, definiuje sig lokalny wspot-
czynnik przeniesienia mocy jako iloraz mocy chwilowej do potencjalnie maksymal-
nej mocy mozliwej do przeniesienia przez dany przegub:

_ R _[wllRleose] _
“ThoRL T iRl 3
gdzie:
a. — kat zawarty pomigdzy wektorami predkosci i sity reakcji w przegubie,

tzw. kat nacisku.

Przy rozpatrywaniu catego mechanizmu proponuje si¢ globalny wspotczynnik prze-
niesienia ruchu, ktory uwzglednia udziat mocy i-tego przegubu:

n
S bR leosc
C — =l
n
3wl

Wspotczynniki przeniesienia mocy mieszczg si¢ w przedziale 0 < ¢ < 1. Im warto$ci
wspotczynnikow przeniesienia ruchu sg wigksze, tym udzialy sit tarcia w przegu-
bach mechanizmu sg mniejsze oraz mozna lepiej wykorzysta¢ zdolnosci przeniesie-
nia obcigzen ogniw mechanizmu dla catego zakresu ruchu.

(5.34)
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5.3.1. Ocena mechanizmu AZK

W mechanizmie AZK ruchome przeguby to C,, B , B,, B,. Lokalny wspotczynnik
przeniesienia mocy dla przegubu C, wynosi:

Gy = \COS L(ve,s R42)\ (5.35)

Poniewaz sita reakcji R,, ma zawsze kierunek s; a v, L ¢;, to:

¢,y =|coso,|=1-(s]-¢5) (5.36)

gdzie sy, ¢; to wersory osi sitownika 4 i wahacza 2 zaleZne od stalych wymiaréw
geometrycznych odpowiednich ogniw i chwilowej dtugosci sitownika 4.

W przypadku przegubu B, kierunek sily reakcji R, zawsze znajduje si¢ na kie-
runku osi sitownika 1 wyznaczanym przez wersor s;. Wersor kierunku predkosci
przegubu B, wynosi:

o hd o
5,0, X 8 + 5,8,

o

v 5

= - (5.37)
||slco1,r X8+ slsf”

o
V3

Rys. 5.3. Katy nacisku w przegubach mechanizmu AZK



119

Wspolczynnik przeniesienia ruchu dla przegubu B, jest rowny:

s
= f, (5.38)
o s o

||Sla)l,r X8 5,8

0

o
vy oS,

¢, =|cosa1|=

W przypadku gdy w sitowniku 1 tlok wzgledem cylindra jest nieruchomy s, =0,
to {, = 0 1 przegub B, nie uczestniczy w danej chwili w przenoszeniu mocy. Jezeli
chwilowo sitownik nie wykonuje obrotu @, =0, to {, = 1. Mozna z tego wyciagna¢
wniosek, ze jezeli w mechanizmie wystepuja linowe napedy wewnetrzne, to mecha-
nizm wykazuje optymalng warto§¢ wskaznika przeniesienia mocy przy minimalnej
wartosci predkosci katowej sitownika. Wyrazenie (5.38) mozna przedstawi¢ w po-
staci:

¢ = I H (5.39)

S—sl”(sf’-S)+sf+§—4[U—sf’(sf-U)]

1

gdzie:
S =h x(y,b,—xb),

U =L )+ by < (b, D).
v

2

W mianowniku zaleznos$ci (5.39) wystepuje iloraz chwilowych predkosci napgdow
mechanizmu AZK. S3 one liniowo zalezne od predkosci przejazdu maszyny oraz od
profilu zarysu drogi. Zatem wspofczynnik {; zalezy od aktualnego ustawienia me-
chanizmu odpowiednio do profilu drogi.

Kierunek predkosci liniowej $rodka przegubu B, jest prostopadly do d7 i jedno-
cze$nie do x oraz x, 1 dJ, zatem:

o

vy, =x; xd; (5.40)

Wersor sity reakcji w przegubie B, mozna przedstawic jako iloraz wektora R, wy-
znaczonego w (5.25), do jego modutu:

2 (5.41)
&,

Wspolczynnik przeniesienia ruchu przegubu B, zalezy nie tylko od potozenia waha-
cza 2, ale tez od chwilowych obcigzen bezwladnos$ciowych i ciezkosci dziatajacych

o p—
sz =

na kabing i fotel z operatorem, wptywajacych na 7, :
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RZp (x) xdy)
&,

(5.42)

gz:|cosozz|:‘1'2°p-v§2 =

Jezeli wektor sily reakcji bedzie rownolegly do plaszczyzny wyznaczonej przez wer-
sory x; i dJ,to {, =0, w przypadku prostopadtosci {, = 1.

Sita reakeji w przegubie B;; R, lezy w plaszczyZznie wyznaczonej przez wersory
e; i d;, zawsze jest prostopadta do predkosci srodka przegubu B,. Lokalny wspot-
czynnik przeniesienia ruchu dla przegubu B, jest staty:

¢, = |cos a3| =cos(r/2)=0 (5.43)

Przegub B nie uczestniczy w przeniesieniu mocy w tym mechanizmie.
Globalny wspotczynnik przeniesienia ruchu mechanizmu AZK wynosi:

e R+ R |+, R
[ve. 1Rl 1, ]+ e | ., |

(5.44)

Moze on by¢ wykorzystany jako kryterium oceny lub jako element funkcji celu przy
optymalizacji konstrukcji mechanizmu AZK.



6. NAPED HYDRAULICZNY

Do napg¢du mechanizmu AZK proponuje si¢ liniowe sitowniki hydrauliczne ste-
rowane rozdzielaczami spetiajacymi takze funkcj¢ zaworéw dtawigcych (rys. 6.1).
Potozenie tloczka rozdzielacza, ustalane przez elektromagnes, decyduje o wielkosci
szczeliny. Pole przekroju szczeliny jest jednym z gtownych parametrow wptywaja-
cych na natg¢zenie przeptywu w obrebie szczeliny i co za tym idzie — na predkosée
ttoka wzgledem cylindra. Drugim istotnym parametrem jest roznica ci$nien wynika-
jaca z cisnienia wewnatrz sitownika wywotanego przez jego zewngetrzne obcigzenie
i ci$nienie zasilania i spltywu, ktore zaleza od nastaw zawordéw przelewowych. Aby
mozna byto zrealizowa¢ obliczong chwilowa predkos¢ sitownika nalezy zna¢ jego
zewngtrzne obcigzenie jako jedng sposrod zmiennych wielkosci.

14

Rys. 6.1. Sitownik liniowy napg¢du hydraulicznego

6.1. MODEL NAPEDU HYDRAULICZNEGO

W modelu napgdu uwzgledniono nastepujace zalozenia:
— $cisliwos¢ cieczy jest pomijalnie mata,
— ciSnienia zasilania p_i sptywu p_sg w przyblizeniu state,
— przecieki sa pomijalnie mate,
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— przeptyw cieczy w obrebie szczelin rozdzielacza jest turbulentny,

— pola przekrojow szczelin po stronie ttokowej 1 ttoczyskowe; f, 1 wspotczynniki strat
przeplywu u w szczelinach rozdzielacza sa odpowiednio rowne,

— sitowniki sg zasilane przez oddzielne pompy,

— przy przewidywanej czestotliwo$ci wymuszenia (rzedu kilku Hz) przyjmuje sie,
ze pozadane potozenie tloczka rozdzielacza jest osiagane z pomijalnie matg staltg
CZasowa.

cylinder o tlok

pS

tloczek rozdzielacza

szczelina rodzielacza

Rys. 6.2. Potozenie ttoczka dlaz> 0

Potozenie tloczka rozdzielacza okresla z — odleglos¢ od nieruchomej krawe-
dzi szczeliny do krawedzi tloczka (rys. 6.2), przy czym zachodzi: z > 0 — f, > 0,
z<0—f,<0.

Ja=zw, (6.1)

gdzie w, to wysokos¢ szczeliny w rozdzielaczu.
Natezenia przeptywdéw w obu szczelinach, ktorych pola przekrojow zaleza od
potozenia ttoczka, wynosza odpowiednio [m8]:

przy z>0
sgn(p. — p)Q, =k, fi\|p. — p)| (6.2)
sgn(p, = p)0, =k, fu|p. — p, (6.3)
przy z<0

sgn(p, — p,)0, =k, f,\/|p, - p, (6.4)

p.— D (6.5)

sgn(p. — p,)0, =k, f,



123

gdzie:
Jf : :
k,=un |— — wspotczynnik przeptywu,
p po_ gestos$¢ cieczy w sitowniku,
U — wspblczynnik strat przepltywu,
D, — ci$nienie po stronie tlokowej,
P, — ci$nienie po stronie ttoczyskowe;j,
0, — natezenie przeptywu po stronie ttokowej,
0, — natezenie przeptywu po stronie ttoczyskowe;.

Natezenia przeplywoéw w obrebie szczelin mozna wyrazi¢ przez iloczyny pred-
kosci wysuwu ttoczyska i odpowiednich pol przekrojow:

0, =38, (6.6)
0, =585, (6.7)

gdzie:
S, — pole powierzchni tloka,
S, — pole powierzchni ttoka pomniejszone o pole powierzchni tloczyska.

Jezeli chwilowo nie bra¢ pod uwagg sity tarcia w sitowniku, zewn¢trzna sita F
obcigzajac tloczysko, rownowazy si¢ z sitami wynikajacymi z ci$nien wewnatrz si-
townika p ip,:

F=Sp,-5p, (6.8)

Ze wzgledu na sgn(s) — znak predkosci ttoka i sgn(z) — znak potozenia ttoczka
zaworu sterujacego wystepuja nastepujace przypadki:

1°z>0 A §>0 = p<p. A p,>p,

Z zalezno$ci (6.1) 1 (6.2) mozna wyznaczy¢ ci$nienia w sitowniku:

s, Y
is, )
P —Pﬁ(kffdj (6.10)

Wykorzystujac w rownaniu (6.8) zaleznosci (6.9) i (6.10), wyznacza si¢ pole prze-
kroju szczeliny, ktora zapewni zaktadang predkos¢ s sitownika pod znanym ze-
wnetrznym obcigzeniem w postaci sity £
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7 :i' S +S)
d
kf Slpz_S2ps_F

(6.11)
W tym przypadku sitownik zwieksza swoja dlugos¢ zgodnie z planem podawania
cieczy o p_— wyzszym ci$nieniu zasilania od strony tlokowej. Zewngtrzna sita /' roz-
ciggajaca sitownik moze by¢ dowolna, a Sciskajaca nie moze przekroczy¢ wartosci
wynikajacej z ci$nien zasilania i sptywu: F <S,p. - S, p,.

Analogicznie rozwigzuje si¢ trzy pozostale przypadki:

20z>0 A $§<0 = p>p. A p,<p,

2
$S,
p,=p.+ (6.12)
1 Lhﬂ]
-S 2
S 2
Dy =D~ (6.13)
2 (hﬂJ
. 3 3
Ja =—i\/ S +5, (6.14)
kyN=Sip. +S,p, +F

W tym przypadku sitownik zmniejsza swoja dtugos¢ niezgodnie z planem poda-
wania cieczy o p_— wyzszym ciSnieniu zasilania od strony ttokowej. Zewnetrz-
na sita F' §ciskajgca przekracza warto$¢ wynikajaca z cisnien zasilania i splywu:

F>S1pz_S2ps'
3°z<0 A §5>0 —> p<p, A p,>p.
-S 2
Sl
=D - (6.15)
| (kffd]
-S 2
S2
p,=p.t (6.16)
2 (@ﬂj
: 3 3
fd=—i\/ 5*5 (6.17)
k_/' _S2pz + Slps - F

W tym przypadku sitownik zwigksza swojg dlugos$¢ niezgodnie z planem podawa-
nia cieczy 0 p_ — wyzszym cisnieniu zasilania od strony ttoczyskowej. Zewngtrz-
na sila /" rozciagajaca przekracza warto$¢ wynikajaca z ci$nien zasilania i sptywu:
~F>S8,p.=Sp,.
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4° z<0 A <0 = p>p. AN p,<p.

sS.
- 6.18
- } 619

sS,
Dy=D.— {kf;i (6.19)
g=S | St (6.20)

kN Sp.=Sip +F

W tym przypadku sitownik zmniejsza swoja dlugo$¢ zgodnie z planem podawania
cieczy o p_— wyzszym ci$nieniu zasilania od strony ttoczyskowej. Zewngtrzna sita /'
Sciskajaca sitownik moze by¢ dowolna, a rozciagajaca nie moze przekroczy¢ warto-
$ci wynikajgacej z ci$nien zasilania i sptywu: —F <S,p. —S,p,.

5z>0 A s=0 > p=p. AN p,=p, f,>0

Zewnetrzna sita F' musi spelnia¢ zalezno$¢:

F=S8p.-S,p, (6.21)

6°z<0 A §=0 = p=p, A p,=p., [, <0
Zewngtrzna sita /' musi spetnia¢ zalezno$¢:

F=8p -S,p. (6.22)

7°z=0 A 5=0 > f =
Zewnetrzna sita F jest dowolna i spetnia zalezno$¢ (6.8).

W normalnym trybie pracy sitownik w czasie ruchu ttoka (s = 0) realizuje przy-
padki 1° i 4°, ktore mozna zapisaé w postaci scalone;j:

= 0,5[sgn()(p. — p.)+ p. +p]—sgn(s)[ S}J 6.23)
f d

= 0,5[sen(5)(p, — p.)+ P, +p]+sgn(s)( Sf] (6.24)
f d

/. =i\/ SHR (6.25)
“ k, \0,5[sgn(5)(S, = S,)(p. + p,) + (S, +8,)(p. — p,)]-sgn($)F '
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—
Slps _Szp;

Rys. 6.3. Wykresy zaleznosci pola przekroju szczeliny w rozdzielaczu
od zewnetrznej sity i predkosci sitownika

Sp.—Sp

s>0

|fdmax| T

\ p
\ ’l

—

s<0

50
/

§<0
|fdmax| T 2°

\
\
‘ F

70

o —_——t—
6 Sp, —S,p.

Rys. 6.4. Wykresy maksymalnych predkosci sitownika w funkcji sity zewngtrznej

Na rysunku 6.3 przedstawiono poglagdowo wykresy pola przekroju szczeliny f,
w zalezno$ci od F' — zewnetrznej sity 1 § predkosci, odpowiadajace rozpatrywa-
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nym przypadkom. Cztery pola wykresOw rozgraniczone sa pozioma osig uktadu
wspotrzednych, ktora stanowi przypadek 7° i pionowymi asymptotami. Pola przy-
padkow 1° 1 2° sg rozgraniczone pionowa asymptotg o odcigtej S, p_ — S, p, ktora
dotyczy przypadku 5°. Pola odpowiadajace przypadkom 3° i 4° sg rozgraniczone
pionowg asymptotg o odcigtej S, p_ — S, p_, ktora dotyczy przypadku 6°. Przekro-
czenie granicznych obcigzen silownika (asymptot) powoduje zatrzymanie ttoka
i zmiane zwrotu jego predkosci. Taka sytuacja jest niepozadana, poniewaz swiad-
czy o wyczerpaniu mozliwos$ci realizowania przez sitownik zatozonych predkosci
przy duzych obciazeniach. Przebieg sity F' ma charakter losowy i wynika z wielu
czynnikow, takich jak: wielkosci nierownosci terenu, predkosci przejazdu ma-
szyny, mas kabiny i fotela z operatorem, wymiaré6w mechanizmu AZK i innych.
Prawdopodobienstwo osiggniecia asymptot mozna ustali¢ na zatozonym poziomie
dobierajgc S, S, p_ip..

Ograniczenia predkosci rozwijanych przez sitownik wynikaja z zastosowanej
pompy o okre§lonym natgzeniu przeptywu, a takze z przyjetej maksymalnej wiel-
kosci szczeliny, szczeg6lnie gdy trzeba przy maksymalnym otwarciu przenies¢ duze
obcigzenia sitownika. Na podstawie réwnania (6.25) wyznaczono zaleznos$¢ okresla-
jaca maksymalne wartosci predkosci w funkcji obciazenia dla przyjetego maksymal-
nego pola powierzchni szczeliny (rys. 6.4):

S =K, S \/ 0,3[sgn($)(S, = S,)(p. + Pg):r (531 +S8)(p. —p)]—sgn($)F (6.26)

6.2. SILY TARCIA W NAPEDZIE HYDRAULICZNYM

Sity tarcia w napedzie hydraulicznym zalezg od konstrukcji uszczelnienia ttoka
i ttoczyska oraz sg funkcjami ci$nienia, ktore powoduje nacisk uszczelek na uszczel-
niane powierzchnie. Calkowitg sit¢ tarcia w napgdzie hydraulicznym mozna rozpa-
trywac jako trzy sktadowe (rys. 6.6):

L,=T,+T,+T, (6.27)
gdzie:
T, - silatarcia dzialajgca na uszczelke tloka dociskang cisnieniem p,
T, - sila tarcia dzialajgca na uszczelkg tloka (od strony tloczyska) dociska-

ng ciSnieniem p,,

T, — sila tarcia dzialajgca na uszczelkg tloczyska dociskang cisnieniem p,.
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Rys. 6.5. Uszczelki tloka i tloczyska

Pojedyncza uszczelka dziata sitg nacisku na uszczelniang powierzchni¢ pochodzacg od
napigcia wstepnego — N, oraz sitg zalezng od ciSnienia p dociskajgcego uszezelke:

N, =ndbpk (6.28)

gdzie:
b — szerokos$¢ nacisku uszczelki,
d — zewngtrzna $rednica uszczelki,
x — wspotczynnik uwzgledniajacy konstrukcje uszczelki i jej zuzycie.

Calkowita sila tarcia kinematycznego w napedzie hydraulicznym jest sumg sit
tarcia Coulomba dziatajacych na dwie uszczelki tloka, uszczelke ttoczyska i tarcia
wiskotycznego:

T = =Ty + Tp + Ty )sgn(8) — 4,8 (6.29)
gdzie:
/'ltw — wspolczynnik tarcia Wlskotygznego,
s — predkos¢ wysuwu ttoka z cylindra,
T, =(N,,+ndb,px.,) — sila tarcia kinematycznego dzialajgca na

uszczelke ttoka umieszczong po stronie
przeciwnej do ttoczyska,
T,.=(N,,+rdb,p,K,)1 — sita tarcia kinematycznego dzialajagca na
uszczelke tloka umieszczona po stronie tto-
czyska,
T,,=(N,,+rdb,p,x,)1, — sita tarcia kinematycznego dzialajaca na
uszczelke ttoczyska,
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“, — wspotczynnik tarcia kinematycznego,
N,.,N,,,N,, — sity docisku uszczelki wynikajace z napigcia
wstepnego.

Gdy chwilowo w napedzie hydraulicznym s =0, to na uszczelki dziata tarcie
statyczne. W zaleznoS$ci od potozenia ttoczka sterujacego rozwaza sie¢ wtedy dwa
przypadki, w ktorych okresla si¢ cisnienia w sitowniku:

10

z>0 = p=p. A p=p,
20

z<0 —> p=p, AN p,=p.

Tarcie statyczne rozwinigte wynosi:

Ts = (Tcls + Tczs + Tm) (6.30)
gdzie:

T, =(N,, +rd b, px. ), — sila tarcia statycznego rozwinietego dzia-
lajaca na uszczelke tloka umieszczong po
stronie przeciwnej do tloczyska,

T, =(N,,+rdb,pKk.,)u, — sila tarcia statycznego rozwinietego dzia-

lajaca na uszczelke tloka umieszczong po

stronie tloczyska,

sifa tarcia statycznego rozwinietego dziala-

jaca na uszczelke tloczyska,

u, — wspotczynnik tarcia statycznego rozwinig-
tego.

T,, =(N,, +mdb,p,k,)H,

ot2

Ostateczny model tarcia w silowniku hydraulicznym, obcigzonym zewngtrzng
silg F, opisuja zaleznos$ci:

T, §#0
T=y -F §=0 A |F|<T, (6.31)
—T, sgn(F) §=0 A |F|=T,

Proces wyznaczenia sity tarcia ma charakter iteracyjny. Na poczatku zaktada sig,
ze sifa tarcia jest rowna zero. Na podstawie /i § oblicza sig cisnienia p , p, 1 sitg
tarcia 7, ktora dziata razem z zewne¢trznym obcigzeniem F. Ponownie oblicza si¢
zmienione nowe ci$nienia p,, p, 1 nowg sile tarcia. Proces iteracyjny konczy sig, gdy
zmiana sity tarcia b¢dzie mniejsza od zatozonej wartosci.
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6.3. CZESTOTLIWOSCI DRGAN WEASNYCH
MECHANIZMU AZK

Jednym z warunkéw poprawnego dziatania AZK jest zapewnienie, ze cze¢sto-
tliwosci drgan wlasnych istotnie r6znig si¢ od czgstotliwosci wymuszen. Zaktada
si¢, ze zastosowane w AZK napedy hydrauliczne wykazuja najwigksza podatnosc,
wynikajgcg ze Scisliwosci cieczy roboczej. Dla kazdego napedu i (i = 1, 4, 5) roz-
patruje si¢ takie potozenie tloka, przy ktorym objetos¢ Sciskanej cieczy jest maksy-
malna, poniewaz wtedy podatnos¢ sitownika jest najwigksza. Czgstotliwosci drgan
wlasnych AZK wyznacza si¢ wokot potozenia rownowagi statycznej uwzgledniajac
obcigzenia sitg cigzkosci.

o

Rys. 6.6. Podatnos¢ sitownika hydraulicznego

Na rysunku 6.6 potozenie rOwnowagi statycznej ttoka oznaczono za pomocg S
Zewngtrzne dynamiczne obcigzenie AF, wywotuje zmiang ci$nienia o Ap, i przesu-
wa tlok z jego potozenia rownowagi statycznej o As,. Ciecz robocza zamknigta we-
wnatrz cylindra pracuje jak wstepnie napigta spr¢zyna zmieniajac swoja poczatkowa
objetos¢ V, o [g5]:

Ap,

AV, =V, B

(6.32)

gdzie B to modul sprezystosci objetosciowe;.

Uwzgledniajac w rownaniu (6.32) V, = S8, AV, =S, As, 1 Ap, =—+, otrzymano
wspotczynnik sztywnosci sitownika: Si

g =AL_S.B (6.33)
ASi

i
Sig
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W réwnaniu ruchu AZK (5.16) uwzgledniono ruchy ttokow wzgledem cylindrow si-
townikéw wokot ich potozen rownowagi statycznej, pominigto site ciezkosci, a ruch
drgajacy mechanizmu AZK opisano w uktadzie ramy maszyny:

F=mJia, +mJia, +J AL +1)e, +[&,I,+1)o,]} (6.34)

Uwzgledniajac w (6.34) macierze jakobianowe i ich pochodne wzgledem czasu,
otrzymano:

F =mJ J As+mJ J As+J, (I, +1,)J, As+
o ' (6.35)
tm I As+m JLT NS+ I+ 1), As+ T @, (I, +1)o,]

gdzie:

o, =J,6As,

®,, — macierz stowarzyszona z wektorem @, .,

As=s,

As =5,
Zaniedbujac tarcie na tym etapie obliczen, zaktada si¢ rownowage obcigzen dyna-
micznych i sit sprezystosci od $ciskanych cieczy w sitownikach:

F +KAs=0 (6.36)
gdzie:
k0 0
K=|0 k, 0| —macierzwspotczynnikow sztywnosci napedow.
0 0 £

W rownaniu (6.35) wystepuja sktadniki zawierajace iloczyny predkosci lub ich
kwadraty. Sg to wielkos$ci reprezentujace sity od$rodkowe i Coriolisa powodujace,
7e rozpatrywane roOwnania maja charakter nieliniowy. Zaktada sie, ze w przypadku
mechanizmu AZK wspomniane sktadniki majg niewielkie znaczenie i mozna je po-
ming¢:

MAS + KAs ~ 0 (6.37)
gdzie: M =mJ;J  +m . J +J (I, +1)J,.
Pierwiastki rownania charakterystycznego odpowiadajg czestosciom drgan wia-
snych mechanizmu AZK [k1]:
detM 'K -o’I)=0 (6.38)

gdzie I to macierz jednostkowa.
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Przyklad obliczen wartoS$ci czestotliwo$ci wlasnych AZK

Na podstawie zaleznosci przedstawionych w podrozdziale 8.2 obliczono dtugosci
stupow cieczy w sitownikach: 8, = 0,5, .~ S, = 0,5(0,292 - 0,140 = 0,076 m,
Sie = Sumed ~ Stmin — 0,532 - 0,456 = 0,076 m, S5y = hg = 0,125 m. Przyjeto srednice
cylindrow: D, = 0,05 m, D, = 0,08 m, D, = 0,04 m oraz warto$¢ modutu sprezy-
stosci objetosciowej oleju: B = 1400 MPa. Na podstawie zaleznosci (6.33) obliczono
wspdtczynniki sztywnosci sitownikow: &k, = 3,617x10" N/m, k, = 9,259x107 N/m,
k; = 1,407x107 N/m. Wartosci mas kabiny i fotela z operatorem; m, = 480 kg,
m, =160 kg. Na podstawie modeli kabiny oraz fotela z operatorem wykonanego
w programie SolidWorks wyznaczono warto$ci elementow macierzy bezwtadnosci
w uktadach wtasnych o poczatkach w srodkach mas:

180 0 0 238 0 0
*J,=| 0 208 0 |kgm’, J,o=| 0 247 0 |kgm’
0 0 133 0 0 13,2

Dla $rodkowego potozenia platformy zachodzi: ,R =1, wtedy warto$ci macierzy
momentow bezwtadnosci kabiny i fotela w uktadzie ramy na podstawie (5.13) wy-
nosza: I, =*I,, I f:/I ” Wartosci elementow macierzy jakobianowych (3.75), (3.83)
i(3.84):

0 0,9637 0] ~0,8293  0,05299 0
J,=| -1,210 0,07734 0| 2%, g, =|-0,00004 -2,594 0|,
0,02635 —0,00168 0| ~0,001711 —0,4751 0

-0,5569  0,03559 -0,002063
J,=| -0,00003 -2,377  0,02177
—-0,001149 -0,4799  0,9998

Warto$ci elementow macierzy mas zredukowanych zgodnie z (6.37) wynosza:

720,6 —45,52 0
M =|-45,52 4470 -85,05| kg
0 -85,05 160

Roéwnanie charakterystyczne (6.38) w rozpatrywanym przypadku:

50230 - o’ 1323 106,9
det| 516,7  20940-0* 1692 |=0
274,7 11130 88860—’
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Pierwiastki rownania charakterystycznego:
2 2 2
o0 =2,06510' 2L 025023100 2L o2 =g 01510 B2
s S S

Czestotliwosci drgan wlasnych AZK:
f,=22,9 Hz, f, =35,7 Hz, f,=455Hz

Otrzymane wyniki pokazujg, ze czestotliwosci drgan wlasnych AZK sa wielo-
krotnie wigksze od gornej wartosci czgstotliwo$ci wymuszen wynoszacej okoto
6 Hz (rys. 8.3b).

Przyklad obliczen wartosci czestotliwosci wlasnych tadowarki YTOZL50D-11
Przyjeto nastepujace dane tadowarki:

— sztywnosé opony [m13]: k ~8-10° E,

— masa fadowarki: m ~ 1,7 - 10* kg, m

— moment bezwtadnosci w plaszczyznie x z : J_~ 7,68 - 10* kg m?,

— moment bezwladnosci w plaszezyznie y z,: J = 0,86 - 10* kg n?’,

— rozstaw osi kot: [ =2,81 m,

— rozstaw kot: w =2,06 m.

Zatozono takze, ze srodek masy tadowarki jest w rownej odlegtosci od czterech kot
maszyny i ruch katowy przebiega wokot srodka masy maszyny. Czgstotliwosci roz-
przezonych drgan wlasnych maszyny wynosza:

. : . 1[4k 1 /4-8-105
— liniowych w kierunku pionowym: f = —, |—=— | ———— =2 2 Hz,
Y P ym: J. 2z \'m 27\ 1,7-10*
. k2,06 | 810’
— katowych wokot osix : f, =W | ———— =3,2Hz,
T 2rN\J,. 2m V0,86-10
[ f k2,81 / 8-10°
— katowych wokot osi y : =2 | —=2— |—— =] 4Hz.
Howy I fay 27\ J. 2z \7,68-10°

Obliczone czestotliwosci drgan wlasnych tadowarki YTOZLS50D-11 znajduja
sie w zakresie czestotliwosci wymuszen (rys. 8.3b). Zatem oprocz wymuszen kine-
matycznych drgan tadowarki wynikajacych z ksztattu drogi istotnym ruchem ramy
tadowarki sg jej drgania wlasne. Otrzymane wartosci czestotliwosci odpowiadaja
wynikom pomiaréw przedstawionych w rozdziale 7 (rys. 7.13 1 7.14).




7. POMIARY RUCHU EADOWARKI W WARUNKACH
TERENOWYCH

Symulacje pracy uktadu AZK wykonywane sg dla typowych warunkéw pracy
maszyny roboczej. W celu uzyskania informacji na temat rzeczywistych zakresow
wymuszen kinematycznych mogacych wystepowaé w trakcie przejazdu maszyny
w warunkach terenowych, wykonano pomiary ruchu tadowarki YTOZL50D-11. Po-
miary wykonano na terenie firmy CONTRACTOR Sp. z 0.0. w Krakowie.
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Rys. 7.1. Wymiary tadowarki YTOZL50D-11 oraz odlegtosci czujnikow
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7.1. WYNIKI POMIAROW

Istotne wymiary maszyny oraz odlegtosci czujnikow od wybranych baz po-
miarowych na fadowarce przedstawiono na rys. 7.1. W punkcie P, zamontowano
blok pomiarowy Crossbow. W punkcie P, zamontowano blok pomiarowy IMU
VBOX, ktorego anteng GPS umieszczono w punkcie P,. Na podstawie wymiaréw
z rys. 7.1. wyznaczono wspolrzgdne wektorow punktow pomiarowych P, (i = 1,
2, 3) wyrazonych w uktadzie odniesienia ramy: r,, =[-2040 -310 1240]" mm,
Ty, =[~2080 310 1310]" mm, r,, =[-2160 —450 2660]" mm.

Rys. 7.2. Wektor wodzacy punktow pomiarowych Pon=4,B,C

Trasa przejazdu tadowarki byta ograniczona do terenu betoniarni. W uktadzie
odniesienia {Og XV, zg} (W rzucie z gory) zawierala si¢ w prostokacie 75 m na
120 m (rys. 7.3). Dlugos¢ drogi przejazdu g,, w funkeji czasu przedstawiono na
rys. 7.4. Calkowita dlugos$¢ drogi wyniosta 395,5 m, pomiary trwaly ¢ =255 s. La-
dowarka przemieszczata si¢ na granicy odrywania si¢ kot od podtoza z predkoscia,
ktorej przebieg przedstawiono na rys. 7.5. Maksymalne warto$ci predkosci przejaz-
du i predkosci pionowej tadowarki wyniosty kolejno 5,5 m/s 13,3 m/s (rys. 7.5, 7.6).
Przebiegi pokazane na rys. 7.3—7.6 uzyskano z bloku pomiarowego IMU VBOX na
podstawie sygnalow GPS.

Pozostate wyniki otrzymano z bloku pomiarowego Crossbow wykorzystujacego
sygnaty pomiarowe akcelerometrow, zyroskopow i inklinometrow. Zakres czasowy
pozostalych przebiegéw jest mniejszy i wynosi 60 s a dla przebiegow 7.7b, 7.8b,
7.9b—10s.

Najwicksze wartosci przyspieszen maja sktadowe o kierunku pionowym
Ap.max = 0,2 m/s?, nastepnie skladowe o kierunku poprzecznym a,, ... =5,3 m/s’.
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Rys. 7.4. Droga przejazdu fadowarki (punkt P,)

Vp3: [m/s]

-2

0 100 t[s] 200 300

Rys. 7.6. Predko$¢ pionowa punktu P,

Najmniejsze maksymalne przyspieszenie zmierzono w kierunku podhuznym

a

premax = 3,9 m/s* (rys. 7.7a, 7.8a, 7.9a). Z punktu widzenia komfortu istotne sg

warto$ci skuteczne skladowych przyspieszenia, ktore dla punktu P, wyniosly:
Apms =1,09 m/s?, a, . =114 m/s, a,,,, =1,09 m/s’.

Zakres kata przechylu ramy maszyny wokot jej osi podtuznej Aa._ = 0,22 rad = 12,6°
jest nieco wigkszy od zakresu kata przechytu ramy maszyny wokot jej osi poprzecz-
nej Aa_= 0,185 rad = 10,6°. Wynika to z wigkszego rozstawu osi przedniej i tylnej
(/= 2760 mm) niz w rozstawie kot lewych i prawych (w = 2290 mm) (rys. 7.11).



apiy [m/s 2]
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Rys. 7.10. Sktadowe podtuzna x i poprzeczna y predkosci katowej ramy tadowarki
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Rys. 7.11. Katy przechytu ramy tadowarki wokot wlasnej osi podtuznej i poprzecznej ramy tadowarki

Zatem zakres sktadowej podtuznej predkosci katowej jest wickszy od zakresu skta-
dowej poprzecznej (rys. 7.10).

Wykresy widm amplitudowo-czestotliwosciowych trzech sktadowych przyspie-
szenia punktu P (rys. 7.12-7.14) oraz wykresy widm amplitudowo-czgstotliwo-
$ciowych dwoch sktadowych predkosci katowej ramy maszyny pokazuja, ze istotne
wymuszenie kinematyczne wystapito w zakresie czgstotliwosci 0—4 Hz.

Przejazd maszyny w trakcie badan nie nalezat do ekstremalnych z powodu obawy
wlasciciela przed jej awarig. Dlatego wartos$ci przyspieszen i predkosci katowych
ramy i predko$¢ przejazdu w symulacjach powinny by¢ zdecydowanie wigksze od
zmierzonych. W trakcie pomiaréw stwierdzono wigksze nieréwnos$ci terenu niz
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maksymalnie zatozone w symulacjach. Z tego powodu rzeczywiste katy przechytu
ramy maszyny beda wicksze niz w symulacjach. Na podstawie badan terenowych
okreslono zakres czestotliwosci wymuszen realizowanych w dalszych symulacjach

uktadu AZK.



8. WYNIKI BADAN SYMULACYJNYCH AZK

Do badan symulacyjnych przyjeto za podstawe obliczen tadowarke 924Gz firmy

Caterpillar.

8.1. DANE LICZBOWE

Dane dotyczace maszyny:

odleglo$¢ pomigdzy przednig osig i tylng osig ramy maszyny: / = 2,810 m,
rozstaw kot: w = 2,060 m,

srednica kot: d = 1,450 m,

szerokos¢ ramy maszyny: w = 1,4 m,

wysokos¢ usytuowania przegubow 4,1 4,: h =2,420 m,

rpo, =[-2,100 -0,818 1,600]" m — wektor pozycji punktu O, = 4, wzglgdem
punktu P.

Dane dotyczace kabiny i fotela:

szerokos¢ kabiny: w, = 1,200 m,

wysoko$¢ kabiny: 2, = 1,800 m,

dtugos¢ kabiny: /, = 1,450 m,

wspOtrzedne srodka masy kabiny: x , = 0,800 m, y = 0,600 m, z_ = 0,700 m
(w uktadzie umieszczonym w dolnym lewym narozniku kabiny — rys. 8.1),
wspotrzedne punktow O, i ow uktadzie platformy: # =0,7r,,.=0,700 m,
o = Topw = O T = Ss T g T = 0,335m,

dopuszczalna odleglos¢ bocznej Sciany kabiny od osi przegubu 4,: 6, = 0,05 m,
dopuszczalna odleglos¢ tylnej Sciany kabiny od S$rodka przegubu A :
6,=0,05 m,

masa kabiny, masa fotela z operatorem oraz macierze bezwladnosci kabiny
oraz fotela z operatorem w uktadach wtasnych podane w przyktadzie podroz-
dziatu 6.3.

—p
Powx = T ony
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Rys. 8.1. Wymiary kabiny i wspotrzedne $rodka masy kabiny [mm]

Dane dotyczace profilu drogi:

wysoko$¢ nierownosci terenu: Zhg =0,250 m,

dlugos¢ profilu fali nieréwnos$ci drogi przyjeto w oparciu o zatozenie, ze mini-
malny promien krzywizny funkcji zarysu drogi jest wiekszy od promienia kota
maszyny:

rdmin >O’5dw (81)

Warunek (8.1) implikuje:

L,>m2d h, (8.2)

Na podstawie (8.2) L,>1,891m, przyjeto L,=2,000 m;

kat fazowy pomigdzy lewa a prawa strong nierownosci drogi pod kotami maszy-
ny: ¢ = /2 rad.
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8.2. SYNTEZA WYMIAROWA OGNIW MECHANIZMU AZK

Na podstawie zalezno$ci zamieszczonych w rozdziale 4 wyznaczono wymiary
ogniw stanowigce dane w programach symulacyjnych.

a; =1636
¢, =99
=
¥, =260°
2 4 >
\éj by=1490 ¢ =22j
528 !
118 [ 0,5w, =700 :

h, =2420 m ( \

) ISR | A R e 4, =1450

pas nierownosci drogi

N N

W, = 2060 —

h, =125
e

Rys. 8.2. Wymiary mechanizmu AZK [mm]

Zaleznosci (4.6), (4.9), (4.10) 1 (4.11) tworzg uktad rownan, ktdrego rozwigza-
niem s3: dtugo$ci wahaczy — d, = d, = d = 0,227 m, maksymalny kat przechytu
wokot osi podtuznej — o = 0,122 rad = 7°, odlegtos¢ pomigdzy osiami prze-
gubow 4,1 A4;; a, = 1,636 m, odleglos¢ pomiedzy $rodkami przegubow B,1iB
b,,= 1,490 m. Na podstawie zalezno$ci (4.12) wyznacza si¢ zakres przemieszczenia
katowego wahacza 2 (rys. 4.5) — 3= 1,745 rad = 100°.

Zaktada si¢ wartos¢ ¢, = 0,099 m. Na podstawie (4.13) skok sitownika 4 wynosi:
As,=0,152 m. Zaktada si¢ 4 =0,75. Srodkowa dugos¢ sitownika 4 na podstawie (4.15):
8,0 = 0,532 m. Ekstremalne dlugosci sitownika 4 wynoszg: s, = 0,608 m, s, . =

= 0,456 m. Warto$¢ promienia a, na postawie zaleznosci (4.16) i wspotrzgdne srodka
przegubu 4,(0,y,,z,) wynosza: a, = 0,541 m, y, =0,118 m, z, =-0,528 m.
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Na podstawie (4.17)—(4.20) staty kat pomiedzy ramionami wahacza 2 wynosi:
7, = 260°. Na podstawie zaleznosci (4.21) wyznaczono: maksymalny kgt przechytu
ramy wokot osi poprzecznej y, K = 51 odlegtos¢ srodka przegubu 4, od plasz-
czyzny yz; I, =0,853 m. Odleglosci $rodkow przegubow platformy b, = b, =
= 1,130 m. Ekstremalne dtugosci sitownika 1 na podstawie (4.23) i (4.24) wynosza:
S = 0,292 m, s, . =0,140 m.

Imax

8.3. WYNIKI SYMULACJI

W celu uzyskania porownywalnych wynikéw symulacji przyjeto taka samg dtu-
gos¢ drogi jaka pokonywata tadowarka — 10 m. Dla réznych predkosci przejazdu
kazdorazowo obliczano i realizowano rézne czasy symulacji. Przyjeto staty krok
czasowy symulacji Az = 0,005 s. W programie Simulink wykorzystano metodg¢ cat-
kowania Rungego-Kutty, a w programie MSC.visualNastran metod¢ catkowania
Kutty-Mersona.

a) b)
24 I — 8
: L,=3,000m p
20 T \
L,= 2,500 m 6
= \ 1
e 16 \\ \ \ \
= L, =2,000 m \
I Ta 1\
K\\Lngl,smm \\
8
NN ,
A \ ~— | \\\_
0 0
0 0,04 0,08 0,12 0,16 0 0,04 0,08 0,12 0,16
hg [m] hg [m]

Rys. 8.3a. Maksymalna predkosé przejazdu v, . (x=1) w funkcji wysokosci nierownosci drogi 4, [m]
oraz dhugosci fali nierownosci sinusoidalnego zarysu drogi L , b. Czgstotliwo$¢ wymuszenia

od drogi w funkcji wysokos$ci nierownosci drogi /1 [&;n], dlay=1iL,=2m

g

Na rysunku 8.3a zamieszczono przebiegi maksymalnych predkosciv,  w funk-
cji wysokos$ci nieréwnosci drogi i dlugosci fali nierownosci sinusoidalnego zary-
su drogi. Rysunek 8.3b przedstawia przebieg czgstotliwo$ci wymuszen od drogi
w funkcji wysokos$ci nierownosci drogi, maksymalnych predkosci przejazdow ma-
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szyny i L,=2,000 m. Maksymalne predkosci tadowarki uzyskane w pomiarach sg
porownywalne (rys. 7.5). Dla przyjetej do symulacji dtugosci L,=2,000 m oraz
wysokosci hg = 0,125 m warto$¢ granicznej predkosci (3.121) przejazdu wynosi
Voo = 2,820 m/s.

Pxm:
W symulacjach wprowadza si¢ unormowana predkos¢ przejazdu maszyny:

VPx
x= (8.3)
Vmeax
gdzie:
v, — graniczna predkos¢ sztywnego kota, przy ktorej nie dochodzi do od-
rywania si¢ kola od drogi o zarysie sinusoidalnym (3.121),
v, — predkos¢ przejazdu maszyny.

16
(zglv, rms /I
12 /
off /
a O/x, rms /
& 8 /<
E‘ a(gtz, rms // // /
4 aya
v
/’/// pe -
0 éﬁ//
0 02 04 06 08 1

x [
Rys. 8.4. Sktadowe przyspieszenia skutecznego punktu fotela 0,z wylaczonym AZK

Zakres wymuszen kinematycznych punktu fotela 0, uzyskanych podczas sy-
mulowanego przejazdu tadowarki po sinusoidalnym zarysie drogi przedstawiono
w postaci sktadowych przyspieszenia skutecznego 0, zamieszczonych na rys. 8.4.
Przebiegi pokazujg, ze w przypadku wysoko posadowionej kabiny maszyny robo-
czej drgania poziome mogg by¢ kilkukrotnie wigksze od drgan pionowych.

8.3.1. Przyspieszenie skuteczne fotela operatora

Glownym wynikiem symulacji sa przebiegi sktadowych przyspieszenia sku-
tecznego (rms) punktu fotela O, przedstawione na rys. 8.5-8.7 dla maksymalnych
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16 16
off
T Of.x, rms
off
12 12 40,y ms
% % on
E 8 E 8 a()/y, rms L/

4 ,761‘81)( rms 4 4/
) /

//
N —
0 0
0 0,04 0,08 0,12 0 0.04 0.08 0.12
h, [m] h, [m]
Rys. 8.5. Sktadowa podtuzna przyspieszenia sku-  Rys. 8.6. Sktadowa poprzeczna przyspieszenia
tecznego punktu fotela O, z wlaczonym skutecznego punktu fotela O, z wigczo-
i wylaczonym AZK w funkcji wysokosci nym i wylaczonym AZK w funkcji
profilu drogi (y = 1) wysokosci profilu drogi (y = 1)
16
12
E 8
aoﬂ'
0/2, rms
4
on
O,»z, rms
.‘ L
0 \
0 0,04 0,08 0,12
h, [m]

Rys. 8.7. Skladowa pionowa przyspieszenia skutecznego punktu fotela O, z wigczonym
i wylaczonym AZK w funkcji wysokosci profilu drogi (y = 1)

predkosci przejazdu y = 1 w funkcji wysokos$ci nierownosci drogi. Wszystkie trzy
sktadowe przyspieszenia punktu O, z wigczonym AZK sg zdecydowanie obnizone
w poréwnaniu z odpowiednimi skladowymi przyspieszenia O o wylaczonym AZK.
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Wynikiem wskazujacym na dogodnos¢ w stosowaniu unormowanej predkosci prze-
jazdu sg wykresy warto$ci sktadowych przyspieszenia skutecznego dla wytaczonego
AZK, ktore prawie nie zaleza od wartos$ci nierdéwnosci drogi (dla y = 1).

Mimo ze celem sterowania uktadem nie byto zmniejszenie drgan na kierun-
ku podtuznym, to jednak warunek przyjety w sterowaniu zmniejszajacy pred-
kos$¢ katowa na kierunku poprzecznym (3.89) powoduje rownoczesne obnizenie
drgan liniowych na kierunku podtuznym. Efekt ten jest wyraznie widoczny na
rys. 8.5.

Liczbowga warto$¢ redukcji drgan mozna uja¢ za pomoca wspotczynnika redukeji
drgan na wybranym kierunku ruchu:

off
aO fl Jrms

H=———, [=xlubylubz (8.4)

on
o fl Jrms

Dla sktadowej podiuznej przyspieszenia O, wartos¢ p, € (1,39-1,45) w nie-
wielkim stopniu zalezy od wysokosci nierdéwnosci drogi hg = (0,005; 0,125) m.
Dla sktadowej poprzecznej przyspieszenia 0, zakres zmiennosci 1, € (1,83-16,5)
jest bardzo duzy. Wspotczynnik redukcji drgan pionowych zmienia si¢ w zakresie
u € (2,75-5,05).

Uzupelniajacg forma poprzednich wynikow sa przebiegi sktadowych przy-
spieszenia skutecznego O, wyrazone w funkcji predkosci unormowanej y
(rys. 8.8-8.10).

16
2ot hg =(0,005;0,125) m
12 Ofx,rms
(\!I\n a™" p.
E. 8 Ofr,rms k
7</ I
4 po
A
// A~
/é/
0
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
x

Rys. 8.8. Przyspieszenie skuteczne O, na kierunku jazdy maszyny z wlaczonym i wytaczonym AZK
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f /
12 O/ Y, ms /(

[m/s2]
[ee]

hy =(0,005;0,125) m
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4/ —__//
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Rys. 8.9. Przyspieszenie skuteczne O, na kierunku poprzecznym do kierunku jazdy maszyny

16
12

‘1': aoff ]
é 8 ()/z, rm.\'\

4 a?;‘ Z,rms \

2 rme }
/
0 ——— e h, =(0,005;0,125) m
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
x -]

Rys. 8.10. Przyspieszenie skuteczne O, na kierunku pionowym

8.3.2. Efekty pionizacji kabiny

Dziatanie sitownikéw 1 i 4 podporzadkowane jest pionowemu ustawieniu kabiny
niezaleznie od przechytu ramy maszyny. Na rysunku 8.11 przedstawiono wykresy
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0,08
0,06 0(’xmed
=
)
T 004 s A
y
)i
0,02 S
i
0
0 0,04 0,08 0,12 0,16

hy [m]

Rys. 8.11. Srednie katy przechytu ramy maszyny wokot whasnych osi podtuznej i poprzecznej

srednich katow przechylow ramy: o — wokot osi podiuznej i o — wokot osi po-
przecznej ramy maszyny (rys. 2.7) w funkcji amplitudy nieréwnosci drogi, wyzna-
czanych zgodnie z zaleznoscia:

T,

pom

I |a1|dt
al,med = S (85)
pom

gdzie:
T, — czas symulacji,

[=xlubl=y.

Efekt dziatania uktadu aktywnego zawieszenia kabiny w postaci $rednich katow
przechytow kabiny: x_— wokot osi podiuznej i x — wokot osi poprzecznej kabiny.
Katy wychylenia kabiny: « i x okreslono analogicznie jak katy wychylenia ramy
maszyny a, i a, narys. 2.7.

Natomiast katy 1 K, med przedstawione na rys. 8.12 i 8.13 wyznaczono analo-
gicznie jak w zaleznosci (8.3). Przebiegi wyrazono w funkcji unormowanej predko-
$ci przejazdu maszyny y oraz amplitudy nierownosci terenu h,.

Przyjete kinematyczne warunki sterowania sitownikami 1 i 4 powoduja znacz-
ne obnizenie predkosci katowej kabiny, co przedstawiono na wykresach czasowych
rys. 8.14 1 8.15.
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Ky mea [1ad]

0,0008

0,0006

0,0004

0,0002

h,=0,125 m

/ h,=0,115 m

h,=0,095 m

h,=0,075 m
h,=0,055 m

h,=0,035 m

h,=0,015 m

%

1 | h,=0005m
/

04
x -

0,6

Rys. 8.12. Sredni kat przechytu poprzecznego kabiny wokot osi podiuznej

0,0008
0,0006
=
&
= 0,0004
<
Z
0,0002
///
0
0 0,6 0,8

h,=0,125m
h,=0,115m

h,= 0,095m

——h,=0,075m

r

h,=0,055m
h,=0,035m
h,=0,015m
h,=0,005m

Rys. 8.13. Sredni kat przechytu podtuznego kabiny wokot osi poprzecznej
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Rys. 8.14. Sktadowe podtuzne predkosci katowych — Rys. 8.15. Skladowe poprzeczne predkosci kato-
ramy i kabiny (hg =0,125m,y=1) wych ramy i kabiny (hg =0,125m,y=1)

8.3.3. Wplyw opéznienia czasowego na efekty pracy AZK

Pomiar ruchu ramy maszyny, przekazanie informacji o ruchu ramy maszyny do
poduktadu sterujacego, obliczenie sygnatu sterujacego, przestanie go do sterownika
napedu i fizyczna realizacja chwilowej predkosci realizowanej przez naped wyma-
ga czasu. Czas opdznienia istotnie wptywa na jakos$¢ pracy aktywnego zawiesze-
nia kabiny. Na rysunkach 8.16-8.18 przedstawiono wplyw opdznienia czasowego
na uzyskane sktadowe skutecznego przyspieszenia punktu O A fotela w poréwnaniu
z odpowiednimi skladowymi skutecznego przyspieszenia 0,z wytaczonym AZK.

12

T 1) h, =0,005m
off
Aynmms 2) h,=0,015m
10 3) h,=0,025m
n 7
a0y ms —| %E}C 4) h,=0,035m
% 8 / / / /(8) 5) h, =0,055m
& _//J/ l G
E 5 6) h, =0,075m
——— £
T —
6 : — (‘Q 7) h, =0,095m
N 3 _
8) h,=0,115m
1)(2 ) e
9) h,=0,125m
4 I \

0 00l 002 003 004 005
Lop [5]

Rys. 8.16. Sktadowa a0, xms skutecznego przyspieszenia punktu sz wlaczonym i wylaczonym AZK
w funkcji czasu opo6znienia dla réznych wysokosci nierdwnosci drogi i przy y =1
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4o ‘gﬁ ‘ m 1) /,=0,005m
Oryrms [ Orxams
) " 7 a //5\ 2) h,=0,015m
,/,/’ Y/ L QL 3) h,=0,025m
% v/ )]/ 4) h,=0,035m
% 12 4/ 7/ ) h, =0,
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4(6
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top [5]

Rys. 8.17. Sktadowa a, v ms skutecznego przyspieszenia punktu O,z wigczonym i wylgczonym AZK
w funkcji czasu opdznienia dla roznych wysokosci nierownosci drogi i przy y = 1

4 [ 1 T T ]
@ | s h, €(0,005:0,125)m |
/’Z,IVIIS \ é\
] y i
: |
//
) )
g ? /
17
0

0 00l 002 003 004 005

Rys. 8.18. Sktadowa 40,2 rms skutecznego przyspieszenia punktu O,z wigczonym i wylgczonym AZK
w funkcji czasu opdznienia dla réznych wysokosci nieréwnosci drogi i przy y = 1

W tym przypadku obliczenia wykonano z krokiem Az = 0,0025 s, a przesunigcie
czasowe wprowadzono za pomoca bloku Transport Delay w miejscu przekazania
obliczonych chwilowych predkosci sitownika z programu Matlab Simulink do pro-
gramu MSC.visualNastran 4D.
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Rys. 8.19. Sredni kat przechytu kabiny wokot osi wiasnej podtuznej «c

x,med

mea W funkcji czasu op6znienia
zadziatania uktadu AZK (dla y = 1)

0,012

1) h, =0,005m
}ir 2) h,=0,015m

0,008 @Q
£ , 9 8//// 4) h,=0,035m
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< 0004 7// 7 { 6) h,=0,075m
4é/ @ 2) 7) h,=0,095m
Z 8) h,=0,115m
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top [5]

Rys. 8.20. Sredni kat przechytu kabiny wokot osi whasnej poprzecznej K, med
zadzialania uktadu AZK (dla y = 1)

w funkcji czasu opdznienia

Na rysunkach 8.19 i 8.20 przedstawiono wptyw opdznienia czasowego na warto-
$ci srednich katow przechytu kabiny.

Inng formg wprowadzenia op6znienia w obliczeniach jest zmiana kroku czaso-
wego symulacji. Wyniki na rys. 8.21-8.23 pokazujg jak istotny wptyw na wyniki
ma krok czasowy symulacji w przypadku zastosowania sterowania ze sprzgzeniem
zwrotnym.
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Rys. 8.21. Sktadowa podtuzna skutecznego przy- Rys. 8.22. Sktadowa poprzeczna skutecznego
spieszenia punktu Of z wlaczonym przyspieszenia punktu 0,z wlaczo-
i wylaczonym AZK w funkcji wiel- nym i wylaczonym AZK w funkcji
kosci kroku czasu symulacji At wielkosci kroku czasu symulacji Af
(dlay =1, h,= 0,005 m) (dlay=1,h,=0,005m)
16
12
< s
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0 0,002 0,004 0,006 0,008 0,01
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Rys. 8.23. Sktadowa pionowa skutecznego przyspieszenia punktu O, z wigczonym i wytaczonym AZK
w funkcji wielkosci kroku czasu symulacji Az (dla y =1, hg =0,005 m)

8.3.4. Analiza wplywu dokladnos$ci wybranych wielkos$ci kinematycznych
na jako$¢ pracy AZK

Jako$¢ pracy aktywnego zawieszenia kabiny zalezy od doktadnosci wielko$ci
mierzonych w poduktadzie pomiarowym. Przeprowadzono symulacj¢ wptywu ble-
du wielkoséci mierzonych (tab. 8.1):
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Tabela 8.1
Przyporzadkowanie numeréw do wielkosci mierzonych w . (j =1, ..., 20)
1 “, S 9 O gy 13 Vom.ery 17 €gr
2 a, v, 10 (O3 14 Viom.e)- 18 Ao 0
3 s, v, 11 O - 15 o 19 A0, .0)r
4 s, v, 12 Viomor 16 €y 20 Ao 00

na warto$ci sktadowych przyspieszenia skutecznego punktu kabiny Ofi $rednich
katéw przechytu kabiny (tab. 8.2):

Przyporzadkowanie numeréw do wielkosci wyjsciowychw,  (i=1,..,5)

Tabela 8.2

a{)fx,rms

ao v rms

a()fz,rms

Kx,med

K

y,med

W celu umozliwienia porownania wynikow przyjeto wspotczynnik wptywu, ktorego

dwie graniczne wartosci przedstawiono na rys. 8.24:

gdzie:

Aw, . — zakres zmienno$ci wielkoSci mierzonej w, .

S

w,,(w, £5%Aw, )

ww,i(wm,j)

(8.6)

Symulacje wykonano dla Az = 0,0025 s, hg =0,060 m, y = 1. Skale osi pionowych
na rys. 8.24 i 8.25 sg 30 razy mniejsze niz skale osi pionowych na rys. 8.268-8.28.
Warto$¢ jeden na powyzszych wykresach pokazuje brak wplywu wybranej wielko-
$ci mierzonej na wybrang wielko§¢ wyjsciowa.

Analiza wplywu doktadnosci pomiaru wybranych wielkosci kinematycznych
na przyspieszenie skuteczne fotela i §rednie katy przechyléw kabiny wykazata gru-
pe wielkos$ci o istotnym znaczeniu. Wyniki pokazuja (rys. 8.24, 8.25), ze w celu
zmniejszenia poziomego przyspieszenia skutecznego fotela najwigkszg wzgledna
doktadnos$¢ pomiaru powinny mie¢: predkos¢ sitownika 4, kat przechytu wzdtuzne-
go, sktadowa podtuzna predkosci katowej ramy, sktadowa podtuzna przyspieszenia
katowego ramy i sktadowa poprzeczna przyspieszenia liniowego punktu ramy O .
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Rys. 8.24. Zakres wspotczynnikow wptywu odno-
szacych si¢ do 0 v rms @i=1
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Rys. 8.26. Zakres wspotczynnikéw wplywu odno-
SZQCYCh Sl@ do asz,rms (l = 3)
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Rys. 8.25. Zakres wspotczynnikéw wpltywu od-
noszacych si¢ do a0, y.rms (i=2)
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Rys. 8.27. Zakres wspotczynnikow wplywu od-
noszacychsigdox (i =4)

W celu zmniejszenia pionowego przyspieszenia skutecznego (rys. 8.26) fotela naj-
wicksza wzgledna doktadno$¢ pomiaru powinny mieé: kat przechytu poprzecznego,
predkos¢ sitownika 4, sktadowa podluzna predkosci katowej ramy, sktadowa po-
przeczna przyspieszenia katowego ramy i sktadowa pionowa przyspieszenia linio-
wego punktu ramy O . W celu ustawienia pionowego kabiny (rys. 8.27, 8.28) naj-
wickszg wzgledng doktadno$¢ pomiaru powinna mie¢ sktadowa podtuzna predkosci

katowej ramy.
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Rys. 8.28. Zakres wspotczynnikéw wpltywu odnoszacych si¢ do Ky mea (0= 5)

8.3.5. Wyniki symulacji dotyczacych napedéw hydraulicznych

Przejazd maszyny po wybranym profilu drogi z zatozong predkosciag powoduje

powstanie wymuszen kinematycznych ramy maszyny. Na podstawie komputero-
wego modelu mechanizmu AZK mozna obliczy¢ chwilowe obcigzenia sitownikow,
rozwijane predkos$ci oraz zapotrzebowanie na moc. Przyjecie niektérych parame-
trow konstrukeji sitownikow, jak: powierzchni ttokéw po stronie ttokowej i tloczy-
skowej, cisnienia zasilania i sptywu wspdlczynniki tarcia, pozwala na wyznaczenie
ci$nien w sitownikach, natezen przepltywoéw i p6l powierzchni szczelin w zaworach.
Otrzymane wyniki (rys. 8.29—8.46) odpowiadaja wymuszeniu: hg =0,125m, y=0,7,

va

F, [kN]

=1,974 m/s, At = 0,005 s.
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Wyniki symulacji odpowiadajace przyjetemu zakresowi ekstremalnych wymu-
szen moga by¢ podstawa do wyboru sitownikdéw, przewoddw, zaworoéw, i pomp hy-
draulicznych uzytych w AZK.



9. PODSUMOWANIE I WNIOSKI

9.1. UWAGI OGOLNE

Praca wpisuje si¢ w aktualny kierunek rozwoju maszyn roboczych (MR) doty-
czacego podnoszenia komfortu i bezpieczenstwa pracy operatora z wykorzystaniem
aktywnego zawieszenia kabiny (AZK) w celu zmniejszenia amplitudy jej drgan.

Zaproponowano zbior schematow strukturalnych mechanizméw platformowych,
ktoére mozna wykorzysta¢ jako wykonawcze uktady mechaniczne AZK.

Przedstawiono metode¢ syntezy wymiarowej wybranego mechanizmu AZK przy
zatozonych wymuszeniach drgan ramy MR wywotanych jej przejazdem przez nie-
rownosci drogi.

Opracowano wtasng metode analizy kinematycznej, ktora wykorzystano do roz-
wigzania zadan kinematyki (prostego i odwrotnego) projektowanego mechanizmu.
Wyznaczone rozwiazania tych zadan umozliwiaja sterowanie uktadem dzieki po-
miarom w czasie rzeczywistym. Opracowane metody analizy i syntezy mozna za-
stosowa¢ w przypadku projektowania podobnych strukturalnie mechanizméw AZK.

9.2. UWAGI SZCZEGOLOWE

Opracowany model symulacyjny wybranego mechanizmu AZK sprawdzono roz-
wigzujac reprezentatywne przyktady liczbowe. Na podstawie wynikow symulacji
wykazano pozytywne skutki dziatania AZK, w tym zmniejszenie wartosci skutecz-
nej przyspieszenia fotela operatora przy rOwnoczesnym ustawieniu w kierunku pio-
nowym kabiny wraz fotelem.

Przedstawiony przeglad schematéw kinematycznych wybranych mechanizméow
platformowych pokazuje, ze mozna zaprojektowac¢ mechanizm z platformg wykonuja-
cg pozadane przemieszczenia w kilku kierunkach. Mechanizm AZK powinien zawie-
ra¢ mozliwie matg liczb¢ ogniw a ich ruchome potaczenia powinny stanowi¢ przeguby
obrotowe, krzyzakowe lub kuliste. Liczba ruchliwosci mechanizmu AZK jest rowna
liczbie napedow. W przypadku gdy liczba zmiennych wspotrzednych platformy z ka-
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bina jest rowna liczbie napedow, uktad mechaniczny charakteryzuje si¢ wicksza kom-
plikacja, lecz wtedy ruch w kazdym kierunku platformy mozna zaplanowaé niezalez-
nie. Natomiast gdy liczba zmiennych wspotrzgdnych platformy z kabing jest wigksza
od liczby napedow, struktura uktadu mechanicznego jest prostsza. Mechanizmy AZK,
u ktorych nie wystepuja zadne dodatkowe wiezy, tzn. zaliczane do grupy zerowej, nie
sa wrazliwe na niedoktadnosci wykonania, np. wzajemnego ustawienia osi przegu-
bow, srodkow przegubow kulistych, dlugosci ogniw, punktdw zamocowan do ramy.

Amplituda nierownosci drogi, przyjeta przy projektowaniu zawieszenia, rozstaw
kot i odleglosé osi kot maszyny okreslajg maksymalne wartosci katéw przechytu po-
dtuznego i poprzecznego oraz maksymalne liniowe przemieszczenia kabiny. Zakres
przemieszczen kabiny, jej wymiary oraz ograniczenia miejsca mocowania zawiesze-
nia na ramie maszyny sa dane do syntezy wymiarowej mechanizmu AZK. W wy-
niku syntezy otrzymuje si¢ dlugosci ogniw, punkty mocowania na ramie i skrajne
dtugosci sitownikow.

Udowodniono dla ptaskiego przypadku, ze jezeli chwilowy $rodek obrotu platfor-
my wzgledem ramy maszyny znajduje si¢ w pasie nierdéwnosci drogi, to zmniejszenie
drgan katowych platformy wokoét osi podtuznej z wykorzystaniem jednego napgdu
powoduje rownoczesnie zmniejszenie drgan platformy liniowych poprzecznych. Na
podstawie wspomnianego dowodu, twierdzenia o chwilowych $rodkach obrotow,
uwzglednienia potozen osobliwych oraz unikniecia kolizji ogniw uzyskano zalez-
nosci wymiarowe tworzace uktad rownan, ktérego rozwigzaniem sg wymiary ogniw
mechanizmu. Obliczenie zakresu ruchu w przegubach umozliwia odpowiedni dobor
przegubow sposrod dostepnych na rynku albo ich optymalne zaprojektowanie.

Wymuszenia kinematyczne ramy maszyny w kierunku pionowym mogg by¢
wicksze od mozliwego zakresu zmiany dtugosci sitownika ustawienia fotela. Wtedy
wymagane jest sterowanie z uzyciem funkcji kary.

W opisie zaleznosci kinematycznych wykorzystano metod¢ wektorowa, przy
czym kierunki wektorow opisano za pomocg wersoréw. Z punktu widzenia tatwosci
wyobrazenia sobie przestrzennych potozen ogniw, $ledzenia ich przemieszczen, po-
szukiwan btgdow metoda ta okazuje si¢ bardzo przyjazna i efektywna.

Najtrudniejszym zadaniem w kinematyce mechanizmow platformowych jest roz-
wigzanie zadania dotyczacego polozen platformy. Algorytm rozwigzania tych za-
dan opiera si¢ na wyznaczaniu kolejnych wersorow na podstawie dwdch znanych,
przy czym czgsto istnieja dwa rozwigzania (konfiguracje) rozrézniane znakiem plus
minus w odpowiedniej zaleznosci. Wielokrotne uzycie tych procedur powoduje, ze
w rozpatrywanym mechanizmie sumaryczna teoretyczna liczba réznych konfigura-
cji wynosi 64. Wlasciwy dobor zbioru znakéw pozwala na opis kinematyki mecha-
nizmu w zakresie odpowiedniej konfiguracji.

Opis kinematyki mechanizmu zawieszenia wygodnie jest przedstawi¢ w rucho-
mym ukladzie odniesienia ramy. Wynika to z faktu, ze wspotrzedne wektoréw ta-
czacych punkty mocowan ogniw mechanizmu na ramie maszyny sg state, a pomiary
wielkosci kinematycznych sa wyrazane w ukladzie odniesienia zwigzanym z rama.
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Do pelnego opisu kinematyki mechanizmu AZK, stanowiacego kluczowa cze$¢ mo-
delu matematycznego dynamiki, konieczne sa dwie macierze orientacji. Wyznaczenie
pierwszej macierzy wymaga dwoch katow przechylu ramy maszyny, ktore uzyskuje
si¢ na drodze pomiaru. Druga macierz orientacji platformy w uktadzie odniesienia
ramy jest obliczana na podstawie wynikow rozwigzania zadania prostego polozenia.

Wazna wielkoscia zawierajaca informacje o wlasnosci kinematyki rozpatrywa-
nego mechanizmu jest macierz jakobianowa. Jej definicja opiera si¢ na pochod-
nych czastkowych zmiennych wspotrzednych kartezjanskich po zmiennych wspot-
rzgdnych konfiguracyjnych, jednak tatwiej jg uzyska¢ w tym przypadku z rownan
predkosci. Macierz jakobianowa jest wykorzystywana do obliczen predkosci i przy-
spieszen. Stuzy do wyraznego wyodrebnienia zaleznosci kinematycznych w roéwna-
niach dynamiki. Analiza macierzy jakobianowej pozwala ustali¢ potozenia osobliwe
jako graniczne pomigdzy konfiguracjami. W pracy macierz jakobianowa zdefinio-
wano za pomoca chwilowych promieni wystepujacych w rownaniach predkosci za-
wierajacych liniowe predkosci napedow i sktadowe predkosci katowej platformy.
Analiza tych promieni okazata si¢ wygodnym sposobem okreslenia kinematycznych
wlasnosci mechanizmu zawieszenia.

Zamieszczony w pracy model mechanizmu zawieszenia kabiny pokazuje zbior
wielkosci, ktore trzeba zmierzy¢ w czasie rzeczywistym i wykorzysta¢ do sterowa-
nia napgdami. Sg to dwa katy przechylu ramy maszyny wokot osi poprzeczne;j i po-
dtuznej, sktadowe predkosci 1 przyspieszenia liniowego wybranego punktu ramy,
sktadowe predkosci i przyspieszenia katowego ramy maszyny, dlugosci i predkosci
sitownikow.

Rozwigzanie zadania odwrotnego kinematyki mechanizmu pozwala na przyje-
cie w uktadzie sterowania warunkéw kinematycznych. Spetienie tych warunkow
powoduje pionowe ustawienie kabiny i zmniejszenia drgan podluznych poprzecz-
nych i pionowych. Zmniejszenie drgan katowych poprzecznych wyraznie zmniejsza
drgania liniowe podtuzne. Rozwigzanie zadania prostego kinematyki pozwala na
wykorzystanie odwrotnego modelu dynamiki, ktoérego gtdéwnym zadaniem w stero-
waniu jest obliczenie w czasie rzeczywistym obcigzen sitownikow oraz sit reakcji
w przegubach.

Badania poligonowe wybranej tadowarki (YTOZL50D-11) wykazaly, ze czg¢sto-
tliwosci typowych wymuszen ramy maszyny sg w zakresie do 4 Hz. Ponadto wy-
znaczono zakresy katow przechytow, predkosci katowych i liniowych oraz warto$ci
przyspieszen wystepujacych w rzeczywistych warunkach.

Rozpatrywany mechanizm platformowy porusza si¢ wokot potozen rownowa-
gi statycznej. Obcigzenie silg cigzkosci jest przenoszone przez przeguby na rame.
W trakcie przechyloéw sita ciezkosci w niewielkim stopniu jest przenoszona na si-
towniki, ktore nie podpieraja platformy, sa podtaczone z boku platformy.

Przyjeto graniczng predkos¢ przejazdu maszyny jako predkosé sztywnego kota,
ktore jeszcze nie odrywa si¢ od sinusoidalnego profilu drogi. W celu wyznaczenia
doktadniejszej wartosci granicznej predkosci nalezy uwzgledni¢ model opony oraz
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dynamiczny model maszyny, w ktorym istotng role petnia wartosci macierzy bez-
wladnosci.

Przyjete proporcje mas ramy maszyny, kabiny i mechanizmu AZK pozwalaja
traktowa¢ wymuszenia ruchu kabiny jako kinematyczne. Zastosowanie rownan
wynikajacych z zasady prac przygotowanych oraz macierzy jakobianowych po-
zwala na utworzenie prostego modelu dynamicznego mechanizmu AZK. Nato-
miast rownania wektorowe rownowagi ogniw sg zrodtem zaleznosci na wartosci
sity reakcji.

Dla wybranego mechanizmu AZK rozwigzano zadanie syntezy wymiarowe;j.
Wprowadzono kryteria oceny mechanizmu jako lokalne (dotyczace pojedynczych
przegubow) i globalne (dotyczace catego mechanizmu). Jako globalne kryterium
przyjeto wskazniki przeniesienia mocy, ktore zalezg tylko od parametréw geome-
trycznych i pokazujg udziat tarcia w przeniesieniu mocy od napedéw do platformy.

Zamieszczony w pracy model dynamiki mechanizmu AZK umozliwia wyzna-
czenie sil obcigzajacych sitowniki przy wymaganych predkosciach chwilowych.
Przyjecie srednic ttoka i ttoczyska oraz ci$nien zasilania i splywu pozwala na wy-
znaczenie natezen przeptywow, cisnien w sitownikach i pola przekroju szczeliny, co
umozliwia zaprojektowanie uktadu hydraulicznego.

Zapotrzebowanie na moc sitownika obshugujacego prace AZK w jednym stopniu
swobody (obrotu wokoét osi poprzecznej kabiny) jest okoto trzykrotnie mniejsze niz
zapotrzebowanie na moc sitownika obstugujacego dwa stopnie swobody (przemiesz-
czenia liniowe poprzeczne i katowe wokot osi podtuznej). Mozna to thumaczy¢ tym,
7e prawo sterowania przyjete dla ruchu obrotowego w duzym, lecz ograniczonym
stopniu zmniejsza drgania poprzeczne kabiny. Uproszczenie struktury mechanizmu
AZK w tym przypadku powoduje zwickszone zapotrzebowanie mocy.

Glownym wynikiem symulacji sa sktadowe przyspieszenia skutecznego punktu
fotela oraz $rednie wartosci katow przechytu kabiny. Napedy dziataja z pewnym
opo6znieniem w stosunku do momentu, kiedy obliczone warto$ci chwilowych pred-
ko$ci powinny by¢ zrealizowane. Czas zwtoki dziatania napeddw jest istotnym ogra-
niczeniem aktywnego uktadu zmniejszajacym efektywnos$¢ jego dziatania. W gra-
nicznym przypadku mozna okresli¢ czas opoznienia, w ktérym dziatanie uktadu
AZK przynosi gorsze efekty niz w sytuacji gdyby nie dziatat.

9.3. UWAGI DOTYCZACE SRODOWISKA SYMULACJI

W obliczeniach symulacyjnych wykorzystano: program Matlab Simulink (wer-
sja 6.1) do symulacji pracy sterownika oraz MSC.visualNastran 4D do symulacji
wymuszen od drogi, przemieszczen ramy maszyny, mechanizmu AZK, kabiny z fo-
telem oraz do wykorzystania wskazan czujnikow pomiarowych. Wspolpracujac ze
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soba, programy dokonuja dynamicznej wymiany danych w trakcie réwnoczesnej
pracy. Wykorzystano komputer Intel Core Duo CPU, 2,66 GHz, 1,95 GB RAM,
z systemem operacyjnym Windows XP 2002.

Matlab Simulink wykorzystano do obliczania chwilowych predkosci napgdow
na podstawie modelu uktadu sterowania. Nalezy zastosowa¢ odpowiednig proce-
dure wgrywania obu programow do komputera, aby mogto dojs¢ do wlasciwej ich
wspolpracy. Wielkos¢ kroku czasowego wyraznie wptywa na doktadno$¢ wynikow
i czas obliczen. Krok czasowy powinien by¢ staty i taki sam dla dwoch programow.
W dostgpnym w zestawie modutow programu Matlab Simulink wykorzystuje si¢
blok vNPlant, w ktorym definiuje si¢ jakie wielkos$ci nalezy przyja¢ z programu
MSC.visualNastran 4D do Matlab Simulink i jakie wielkosci nalezy wysta¢ z Ma-
tlab Simulink do MSC.visualNastran 4D.

9.4. KIERUNKI DALSZYCH BADAN

Przedstawione w niniejszej monografii metody i przyktadowe rozwigzania nie
wyczerpuja zagadnien zwigzanych z projektowaniem i sterowaniem aktywnych za-
wieszen kabiny. Rozpatrywane zadania mozna przyktadowo rozwingé w odniesieniu
do innych strukturalnie mechanizméw zawieszenia.

Aktywne zawieszenie kabiny moze by¢ wykorzystane jako symulator drgan ka-
biny i fotela w celu badania ich wptywu na operatora maszyny.

W celu zmniejszenia zroznicowania wartosci chwilowych mocy sit napgdowych
AZK mozna zastosowac uktad ze sprezynami odciazajacymi sity cigzkosSci.

W planowanym kierunku dalszych badan przewidziano zbudowanie prototypu
aktywnego zawieszenia kabiny wybranej maszyny roboczej, przeprowadzenie odpo-
wiednich badan stanowiskowych i poligonowych, migdzy innymi w celu zbadania
wplywu zastosowanego AZK na bezpieczenstwo i komfort operatora.



[al]

[a2]

[a3]

[a4]

[a5]

[a6]

[a7]

[bl]

[b2]

[b3]

[b4]

[b5]

[b6]

[b7]

Literatura

Abdellatif H., Heimann B., Computational efficient inverse dynamics of
6-DOF fully parallel manipulators by using the Lagrangian formalism,
Mechanism and Machine Theory, 44, 2009, 192-207.

Achen A., Toscano J., Marjoram R., StClair K., McMahon B., Goelz A.,
Shutto S., Semi-active vehicle cab suspension using magnetorheological
(mr) technology, Proceedings of the 7th JFPS International Symposium on
Fluid Power, Toyama 2008.

Akcay H., Turkay S., Influence of tire damping on mixed H,/H  synthesis
of half-car active suspensions, Journal of Sound and Vibration, 322, 2009,
15-28.

Alizade R., Bayram C., Structural synthesis of parallel manipulators,
Mechanism and Machine Theory, 39, 2004, 857-870.

Al Sayed B., Chatelet E., Baguet S., Jacquet-Richardet G., Dissipated energy
and boundary condition effects associated to dry friction on the dynamics of
vibrating structures, Mechanism and Machine Theory, 46, 2011, 479-491.
Angeles J., Chen C., Generalized transmission index and transmission
quality for spatial linkages, Mechanism and Machine Theory, 42, 2007,
1225-1237.

Altuzarra O., Salgado O., Petuya V., Hernandez A., Point-based Jacobian
Jformulation for computational kinematics of manipulators, Mechanism and
Machine Theory, 41, 2006, 1407-1423.

Balchanowski J., Topologia, geometria i kinematyka wybranych transla-
cyjnych mechanizmow rownoleglych, Przeglad Mechaniczny, z. 10, 2008,
20-25.

Bande P., Seibt M., Uhlmann E., Saha S.K., Rao P.V.M., Kinematics analyses
of Dodekapod, Mechanism and Machine Theory, 40, 2005, 740-756.
Bandyopadhyay S., Ghosal A., Analytical determination of principal twists
in serial, parallel and hybrid manipulators using dual vectors and matrices,
Mechanism and Machine Theory, 39, 2004, 1289-1305.

Bandyopadhyay S., Ghosal A., Geometric characterization and parametric
representation of the singularity manifold of a 6-6 Stewart platform
manipulator, Mechanism and Machine Theory, 41, 2006, 1377-1400.
Ben-Horin P., Thomas F., A nonholonomic 3-DOF parallel robot, Advanced
in Robot Kinematics: Analysis and Design, 2008, 111-118.

Berezark S., Tora G., Mooenuposanue ycmano8xku axmuHOU CUCMEMbL
subposzawumor, Wyktady 59 Naukowej Konferencji Pracownikéw Sankt
Petersburskiego Panstwowego Uniwersytetu Architektury i Budownictwa,
Sankt Petersburg 2002, 153, 154.

Bica L., Damper with magnetorheological suspension, Journal of Magnetism
and Magnetic Materials, 241, 2002, 196-200.



[b11]

[c1]

[c2]

[c3]

[c4]

[c10]

[c11]

167

Bhattacharya S., Hatwal H., Ghosh A., Comparison of an exact and an
approximate method of singularity avoidance in platform type parallel
manipulators, Mech. Mach. Theory, Vol. 33, No. 7, 1998, 965-974.
Blundell M. V., The influence of rubber bush compliance on vehicle suspension
movement, Materials and Design, 19, 1998, 29-37.

Bouazara M., Richard M.J., Rakheja S., Safety and comfort analysis of a 3-D
vehicle model with optimal non-linear active seat suspension, Journal of
Terramechanics, 43, 2006, 97-118.

Briot S., Bonev L.A., Accuracy analysis of 3TIR fully-parallel robots,
Mechanism and Machine Theory, 45, 2010, 695-706.

Carbone G., Marini G., Ceccarelli M., Experimental validation and tests
of operation characteristics of a parallel-serial manipulator, Romansy 14,
Udine 2002, 331-338.

Cardou P., Angeles J., Angular-velocity estimation from the centripetal
component of the rigid body acceleration filed, Advances in Robot
Kinematics: Analysis and Design, 2008, 353-360.

Ceccarelli M., Carbone G., 4 stiffness analysis for CaPaMan (Cassino Parallel
Manipulator), Mechanism and Machine Theory, 37, 2002, 427-439.
Cervantes-Sanchez J.J., Moreno-Baez M.A., Aguilera-Cortes L.A.,
Gonzalez-Galvan E.J., Kinematic design of the RSSR-SC spatial linkage
based on rotatability conditions, Mechanism and Machine Theory, 40, 2005,
1126-1144.

Cha S.-H., Lasky T.A., Velinsky S.A., Kinematic redundancy resolution
for serial-parallel manipulators via local optimization including joint
constraints, Mechanics Based Design of Structures and Machines, 34, 2006,
213-239.

Chebbi A.-H., Affi Z., Romdhane L., Prediction of the pose errors produced
by joints clearance for a 3-UPU parallel robot, Mechanism and Machine
Theory, 44, 2009, 1768-1783.

Chiou-Jye H., Jung-Shan L., Chung-Cheng C., Road-adaptive algorithm
design of half-car active suspension system, Expert Systems with
Applications, 37, 2010, 4392-4402.

Chiu Y.-J., Perng M.-H., Self-calibration of a general hexapod manipulator
with enhanced precision in 5-DOF motions, Mechanism and Machine Theory,
39,2004, 1-23.

Chwastek S., Michatowski S., Optimal stabilization of equipment in unsprung
mobile machines, The Archive of Mechanical Engineering, Vol. LV/3, 2008,
227-236.

Codeca F., Savaresi S.M., Spelta C., Montiglio M., leluzzi M., Semiactive
control of a secondary train suspension, IEEE, 2007.

Crolla D.A., Vehicle dynamics — theory into practice, Journal of Automobile
Engineering, Vol. 210, 1996, 83-94.



168
[c12]

[d1]

[d2]

[d3]

[d4]

[d5]

[d7]

[d8]

[d10]

[d11]

[d12]

[d13]

Cervantes-Sanchez J.J., Rico-Martinez J.M., Pacheco-Gutierrez S., Cerda-
-Villafana G., Static analysis of spatial parallel manipulators by means of the
principle of virtual work, Robotics and Computer-Integrated Manufacturing,
2011.

D’Amato F.J., Viassolo D.E., Fuzzy control for active suspension,
Mechatronics, 10, 2000, 897-920.

Daney D., Andreff N., Chabert G., Papegay Y., Interval method for
calibration of parallel robots: Vision-based experiments, Mechanism and
Machine Theory, 41, 2006, 929-944.

Dasgupta B., Mruthyunjaya T.S., The Stewart platform manipulator: a review,
Mechanism and Machine Theory, 35, 2000, 15-40.

Dasgupta B., Mruthyunjaya T.S., A Newton-Euler formulation for the inverse
dynamic of the Stewart platform manipulator, Mech. Mach. Theory, Vol. 33,
No. 8, 1998, 1135-1152.

Dasgupta B., Mruthyunjaya T.S., Singularity-free path planning for the
Stewart platform manipulator, Mech. Mach. Theory, Vol. 33, No. 6, 1998,
711-725.

Dasgupta B., Choudhury P., 4 general strategy based on the Newton-Euler
approach for the dynamic formulation of parallel manipulators, Mechanism
and Machine Theory, 34, 1999, 801-824.

Dash A.K., Chen 1.-M., Yeo S.H., Yang G., Workspace generation and
planning singularity-free path for parallel manipulators, Mechanism and
Machine Theory, 40, 2005, 776-805.

Davliakos 1., Fraczek J., Papadopoulos E., Wojtyra M., The influence of
dynamics model simplifications on an electrohydraulic Stewart platform
model-based control process, Multibody Dynamics, Eccomas Thematic
Conference, 2005, 1-18.

De Man P., Lemerle P., Mistrot P., Verschueren J.-Ph., Preumont A., 4n
investigation of a semi-active suspension for a fork lift truck, Vehicle System
Dynamics, Vo. 43, No. 2, (13) 2005, 107-119.

Demic M., Diligenski D., Demic 1., Demic M., 4 method of vehicle active
suspension design, Forsch Ingenieurwes, 70, 2006, 145-158.

Deprez K., Anthonis J., Ramon H., Van Brussel H., Development of a slow
active suspension for stabilizing the roll of spray booms, Part 1: Hybrid
modelling, Biosystems Engineering, 81 (2), 2002, 185-191.

Deprez K., Anthonis J., Ramon H., Van Brussel H., Development of a slow
active suspension for stabilizing the roll of spray booms, Part 2: Controller
design, Biosystems Engineering, 81 (3), 2002, 273-279.

De Temmerman J., Deprez K., Anthonis J., Ramon H., Conceptual cab
suspension system for a self-propelled agricultural machine, Part 1:
Development of a linear mathematical model, Biosystems Engineering, 89
(4), 2004, 409-416.



[d14]

[d15]

[d16]

[d17]

[d18]

[d19]

[d20]

169

De Temmerman J., Deprez K., Hostens 1., Anthonis J., Ramon H., Conceptual
cab suspension system for a self-propelled agricultural machine, Part 2:
Operator comfort optimisation, Biosystems Engineering, 90 (3), 2005,
271-278.

Diaz-Rodriguez M., Mata V., Valera A., Page A., A methodology for dynamic
parameters identification of 3-DOF parallel robots in terms of relevant
parameters, Mechanism and Machine Theory, 45, 2010, 1337-1356.

Du H., Zhang N., Lam J., Parameter-dependent input-delayed control of
uncertain vehicle suspension, Journal of Sound and Vibration, 317, 2008,
537-556.

Du H., Zhang N., H_ control of active vehicle suspensions with actuator time
delay, Journal of Sound and Vibration, 301, 2007, 236-252.

Du H., Lam J., Sze K.Y., Non-fragile output feedback H_ vehicle suspension
control using genetic algorithm, Engineering Applications of Artificial
Intelligence, 16, 2003, 667-680.

Duke M., Goss G., Investigation of tractor driver seat performance with non-
-linear stiffness and on—off damper, Biosystems Engineering, 96 (4), 2007,
477-486.

Dwivedy S.K., Eberhard P., Dynamic analysis of flexible manipulators,
a literature review, Mechanism and Machine Theory, 41, 2006, 749-777.
ElBeheiry E.M., Effects of small travel speed variations on active vibration
control in modern vehicles, Journal of Sound and Vibration, 232 (5), 2000,
857-875.

Elmadany M.M., Abduljabbar Z.S., Linear quadratic Gaussian control of
a quarter-car suspension, Vehicle System Dynamics, 32, 1999, 479-497.
Engel Z., Kowal J., Sterowanie procesami wibroakustycznymi, Wyd. AGH,
Krakow 1995.

Eski 1., Yildirim S., Vibration control of vehicle active suspension system
using a new robust neural network control system, Simulation Modelling
Practice and Theory, 17, 2009, 778-793.

Evers W.-]., Besselink 1., Teerhuis A., Knaap A. Nijmeijer H., Controlling
active cabin suspensions in commercial vehicles, 2009 American Control
Conference Hyatt Regency Riverfront, St. Louis, June 10-12, 2009,
683-688.

Farhat N., Mata V., Page A., Valero F., Identification of dynamic parameters
of a 3-DOF RPS parallel manipulator, Mechanism and Machine Theory, 43,
2008, 1-17.

Fischer D., Isermann R., Mechatronic semi-active and active vehicle
suspension, Control Engineering Practice, 12, 2004, 1353-1367.

Fischer L.S., Static analysis of mechanisms with ball joints, Mechanics Based
Design of Structures and Machines, 36, 2008, 129-149.



170
[£4]

[£5]

[g1]

[22]

Fraczek J., Wojtyra M., On the unique solvability of a direct dynamics
problem for mechanisms with redundant constraints and Coulomb friction in
joints, Mechanism and Machine Theory, 46, 2011, 312-334.

Fraczek J., Wojtyra M., Kinematyka uktadow wielocztonowych, WNT,
Warszawa 2008.

Gallardo-Alvarado J., Aguilar-Najera C.R., Casique-Rosas L., Rico-Martinez
J.M., Islam Md.N., Kinematics and dynamics of 2(3-RPS) manipulators by
means of screw theory and the principle of virtual work, Mechanism and
Machine Theory, 43, 2008, 1281-1294.

Gallardo-Alvarado J., Ramirez-Agundis A., Rojas-Garduno H., Arroyo-
-Ramirez B., Kinematics of an asymmetrical three-legged parallel
manipulator by means of the screw theory, Mechanism and Machine Theory,
45,2010, 1013-1023.

Gan D., Dai J.S., Liao Q., Constraint analysis on mobility change of a novel
metamorphic parallel mechanism, Mechanism and Machine Theory, 45,
2010, 1864-1876.

Gao F.,, Li W.,, Zhao X., Jin Z., Zhao H., New kinematic structures for
2-, 3-, 4-, and 5-DOF parallel manipulator designs, Mechanism and Machine
Theory, 37, 2002, 1395-1411.

Garbacik A., Studium projektowania uktadow hydraulicznych, ZNiO, Krakow
1997.

Gawlik A., Tora G., Synteza obcigzenia aktywnego uktadu redukcji drgan,
XVII Ogolnopolska Konferencja Naukowo-Dydaktyczna Teorii Maszyn
i Mechanizmow, Wroctaw—Ladek Zdroj, 18-20 wrzesien 2002.

Gerth W., Heimann B., Popp K., Mechatronika, PWN, Warszawa 2001.
Gogu G., Parallel mechanisms with decoupled rotation of the moving platform
in planar motion, J. Mechanical Engineering Science Proc. IMechE, Vol. 224
Part C, 2010, 710-720.

Gogu G., Mobility of mechanisms: a critical review, Mechanism and Machine
Theory, 40, 2005, 1068-1097.

Graf Ch., Maas J., Pflug H.-Ch., Concept for an active cabin suspension,
Proceedings of the 2009 IEEE International Conference on Mechatronics,
Malaga, April 2009.

Griffin M.J., Discomfort from feeling vehicle vibration, Vehicle System
Dynamics, Vol. 45, 2007, 679-698.

Gronowicz A., A method of identification of mobility properties of kinematic
chains, Mechanism and Machine Theory, 16, 1981, 127-135.

Gronowicz A., Podstawy analizy ukiadow kinematycznych, Oficyna
Wydawnicza Politechniki Wroctawskiej, Wroctaw 2003.

Han C.,KimJ., KimJ., Park F.C., Kinematic sensitivity analysis of the 3-UPU
parallel mechanism, Mechanism and Machine Theory, 37, 2002, 787-798.



171

Hansen C.H. Snyder S.D., Active control of noise and vibration, E & FN
Spon, 1997.

Hannson P.-A., Control algorithms for active cab suspensions on agricultural
tractors, Vehicle System Dynamics, 25, 1996, 431-461.

Hao G., Kong X., Reuben R.L., 4 nonlinear analysis of spatial compliant
parallel modules: Multi-beam modules, Mechanism and Machine Theory,
46, 2011, 680-706.

He Y., McPhee J., Multidisciplinary design optimization of mechatronic
vehicles with active suspensions, Journal of Sound and Vibration, 283, 2005,
217-241.

Huang P., Wang J., Wang L., Yao R., Identification of structure errors of
3-PRS-XY mechanism with regularization method, Mechanism and Machine
Theory, 46, 2011, 927-944.

Huang S.-J., Chen H.-Y., Adaptive sliding controller with self-tuning fuzzy
compensation for vehicle suspension control, Mechatronics, 16, 2006,
607-622.

Huang T., Liu H.T., Chetwynd D.G., Generalized Jacobian analysis of lower
mobility manipulators, Mechanism and Machine Theory, 46, 2011, 831-844.
Husty M.L., An algorithm for solving the direct kinematics of general Stewart-
-Gough platforms, Mech. Mach. Theory, Vol. 31, No. 4, 1996, 335-380.
Ider S.K., Inverse dynamics of parallel manipulators in the presence of drive
singularities, Mechanism and Machine Theory, 40, 2005, 33-44.

Ieluzzi M., Turco P., Montiglio M., Development of a heavy truck semi-active
suspension control, Control Engineering Practice, 14, 2006, 305-312.
Jarviluoma M., Nevala K., An active vibration damping system of a driver's
seat for off-road vehicles, IEEE, 3/1997, 38-43.

Jiang Q., Gosselin C.M., Determination of the maximal singularity-free
orientation workspace for the Gough—Stewart platform, Mechanism and
Machine Theory, 44, 2009, 1281-1293.

Jonasson M., Roos F., Design and evaluation of an active electromechanical
wheel suspension system, Mechatronics, 18, 2008, 218-230.

Kaminski E., Pokorski J., Dynamika zawieszen i uktadow napedowych po-
Jjazdow samochodowych, Wydawnictwa Komunikacji i Lgcznosci, Warszawa
1983.

Kim H.-J., Yang H.S., Park Y.-P., Improving the vehicle performance with
active suspension using road-sensing algorithm, Computers and Structures,
80,2002, 1569-1577.

Kim T.H., Kim Y.T., Yoon Y.S., Development of a biomechanical model of
the human body in a sitting posture with vibration transmissibility in the
vertical direction, International Journal of Industrial Ergonomics, 35, 2005,
817-829.



[k10]

[k11]

[k12]

[k13]

[k14]

[k15]

[k16]

[k17]

King T.L., Whidborne J.F., Purdy D., Dunoyer A., 4 review of ground vehicle
dynamic state estimations utilising GPS/INS, Vehicle System Dynamics,
Vol. 49, 2011, 29-58.

Kedzior K., Knapczyk J., Morecki A., Teoria mechanizmow i manipulatorow,
WNT, Warszawa 2002.

Knapczyk J.,, Lebiediew P.A., Teoria mechanizmow przestrzennych
i manipulatorow, WNT, Warszawa 1990.

Knapczyk J., Maniowski M., Elastokinematic modeling and study of five-
-rod suspension with subframe, Mechanism and Machine Theory, 41, 2006,
1031-1047.

Knapczyk J., Dzierzek S., Displacement and force analysis of fife-rod
suspension with flexible joints, Trans ASME, Journal of Mech. Design,
Vol. 117, 1995, 523-538.

Knapczyk J., Tora G., An inverse force analysic of the spherical 3-DOF
parallel manipulator with there linear actuators considered as spring
system, X1 CISM-IFToMM Symposium on Theory and Practice of Robots
and Manipulators, Romansy *96, Udine 1996, 53-60.

Knapczyk J., Tora G., Influence of leg flexibilities on the trajectory planning
of A3 — DOF spherical parallel manipulator, X111 International Symposium
on Robots and Manipulators System ,,Ro.Man.Sy 2000, Zakopane 2000,
249-256.

Koch G., Fritsch O., Lohmann B., Potential of low bandwidth active
suspension control with continuously variable damper, Control Engineering
Practice, 18, 2010, 1251-1262.

Kong X., Gosselin C.M., Type synthesis of 3-DOF PPR-equivalent parallel
manipulators based on screw theory and the concept of virtual chain, Journal
of Mechanical Design, Vol. 127, 2005, 1113-1121.

Kong X., Gosselin C.M., Type synthesis of 4-DOF SP-equivalent parallel
manipulators: A virtual chain approach, Mechanism and Machine Theory,
41, 2006, 1306-1319.

Kowal J., Romanska A., Stanowisko do badan dokladnosci pracy operatora
maszyny roboczej, V Szkota Metody aktywne redukcji drgan i hatasu,
Krakow—Krynica 2001, 137-142.

Kowal J., Romanski G., Badania laboratoryjne hybrydowego uktadu
wibroizolacji, V Szkota Metody aktywne redukcji drgan i hatasu, Krakow—
—Krynica 2001, 143-148.

Kowalski P., Pomiar i ocena drgan w srodowisku pracy wedtug nowych
przepisow prawnych, Bezpieczenstwo Pracy, 9/2006, 24-26.

Ksigzek M., Modelowanie i optymalizacja uktadu cztowiek—wibroizolator—
—maszyna, Monografia, 244, Wydawnictwo PK, Krakow 1999.



[16]

[17]
[18]

[19]

[110]

[m2]

[m3]

[m4]

[m5]

173

Lauwerys Ch., Swevers J., Sas P., Robust linear control of an active suspension
on a quarter car test-rig, Control Engineering Practice, 13, 2005, 577-586.
Li Y., Xu Q., Stiffness analysis for a 3-PUU parallel kinematic machine,
Mechanism and Machine Theory, 43, 2008, 186-200.

Lin P.D., Hsieh J.-F., 4 New Method to analyze spatial binary mechanisms
with spherical pairs, Journal of Mechanical Design, Vol. 129, 2008,
455-458.

Liu H., Nonami K., Hagiwara T., Active following fuzzy output feedback
sliding mode control of real-vehicle semi-active suspensions, Journal of
Sound and Vibration, 314, 2008, 39-52.

Liu-Henke X., Luckel J., Jaker K.-P., An active suspension/tilt system for
a mechatronic railway carriage, Control Engineering Practice, 10, 2002,
991-998.

Liu X.-J., Wang J., Pritschow G., 4 new family of spatial 3-DoF fully-parallel
manipulators with high rotational capability, Mechanism and Machine
Theory, 40, 2005, 475-494.

Lofgren B., Active cab suspension, Skog Forsk Resultad, 17, 1995.

Lozia Z., Analiza ruchu samochodu dwuosiowego na tle modelowania jego
dynamiki, Prace Naukowe Transport, z. 41, Oficyna Wydawnicza Politechniki
Warszawskiej, Warszawa 1998.

Lozia Z., Symulatory jazdy samochodem, Wydawnictwa Komunikacji
i Lacznosci, Warszawa 2008.

LuY., Hu B., Analyzing kinematics and solving active/constrained forces, of
a 3SPU + UPR parallel manipulator, Mechanism and Machine Theory, 42,
2007, 1298-1313.

Maciejewski I., Meyer L., Krzyzynski T., The vibration damping effectiveness
of an active seat suspension system and its robustness to varying mass
loading, Journal of Sound and Vibration, 329, 2010, 3898-3914.
Maciejewski I., Oleskiewicz R., Krzyzynski T., Active control of vibration in
small and medium amplitude range of elements in automotive systems, Arch.
Appl. Mech., 79, 2009, 587-594.

Mansfield N.J., Notini L., Newell G.S., Inter-cycle variation in whole-body
vibration exposures of operators driving track-type loader machines, Journal
of Sound and Vibration, 298, 2006, 563-579.

Marzbanrad J., Ahmadi G., Zohoor H., Hojjat Y., Stochastic optimal preview
control of a vehicle suspension, Journal of Sound and Vibration, 275, 2004,
973-990.

Masouleh M.T., Gosselin C., Husty M., Walter D.R., Forward kinematic
problem of 5-RPUR parallel mechanisms (3T2R) with identical limb
structures, Mechanism and Machine Theory, 46, 2011, 945-959.



174
[m6]

[m7]
[m8]
[m9]

[m10]

[m11]

[m12]

[m13]

[m14]

[m15]

[n1]

[n2]

[o1]

[02]

[p1]

Matsuo Y., Hiromatsu T., Inaba T., Development of an electromechanical
active-cab-suspension, IEEE, 2132-2137, 1993.

Mehta C.R., Tewari V.K., Seating discomfort for tractor operators — a critical
review, International Journal of Industrial Ergonomics, 25, 2000, 661-674.
Michatowski S., Aktywne uktady w konstrukcji maszyn roboczych,
Monografia, 171, Wyddawnictwo PK, Krakow 1994.

Michatowski S., Redukowanie wibracji w maszynach roboczych ciezkich,
PiT, Krakoéw 2001.

Michatowski S., Tora G., Analiza mechanizmu urzqdzenia wykonawczego
aktywnego ukladu redukcji drgan kabiny maszyny roboczej, Materiaty
XVI Ogolnopolskiej Konferencji Naukowo-Dydaktycznej Teorii Maszyn
1 Mechanizmoéw, Rzeszow 1998, 627-634.

Michatowski S., Tora G., Uwzglednienie tarcia w mechanizmach urzgdzen
wykonawczych aktywnej redukcji  drgan kabin, XVII Ogdlnopolska
Konferencja Naukowo-Dydaktyczna Teorii Maszyn i Mechanizmow,
Warszawa—Jachranka 2000, 131-136.

Michatowski S., Tora G., Aunanusz mexanusma u ynpaenieuus aKMUBHOU
cucmemsl 8UOPO3AWUMBL KAOUHBL pabouetl mawunsl, Wyktady 57 Naukowe;j
Konferencji Pracownikow Sankt Petersburskiego Panstwowego Uniwersytetu
Architektury i Budownictwa, 2000, 111-112.

Michatowski S., Stabilizacja nadwozia maszyny budowlanej podatnym
uktadem sitownikowym, Materialy Sympozjum ,,Kierowalnos¢ i modelowanie
dynamiki ruchu pojazdéw i1 maszyn roboczych”, Radziejowice 1988,
149-159.

Mistrot P., Fleury G., Numerical assessment of fore-and-aft suspension
performance to reduce whole-body vibration of wheel loader drivers, Journal
of Sound and Vibration, 298, 2006, 672-687.

Mitschke M., Dynamika samochodu, t. 2, Drgania, Wydawnictwa
Komunikacji i £.gczno$ci, Warszawa 1989.

Nakano K., Suda Y., Nakadai S., Tsunashima H., Washizu T., Self-powered
active control applied to a truck cab suspension, JSAE Review, 20, 1999,
511-516.

Notash L., Kamalzadeh A., Inverse dynamics of wire-actuated parallel
manipulators with a constraining linkage, Mechanism and Machine Theory,
42,2007, 1103-1118.

Ouarda 1., Wisama K., Inverse and direct dynamic models of hybrid robots,
Mechanism and Machine Theory, 45, 2010, 627-640.

Oziemski S., Cztowiek w maszynie, Wyd. Instytutu Technologii Eksploatacji,
Radom 2004.

Palej R., Dynamika i statecznos¢ aktywnych pneumatycznych uktadow
wibroizolacji, Monografia, 218, Wydawnictwo PK, Krakéw 1997.



[p2]

[p3]

[p4]

[p5]

[p6]

[p7]

[p8]

[p9]

[p10]

[p11]

[p12]

[p13]

[ql]

[r1]

175

Parsa K., Angeles J., Misra A.K., Rigid-body pose and twist estimation
using an accelerometer array, Archive of Applied Mechanics, 74, 2004,
223-236.

Parsa K., Lasky Ty A., Ravani B., Design and implementation of mechatronic,
all-accelerometer inertial measurement unit, IEEE, Vol. 12, No. 6, 2007,
640-650.

Pashkevich A., Chablat D., Wenger P., Stiffness analysis of overconstrained
parallel manipulators, Mechanism and Machine Theory, 44, 2009,
966-982.

Paturski Z., Szczepanski C., Niektore zagadnienia modelowania w lotniczych
syntetycznych urzqdzeniach treningowych, zmold.meil.pw.edu.pl /zaloga/ml-
ref-b.doc, ML-X 2002 (odczyt z dn. 23.11.2012).

Pi Y., Wang X., Observer-based cascade control of a 6-DOF parallel
hydraulic manipulator in joint space coordinate, Mechatronics, 20, 2010,
648-655.

Pond G., Carretero J.A., Formulating Jacobian matrices for the dexterity
analysis of parallel manipulators, Mechanism and Machine Theory, 41,
2006, 1505-1519.

Portman V.T., Sandler B.-Z., Tripod robot with cylindrically actuated limbs:
Structure and kinematics, Mechanism and Machine Theory, 37, 2002,
1447-1463.

Pott A., Kecskemethy A., Hiller M., 4 simplified force-based method for
the linearization and sensitivity analysis of complex manipulation systems,
Mechanism and Machine Theory, 42, 2007, 1445-1461.

Poussot-Vassal C., Sename O., Dugard L., Gaspar P., Szabo Z., Bokor J.,
A new semi-active suspension control strategy through LPV technique,
Control Engineering Practice, 16, 2008, 1519-1534.

Prabakar R.S., Sujatha C., Narayanan S., Optimal semi-active preview
control response of a half car vehicle model with magnetorheological damper,
Journal of Sound and Vibration, 326, 2009, 400-420.

Premkumar P., Kramer S., Synthesis of multi-loop spatial mechanisms by
iterative analysis: The RSSR-SS path generator, Journal of Mechanical
Design, Vol. 112, 1990, 69-72.

Priyandoko G., Mailah M., Jamaluddin H., Vehicle active suspension system
using skyhook adaptive neuro active force control, Mechanical Systems and
Signal Processing, 23, 2009, 855-868.

Quennouelle C., Gosselin C.M., Stiffness matrix of compliant parallel
mechanisms, Advanced in Robot Kinematics: Analysis and Design, 2008,
331-341.

Raghavan M., The Stewart platform of general geometry has 40
configurations, ASME J. Mech. Design, 115, 1993, 277-282.



176
[r2]

[r3]

[r4]

[r5]

[r6]

[s1]

[s2]

[s3]

[s4]

[s5]

[s6]

[s7]

[s8]

[s9]

Rao N.M., Rao K.M., Dimensional synthesis of a spatial 3-RPS parallel
manipulator for a prescribed range of motion of spherical joints, Mechanism
and Machine Theory, 44, 2009, 477-486.

Richard M.J., Bouazara M., An optimization method designed to improve
3-D vehicle comfort and road holding capability through the use of active
and semi-active suspensions, Eur. J. Mech. A/Solids, 20, 2001, 509-520.
Russel K., Sodhi R., Design of adjustable of RSSR-SC mechanisms for multi-
-phase motion generation, JSME Series C, Vol. 48, No. 4, 2005, 668-673.
Russel K., Sodhi R., On displacement analysis of the RSSR-SS mechanism,
Mechanics Based Besign of Structures and Machines, Vol. 31, No. 2, 2003,
281-296.

Ruotsalainen P., Nevala K., Marjanen Y., Design of an adjustable
hydropneumatic damper for cab suspension, The Thirteenth International
Congress on Sound and Vibration, Vienna, July 2—6, 2006.

Sampaio J.V.R., Design of a low power active truck cab suspension, Eindhoven
University of Technology, Department of Mechanical Engineering, Dynamics
and Control, Eindhoven 2009.

Savkoor A., Manders S., Riva P., Design of actively controlled aerodynamic
devices for reducing pitch and heave of truck cabins, JSAE Review, 22,2001,
421-434.

Servadio P., Marsili A., Belfiore N.P., Analysis of driving seat vibrations in
high forward speed tractors, Biosystems Engineering, 97, 2007, 171-180.
Shiau T.-N., Tsai Y.-J., Tsai M.-S., Nonlinear dynamic analysis of a parallel
mechanism with consideration of joint effects, Mechanism and Machine
Theory, 43, 2008, 491-505.

Sherwin L.M., Owende P.M.O., Kanali C.L., Lyons J., Ward S.M., Influence
of tyre inflation pressure on whole-body vibrations transmitted to the
operator in a cut-to-length timber harvester, Applied Ergonomics, 35, 2004,
253-261.

Sobczyk A., Tora G., Grader blade stabilization system, Automation in
Construction, Vol. 7, No. 5, Elsevier 1998, 385-389.

Sokolov A., Xirouchakis P., Dynamics analysis of a 3-DOF parallel
manipulator with R—P-S joint structure, Mechanism and Machine Theory,
42,2007, 541-557.

Solarz W., Tora G., Sterowanie ukladami aktywnej redukcji drgan o trzech
stopniach ruchliwosci, XVIII Ogodlnopolska Konferencja Naukowo-
-Dydaktyczna Teorii Maszyn i Mechanizmow, Wroctaw—Ladek Zdr6j 2002.
Solarz W., Tora G., Mechanizm platformowy o 5 stopniach swobody w ukiadzie
aktywnej stabilizacji potozenia kabiny maszyny roboczej, Posiedzenie Sekcji
Podstaw Technologii Komitetu Budowy Maszyn Polskiej Akademii Nauk,
Nowy Sacz 2003, 85-91.



[s10]

[s11]

[s12]

[s13]

[s14]

[s15]

[t1]

[t2]

[t3]

[t4]

[t5]

[t6]

[t7]

[t8]

[19]

[t10]

177

Solomon U., Padmanabhan C., Semi-active hydro-gas suspension system for
a tracked vehicle, Journal of Terramechanics, 48, 2011, 225-239.

Spelta C., Savaresi S.M., Fabbri L., Experimental analysis of a motorcycle
semi-active rear suspension, Control Engineering Practice, 18, 2010,
1239-1250.

Stein G.J., Zahoransky R., Gunston T.P., Burstrom L., Meyer L., Modelling
and simulation of a fore-and-aft driver’s seat suspension system with
road excitation, International Journal of Industrial Ergonomics, 38, 2008,
396-409.

Sun Y.G., Song K.J., Mao Y.H., Lin L., Dynamic analysis of an active flexible
suspension system, Journal of Sound and Vibration, 249(3), 2002, 606-610.
Sun W., Li J., Zhao Y., Gao H., Vibration control for active seat suspension
systems via dynamic output feedback with limited frequency characteristic,
Mechatronics, 21, 2011, 250-260.

Slaski G., Maciejewski M., Skyhook and fuzzy logic controller of s semi
active vehicule suspension, Prace Naukowe PW Transport, z. 78, 2011.
Tanev T.K., Kinematics of a hybrid (parallel-serial) robot manipulator,
Mechanism and Machine Theory, 35, 2000, 1183-1196.

Tanifuji K., Koizumi S., Shimamune R., Mechatronics in Japanese rail
vehicles: active and semi-active suspensions, Control Engineering Practice,
10, 2002, 999-1004.

Tanik E., Parlaktas V., 4 new type of compliant spatial four-bar (RSSR)
mechanism, Mech. Mach. Theory, 2011.

Tiemessen [.J., Hulshof C.T.J., Frings-Dresen M.H.W., An overview of
strategies to reduce whole-body vibration exposure on drivers: A systematic
review, Industrial Ergonomics, 37, 2007, 245-256.

Ting K.-L., Zhu J., On realization of spherical joints in RSSR mechanisms,
Journal of Mechanical Design, Vol. 127, 2005, 924-930.

Tora G., Study operation of the active suspension system of a heavy machine
cab, Journal of Theoretical and Applied Mechanics, 48, 3, Warsaw 2010,
715-731.

Tora G., Applications of platform mechanisms with 6 DOF in active vibration
control systems, The Archive of Mechanical Engineering, Vol. XLIX, No. 2,
2002, 179-192.

Tora G., Position control active systems in heavy machines, Materiaty
I Miedzynarodowej Konferencji ,,Developments in Fluid Power Control of
Machinery and Manipulators”, Krakow 2000.

Tora G., Spatial Motion Simulator, Mammuno3naBctBo, No. 5 (71), 2003,
40-44.

Tora G., Kinematyka mechanizmu platformowego w ukiadzie aktywnej
redukcji drgan, XXI Ogolnopolska Konferencja Naukowo-Dydaktyczna



178

[t11]
[t12]

[t13]

[t14]

[t15]

[t16]

[t17]

[v1]

[wl]

[w2]

[w3]

[w4]

[x1]

[yl]

Teorii Maszyn i Mechanizméw, Wydawnictwo ATH, Bielsko-Biata 2008,
357-366.

Tora G., The active suspension of heavy machines cab, Vibration Control,
Intech, 2012.

Tora G., Simulations of the active cab suspension, Journal of KONES
Powertrain and Transport, Vol. 19, 2012, 453-464.

Tora G., Mechanizmy platformowe do zawieszenia kabiny maszyny roboczej,
Wybrane problemy rozwoju maszyn roboczych, Praca zbiorowa pod red.
Aleksandra Muca, Wydawnictwo PK, Krakow 2012, 135-150.

Tsai L.-W., Solving the inverse dynamics of a Stewart-Gough manipulator
by the principle of virtual work, Journal of Mechanical Design, Vol. 122,
2000, 3-9.

Tsai M.-S., Shiau T.-N., Tsai Y.-J., Chang T.-H., Direct kinematic analysis
of a 3-PRS parallel mechanism, Mechanism and Machine Theory, 38, 2003,
71-83.

Tsai M.-S., Yuan W.-H., Inverse dynamics analysis for a 3-PRS parallel
mechanism based on a special decomposition of the reaction forces,
Mechanism and Machine Theory, 45, 2010, 1491-1508.

Turkay S., Akcay H., Aspects of achievable performance for quarter-
-car active suspensions, Journal of Sound and Vibration, 311, 2008,
440-460.

Vink P., Krause F., Kuijt-Evers L.F.M., Aspects to improve cabin comfort of
wheel loaders and excavators according to operators, Applied Ergonomics,
34,2003, 265-271.

Wang J., Wu C., Liu X.-J., Performance evaluation of parallel manipulators:
Motion/force transmissibility and its index, Mechanism and Machine Theory,
45,2010, 1462-1476.

Wang H., Chen G., Zhao Y., Lin Z., Output error bound prediction of parallel
manipulators based on the level set method, Mechanism and Machine Theory,
45,2010, 1153-1170.

Wang S.-C., Hikita H., Kubo H., Zhao Y.-S., Huang Z., Ifukube T., Kinematics
and dynamics of a 6 degree-of-freedom fully parallel manipulator with elastic
joints, Mechanism and Machine Theory, 38, 2003, 439-461.

Wu X., Rakheja S., Boileau P.-E., Distribution of human-seat interface
pressure on a soft automotive seat under vertical vibration, International
Journal of Industrial Ergonomics, 24, 1999, 545-557.

XiF., Zhang D., Mechefske C.M., Lang S.Y.T., Global kinetostatic modelling
of tripod-based parallel kinematic machine, Mechanism and Machine Theory,
39,2004, 357-377.

Yagiz N., Hacioglu Y., Backstepping control of a vehicle with active
suspension, Control Engineering Practice, 16, 2008, 1457-1467.



[y2]

[y3]

[y4]

[y5]

[y6]

[y7]

[y8]

[z1]

[22]

[23]

[24]

[25]

[26]

[27]

179

Yahaya Md. Sam, Johari H.S. Osman, Ruddin A. Ghani, 4 class of
proportional-integral sliding mode control with application to active
suspension system, Systems & Control Letters, 51, 2004, 217-223.

Yang P.H., Waldron K.J., Orin D.E., Kinematics of a 3-DOF Motion Platform
for a Low-Cost Driving Simulator, Recent Advances in Robot Kinematics,
Kluwer Acad. Publ., 1996, 89-98.

Yang P.H., Waldron K.J., Orin D.E., Dynamics of a three degree-of-freedom
motion platform for a low-cost driving simulator, Fifth Applied Mechanisms
& Robotics Conference, Cincinnati, October 1997.

Yildirim S., Vibration control of suspension systems using a proposed neural
Network, Journal of Sound and Vibration, 277, 2004, 1059-1069.
Yoshimura T., Kume A., Kurimoto M., Hino J., Construction of an
active suspension system of a quarter car model using the concept of
sliding mode control, Journal of Sound and Vibration, 239(2), 2001,
187-199.

Younl.,ImJ., Tomizuka M., Level and attitude control of the active suspension
system with integral and derivative action, Vehicle System Dynamics,
Vol. 44, No. 9, September 2006, 659-674.

Yun Y., Li Y., 4 general dynamics and control model of a class of multi-
-DOF manipulators for active vibration control, Mech. Mach. Theory (2011),
doi:10.1016/j.mechmachtheory (odczyt z dn. 10.04.2011).

Zehsaz M., Sadeghi M.H., Ettefagh M.M., Shams F., Tractor cabin s passive
suspension parameters optimization via experimental and numerical methods,
Journal of Terramechanics, 2011.

Zhang D., Xi F., Mechefske, C.M., Lang S.Y.T., Analysis of parallel kinematic
machine with kinetostatic modelling method, Robotics and Computer-
-Integrated Manufacturing, 20, 2004, 151-165.

Zhang Y.T., Mu D.J., New concept and new theory of mobility calculation
for multi-loop mechanisms, Science China Technological Sciences, Vol. 53,
No. 6, June 2010, 1598-1604.

Zhao J.-S., Chu F., Feng Z.-J., Synthesis of rectilinear motion generating
spatial mechanism with application to automotive suspension, Journal of
Mechanical Design, Vol. 130/065001-8, June 2008.

Zhao J.-S., Zhou K., Feng Z.-J., A theory of degrees of freedom for
mechanisms, Mechanism and Machine Theory, 39, 2004, 621-643.

Zhao J.-S., Feng Z.-J., Zhou K., Dong J.-X., Analysis of the singularity of
spatial parallel manipulator with terminal constraints, Mechanism and
Machine Theory, 40, 2005, 275-284.

Zhao J.-S., Feng Z.-J., Dong J.-X., Computation of the configuration degree
of freedom of a spatial parallel mechanism by using reciprocal screw theory,
Mechanism and Machine Theory, 41, 2006, 1486-1504.



180
(28]

[29]

[210]

[al]

[a2]

[a3]
[a4]
[a5]
[a6]
[a7]

[a8]

[09]
[0.10]

[al1]

[012]

Zhu Z., Li J., Gan Z., Zhang H., Kinematic and dynamic modeling for real-
-time control of Tau parallel robot, Mechanism and Machine Theory, 40,
2005, 1051-1067.

Zlatanov D., Fenton R.G., Benhabib B., Identification and classification of
the singular configurations of mechanisms, Mech. Mach. Theory, Vol. 33,
No. 6, 1998, 743-760.

Zubieta M., Elejabarrieta M.J., Bou-Ali M.M., Characterization and
modeling of the static and dynamic friction in a damper, Mechanism and
Machine Theory, 44, 2009, 1560-1569.

PN-EN ISO 5353:2011 Maszyny do robot ziemnych, ciggniki i maszyny
rolnicze i lesne — Punkt bazowy siedziska.

PN-EN ISO 3471:2009 Maszyny do robot ziemnych — Konstrukcje chronigce
przy przewroceniu si¢ maszyny — Badania laboratoryjne i wymagania
techniczne.

PN-EN ISO 3449:2009 Maszyny do robot ziemnych — Konstrukcje chronigce
przed spadajgcymi przedmiotami — Wymagania i badania laboratoryjne.
PN-ISO 5006-1:1997 Maszyny do robot ziemnych— Widocznos¢ ze stanowiska
operatora — Metoda badan.

PN-ISO 5006-2:1997 Maszyny do robot ziemnych— Widocznos¢ ze stanowiska
operatora — Metoda oceny.

PN-ISO 5006-3:1997 Maszyny do robot ziemnych— Widocznos¢ ze stanowiska
operatora — Kryteria.

PN-EN ISO 6682:2009 Maszyny do robot ziemnych — Strefy wygody i zasiegu
w odniesieniu do elementow sterowniczych.

PN-ISO 10263-4:1998 Maszyny do robét ziemnych — Srodowisko przestrzeni
ostonigtej operatora — Metoda badania ukiadow wentylacyjnych, grzejnych
i/lub klimatyzacji w przestrzeni ostonietej operatora.

PN-N-01307:1994 Hatas. Dopuszczalne wartosci hatasu w srodowisku
pracy. Wymagania dotyczqgce wykonywania pomiarow.

PN-EN ISO 9612:2011 Akustyka. Wytyczne do pomiarow i oceny ekspozycji
na hatas w Srodowisku pracy.

PN-EN 14253+A1:2011 Drgania mechaniczne. Pomiar i obliczanie
zawodowej ekspozycji czlowieka na drgania o ogolnym dziataniu na organizm
cztowieka dla potrzeb ochrony zdrowia. Wytyczne praktyczne.
Rozporzgdzenia Ministra Pracy i Polityki Spolecznej w sprawie najwyzszych
dopuszczalnych stezen i natezen czynnikow szkodliwych dla zdrowia
w srodowisku pracy (Dz. U. 2002 Nr 217, poz. 1833).



181

Streszczenie

Niniejsza praca dotyczy aktywnego zawieszenia kabiny (AZK) maszyny robo-
czej (MR). Przejazd MR po nieréwnym terenie powoduje, ze kabina podlega wymu-
szeniom drgan o niskiej czestotliwosci 1 znacznej amplitudzie. W celu redukcji tych
drgan zaproponowano wykorzystanie AZK. AZK zawiera mechanizm wykonawczy,
laczacy kabing z ramg maszyny, ktéra poddawana wymuszeniom kinematycznym
wykonuje ruch przestrzenny mierzony przez zespédt czujnikow. Mechanizm wyko-
nawczy jest napedzany przez sitowniki hydrauliczne, ktére sg sterowane wedhug
przebiegow chwilowych predkosci obliczonych w poduktadzie sterowania. Za cel
dziatania AZK przyjeto pionowe ustawianie kabiny, zmniejszanie jej drgan przechy-
lowych oraz zmniejszanie drgan fotela operatora.

Przedstawiono zbiér schematow kinematycznych mechanizmoéw platformowych,
sposrdd ktorych do szezegolowej analizy i syntezy wybrano mechanizm platformowy
nap¢dzany przez dwa sitowniki. Trzeci sitownik napedza oddzielny mechanizm poru-
szajacy fotel wraz z operatorem w pionowym kierunku. Szczegdétowo opracowano me-
chaniczny model mechanizmu wykonawczego. Dla przyjetych zalozen w jawnej formie
rozwigzano zadanie proste i odwrotne potozen i pr¢dkosci mechanizmu. Wyprowadzo-
no macierz jakobianowa, ktorej elementy poddano analizie wykazujacej kinematyczne
ograniczenia mechanizmu. Macierz jakobianowa wykorzystano w réwnaniach Newto-
na-Eulera, na podstawie ktorych wyznaczono chwilowe obcigzenia napgdow.

Rozwigzano zadanie syntezy wymiarowej mechanizmu AZK przystosowanego
do tadowarki Caterpillar 924Gz. Rozwigzanie zawiera wyznaczenie dtugosci ogniw,
orientacji osi i usytuowania srodkéw potaczen ruchowych mechanizmu realizujgcego
pozadane przemieszczenia platformy z kabing. Przeprowadzono analize przemiesz-
czen wzglednych w parach kulowych i krzyzakowych. Wyprowadzono zalezno$ci
wymiarowe, przy ktorych sterowanie jednym sitownikiem powoduje zmniejszenie
drgan katowych kabiny wokoét osi podluznej, a jednoczesnie zmniejsza jej drgania
liniowe wzdtuz osi poprzeczne;.

Przeprowadzono badania poligonowe tadowarki (YTOZL50D-11), wyznaczono
zakresy czgstotliwosci wymuszen ramy maszyny, zakresy katow przechytéw, warto-
$ci predkosci katowych i liniowych oraz przyspieszen liniowych wybranych punk-
tow ramy maszyny wystepujacych w rzeczywistych warunkach.

Wykonano przyktadowe obliczenia symulacyjne przyjmujac: model napedu hy-
draulicznego uwzgledniajacy tarcie zawierajacy liniowy sitownik sterowany zawo-
rem dlawigcym, model wymuszenia od drogi, model zawieszenia MR, model me-
chanizmu AZK i sposéb regulacji.

Na podstawie wynikow symulacji pozytywnie oceniono efektywnos$¢ pracy roz-
patrywanego uktadu, wyznaczono graniczne cze¢stotliwosci wymuszen i czasy zwlok
dziatania AZK. Przeprowadzajac odpowiednie symulacje, wyznaczono zakresy ob-
cigzen napedow, ich wymagane predkosci i zapotrzebowanie na moc.
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MODELLING OF A PLATFORM MECHANISM
OF AN ACTIVE CAB SUSPENSION SYSTEM IN A HEAVY MACHINE

Summary

The present work relates to the active cab suspension (ACS) in a heavy machine
(HM). During the ride HM over the rough terrain, the operator’s cab is subjected to
excitations in the form of low-frequency and high-amplitude vibration. The vibration
reduction strategy is suggested whereby the machine structure should incorporate
an ASC comprising an actuating mechanism connecting the operator cab to the
machine frame, which subjected to kinematic excitations, performs movements
in space, measured with the set of sensors. The actuating mechanism is driven by
cylinders capturing the instantaneous velocities derived in the control sub-system.
The purpose of the ASC is to stabilise the cab in the vertical, to reduce its tilting and
vibration of the operator’s seat.

Several kinematic diagrams of platform mechanisms are presented, a detailed
synthesis and analysis is conducted of a platform mechanism driven by two cylinders
whilst the third cylinder supports the separate mechanism moving the seat with an
operator in the vertical direction. The mechanical model of the actuating mechanism is
asubject of most detailed investigated. For such formulated assumptions, the explicite
solutions are found to the simple and inverse problem involving the mechanism’s
velocity and position. The Jacobinian matrix is derived and its elements are duly
analysed to demonstrate the kinematic constraints of the mechanism. The Jacobinian
matrix is also utilised in Newton-Euler equations yielding the instantaneous drive
loads.

The synthesis of the ASC dimension is carried out, to adapt it to be used in
a Caterpillar 924GZ loader. The solution consists in finding the length of links, axes
orientation and positions of the middle points of the mobile joints implementing the
desired displacement of the platform and the cab, supported by analysis of relative
displacements in spherical and cross joints. The relationships between relevant
dimensions are derived such that the control action of one cylinder should lead to
reduction of the cab’s angular vibration around the longitudinal axis, at the same
time reducing its linear vibration along the transverse axis.

The field tests of the loader (YTOZL50D-11) are carried out to determine the
frequency range of the excitations acting upon the machine frame, the range of the
tilting angle, angular and linear velocity and linear acceleration of selected points on
the frame which are present in real-life conditions.

Underlying the applied simulation procedure are the following models: that of
the hydraulic drive taking into account friction and incorporating a linear cylinder
controlled via a throttling valve, the model of road-induced excitations, the model of
an HM suspension, the model of the ASC and the control strategy.



183

Simulation data prove the system’s performance to be effective. The boundary
values of frequency of excitations and the delay times in the ASC operation are
established. The simulation procedures are applied to determine the range of drive
loads, the required drive velocities and power demands.

MOJIEJIMPOBAHUE IVIAT®OPMEHHOI'O MEXAHU3MA
AKTHBHOU ITOJABECKU KABMHBI PABOUE MAIIHBI

CongexaHue

Hacrosmiast pabora kacaercst aktuBHOW monBecku kaOuHbl (AIIK) paboueit
marHbl (PM). [Ipoe3n PM no HepoBHO# OBEPXHOCTH MPUBOIUT K BBIHYKICHHBIM
KoJeOaHMsIM HU3KOW 4YacTOTHl M 3HAYUTEIBHOM aMIUIMTyne KojeOaHWH KaOWHBI.
C uenpr0 pemyKIuu 3TUX KolebaHmi mpemnokeHo ucnonb3oBanue AITK. AITK
COCTOUT U3 UCIIOJIHUTEIILHOTO MEXaHU3Ma, COCTUHSIOIIET0 KAOMHY C paMOM MallIMHBL,
KOTOPAsi ITPH BEIHY>KICHHBIX KOJICOAHHUSIX IPOU3BOIUT IPOCTPAHCTBEHHBIE ABHKCHUS,
nU3MepsieMble KOMIUIEKTOM JAaT4MKOB. McromHUTENbHBIH MEXaHM3M NPHBOIUTCS
B JABMJKCHHUE NIPH IOMOLIH IPUBOJIOB, YIPABJISIEMBIX B COOTBETCTBUH C BEJIMYMHAMHU
BPEMEHHBIX CKOPOCTEH, pacunTaHbIX B MoJcUcTeMe ynpasieHus. Llenbio gelicTBus
AIIK npuHSTO BEpTHKAIBHOE PACHIONOKEHNE KaOMHBI, YMEHBIICHHE €€ HAKJIOHHBIX
KoJe0aHMH, a TaK)Ke yMEHbILEHHE KoJIeOaHuil Kpeciia oneparopa.

[IpencraBneHsl KUHEMAaTH4eCKUE CXEMbl IIAT(GOPMEHHBIX MEXaHHU3MOB, W3
KOTOPBIX JUIsl JETaJIbHOTO aHAIN3a U CUHTE3a BBIOpaH MaTOpMEHHBII MEXaHU3M,
MIPUBOJUMBIN B ABMKEHHUE IBYMsI TpUBOAaMHU. TpeTHii PpUBOJ TPUBOIUT B ABUKECHHUE
OT/CJbHBIA MEXaHN3M, IBUTAIOLIMN KPECIO BMECTE C ONEPaTOPOM B BEPTHKAIHHOM
HanpasieHud. JletanbHo pa3zpaboTaHa MEXaHMYECKash MOJAEIb HMCIOJIHUTEIHLHOTO
MexaHu3Ma. JlIsi MPUHATBIX TPEANOCHUIOK B (OpME SIBHOM pEIICHO MpsMOe
u oOparHoe 3aJaHue TOJNOXKEHUH M cKopocTH MexaHuzMma. CdopmynupoBaHo
Marpuny SIkoou, MpoBeeH aHaIN3 €€ HICMEHTOB, OKA3bIBAIOLINN KUHEMATHUECKUE
OorpaHMuYCHMS MexaHu3Ma. Marpuiy SIkoOu UCTIoIb30BaHO B ypaBHEeHUsIX HploToHa-
DOiinepa, Ha OCHOBAaHUH KOTOPHIX 0003HAUYCHO BPEMEHHBIC HAIPY3KH ITPUBOJIOB.

Pemeno 3amanme pasmepHoro cuHTe3a MexanmsMa AlIK, mpucnocobnenHoi
s norpysunka Caterpillar 924Gz. Pemienne BKIIIOYaeT ONpEIeNICHHBIE IJIMHBI
3BEHBEB, HANPABJICHUE OCH M YCTAaHOBJICHHE LIEHTPOB MOABMKHBIX COCIUHEHUI
MEXaHM3Ma, BBIOJIHAIOUICTO TpeOyeMble NepeMelieHus MmiIaTdopMbl ¢ KaOUHOM.
[IpoBenen aHanu3 OTHOCUTENIBHBIX NIEPEMEILEHUN B IAPOBBIX M KPECTOBBIX Mapax.
BriBeneHbl pa3MepHbIe 3aBUCUMOCTH, IIPH KOTOPBIX YIPABICHUE OJHUM IPUBOAOM
MIPUBOJUT K YMEHBLICHHUIO YIJIOBBIX KOJI€OaHUI KaOMHBI BOKPYT MPOIOJIBHOM OCH U,
OZJHOBPEMEHHO, YMEHBIIACT €€ JIMHEHHbIC KoleOaHus BIOJb MTONIEPEYHON OCH.
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[IpoBenenpl momuroHHBIE wWccienoBaHus morpysuuka (YTOZLS0D-11),
OTIPENIEJICHBI TIPEJIeNbl BBIHYXJICHHOW YacTOTHI PaMbl MAIIMHBI, TPEAENbl YIIOB
HaKJIOHA, pa3Mephl yIIIOBBIX M IMHEHHBIX CKOPOCTEH, a TaK K€ TMHEWHBIX YCKOPEHU I
BBIOPAHHBIX ITyHKTOB PaMbl MAIIMHEI, TOSBIISIONINECS B PEATbHBIX YCIOBHAX.

[IponsBeneHsl TpUMEpPHBIE pacydeThl CHMYJSIHWA  TPUHUMAs:  MOJENb
THIPABINYECKOTO MPUBO/IA, YIUTHIBAIOIINHN TPEHUE, IMEIOIINH JIMHEHHBIN TIPUBO/,
YIPaBISEMBIH TPOCCUPYIOMIMM KJIAlTaHOM, MOJIENh BBIHY)KIEHHOTO JTBMKEHUS II0
HEPOBHOM MOBEPXHOCTH, MOIeNb moyiBecku PM, monens mexanusma AIIK u crtoco6
peTyIupOBaHUSL.

[To pesymbratam CHUMYISIINH TIOJIOKHUTEIHHO OlleHEeHa YPPEKTHBHOCTH PAOOTHI
paccMarpuBaeMol CHCTEMBbI, 0003HAYCHBI MTPEIeIbHBIE YaCTOTHI BEIHYKICHD M BPeMs
ono3npiBanus nericteuil AIIK. IIpoBoas COOTBETCTBYIOIINE CUMYIISILIMY, ONIPEACICH
TIpeJeN Harpy30K MPUBOJIOB, HX TpeOyeMble CKOPOCTH U MOIITHOCTH.



