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PRZEDM OW A

W pracy przedmiotem rozważań jest modelowanie dynamiki jazdy suwnicy 

pomostowej, przy uwzględnieniu zjawiska odbicia. Zagadnienie sformułowano w 

klasie zadań dynamiki maszyn z więzami nieholonomicznymi i elektromechanicznymi, 

nałożonymi na ruch układu. Siły wymuszające w układzie , a w szczególności siły 

boczne, wywołane zjawiskiem odbicia opisano w klasie funkcji pseudosprężystych. 

Opracowano złożone modele dynamiczne ruchu suwnicy z zastosowaniem metody 

sztywnych elementów skończonych (SES), uwzględniając wpływ drgań na 

charakterystyki dynamiczne układu. Opracowane modele dynamiczne ukosowania i 

zjawiska odbicia zinterpretowano w postaci grafów wiązań i multigrafów.
W pracy omówiono trzy główne zadania badawcze w zakresie modelowania 

dynamiki jazdy suwnicy:
- modelowanie matematyczne ruchu suwnicy w celu określenia pola obciążeń 
poziomych, charakterystyk ruchowych przy ukosowaniu i odbiciu oraz badania 

wrażliwości jazdy suwnicy,
- zagadnienie sterowania ruchu suwnicy, przy zastosowaniu układu regulacji napędów 

w celu kompensacji (ograniczenia) ukosowania,

- symulacja dynamiki ruchu suwnicy metodami komputerowymi w przypadku ruchu 

niesterowanego i sterowanego, w zakresie wyznaczania charakterystyk obciążeń 

poziomych (sił bocznych, sił tarcia poślizgowego), przy uwzględnieniu zjawiska 

odbicia.
Dynamikę jazdy suwnicy pomostowej rozpatrzono głównie w ruchu ustalonym 

układu, wyróżniając również fazę rozruchu opierając się na modelach matematycznych 

silników elektrycznych.

Zamieszczone w pracy wyniki obliczeń odniesiono do danych literaturowych w 

zakresie pomiarów ukosowania i sił bocznych kół, co pozwoliło zweryfikować 

poprawność opracowanych modeli dynamicznych ruchu suwnicy oraz algorytmów 

numerycznych. Wyniki pracy pozwoliły określić nadwyżki sił dynamicznych, zwanych 

siłami bocznymi w układzie koło - szyna.

Praca posiada znaczenie teoretyczne jako studium modelowania dynamiki jazdy 

suwnicy pomostowej. Wyniki pracy mogą stanowić cenny materiał teoriopoznawczy 

dla osób zainteresowanych zagadnieniami dynamiki maszyn, a w szczególności dla 

projektantów urządzeń suwnicowych.
Autor pragnie podziękować Panu Profesorowi Józefowi Wojnarowskiemu za 

zainteresowanie naukowe tematyką pracy.



Rozdział 1. WSTĘP

1.1. ZJAWISKO ODBICIA PODCZAS JAZDY SUWNICY

Badanie dynamiki jazdy suwnicy pomostowej posiada istotne znaczenie ze względu na 

możliwość oceny sil dynamicznych w układzie, w tym pola obciążeń poziomych (sil bocznych) 

oraz analizę wielkości kinematycznych charakteryzujących ukosowanie suwnicy i poślizgi kół.

W pracy sformułowano zagadnienie badania dynamiki jazdy suwnicy w aspekcie oceny 

wpływu zjawiska odbicia na wielkości kinematyczne, charakteryzujące jej ruch oraz pole 

obciążeń poziomych. Analizując wpływ więzów kinematycznych na układ sił działających w 

płaszczyźnie ustawienia kół jezdnych, ustalono relacje ujmujące niedoskonałości geometryczne 

jezdni i asymetrię obciążeń, przy których może zaistnieć zjawisko odbicia. Zaznaczmy, że 

omawiane zjawisko dotyczy jedynie suwnic z kołami posiadającymi obrzeża. Oddzielnym 

zagadnieniem jest dynamika jazdy suwnicy z rolkowymi elementami prowadzącymi, które w 

niniejszej pracy nie jest omawiane. Podkreślmy, że zagadnieniu dynamiki jazdy suwnicy z 

kołami lub elementami prowadzącymi poświęcono liczne prace teoretyczne i doświadczalne 

[7,14,18,20,24,27,28,30,34,49,51,52,53,56,63,65,72,76,80,83,84,94,95,96,98,99,100,101,102, 

103,104,105,106,107,108,110,111,112,].

W układzie j e z d n i a - k o l o - m o s t  powstają zjawiska towarzyszące jeździe, z których 

za najważniejsze można uznać odbicie sprężyste, ukosowanie mostu oraz poślizgi sprężyste kół.

Zjawisko odbicia suwnicy definiujemy jako zderzenie sprężyste obrzeża koła z szyną, w 

wyniku którego pojawia się siła boczna, wywołująca ukosowanie mosta, a w jego następstwie 

ciąg kolejnych odbić.

W wyniku występowania luzu pomiędzy obrzeżem kola j szyną oraz asymetrii obciążeń 

poziomych ma miejsce ukosowanie suwnicy podczas jazdy. Po skasowaniu luzu, gdy jedno z kół
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styka się obrzeżem z szyną, występują dodatkowe obciążenia dynamiczne, zwane silami 

bocznymi. Efektem działania wymienionych czynników jest wystąpienie zjawiska odbicia i 

poślizgów sprężystych kół.

W eksploatowanych suwnicach obserwuje się duże zużycie bieżni, obrzeży kół i szyn oraz 

pękanie (złom) ustroju nośnego. Przyczyną zużycia są głównie obciążenia poziome - siły boczne 

i siły tarcia wywołane zjawiskiem odbicia. Z tych powodów eliminacja takich zjawisk posiada 

istotne znaczenie techniczne.

Wyróżniono następujące przypadki ruchu suwnicy po torze z szynami:

1) gdy most przemieszcza się bez kontaktu kół obrzeżami z szyną. W takim przypadku mogą 

wystąpić dodatkowe oddziaływania w płaszczyźnie poziomej, wywołane poślizgami sprężystymi 

kół,

2) gdy co najmniej jedno koło zderza się obrzeżem z szyną, wywołując zjawisko odbicia.

W pracy zjawisko odbicia zbadano na przykładzie suwnic pomostowych z kołami tocznymi, 

posiadającymi dwa obrzeża o profilu walcowym.. Dynamiki jazdy suwnic bramowych lub 

pólbramowych w pracy nie rozpatrzono.

1.2. ZARYS LITERATUROWY ZAGADNIEŃ DYNAMIKI JAZDY SUWNICY

Sformułowane w pracy zagadnienie mechaniki jazdy suwnicy umożliwia ocenę zjawiska 

odbicia podczas jej ruchu, przy uwzględnieniu podatności suwnicy i jej podukładów. W wyniku 

przeprowadzonych badań określono relacje geometryczne i fizyczne, przy których może 

zaistnieć zjawisko odbicia.

Dokonano przeglądu literaturowego zagadnień związanych z modelowaniem jazdy suwnicy. 

W szczególności w pracach [27,28,29,30,52,53] przedstawiono opis matematyczny zjawiska 

ukosowania suwnicy przy założeniu sztywnego modelu mostu suwnicy. Podatność mostu i 

jezdni oraz wpływ drgań na dynamikę jazdy suwnicy uwzględniono natomiast w pracach 

[14,18,24,67,68,71,80,81]. ^

Zainteresowanie badaniami dotyczącymi mechaniki jazdy suwnicy w aspekcie opisania 

związków pomiędzy siłami powstającymi w płaszczyźnie poziomej w układzie most - jezdnia 

jest wciąż aktualne. Świadczą o tym prace Henniesa [30], Hannovera [27,28], Feldmanna [18], 

Toepfera [71,72], Goesmanna [24] i Neugebauera [52,53].
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Przyjęty przez Henniesa model suwnicy i jezdni umożliwił wyznaczenie sil poziomych, a w 

szczególności sil tarcia poślizgowego oraz sil kontaktowych, przy rolkowym prowadzeniu kół 

jezdnych [30]. Siła kontaktowa wywołuje obrót mostu względem szczególnego punktu 

położonego na obrzeżu koła i zwanego biegunem poślizgu. Położenie tego punktu zależy od 

rozkładu masy suwnicy, asymetrii obciążeń oraz niedoskonałości geometrycznych układu. 

Dynamikę jazdy suwnicy zbadano w jej ruchu ustalonym, przy rolkowym prowadzeniu kół 

jezdnych. Założono stacjonarne położenie wózka w środku rozpiętości mostu.

W pracy [29] Hannover rozszerzył model Henniesa dla dowolnej liczby par kół jezdnych i 

dowolnego położenia wózka. W badaniach tych uwzględniono niedoskonałości geometryczne 

jezdni, w tym odchyłki od równoległości osi kół, różnice wysokości pomiędzy obydwoma 

torami jezdni oraz różnice charakterystyk mechanizmów jazdy. Siły poślizgów kół rozłożono na 

składową wzdłużną i poprzeczną względem osi jezdni. Przeprowadzone badania teoretyczne i 

doświadczalne uwidoczniły istotny wpływ imperfekcji geometrycznych suwnic i jezdni na 

wartości sił poziomych, a w szczególności sił prowadzących i sił tarcia. Uzyskane wyniki 

umożliwiły sformułowanie wytycznych do określenia sił bocznych zgodnie z normą DIN 

15018.1 z 1974 r.

W pracach Feldmanna rozważono mechanikę jazdy suwnicy przy uwzględnieniu sztywności 

mostu i jezdni [18]. Ukosowanie mostu ograniczono za pośrednictwem dodatkowych 

elementów sprężystych dołączonych do rolki prowadzącej. W analizie uwzględniono wpływ 

imperfekcji geometrycznych jezdni i asymetrii obciążeń na wartości sił bocznych. Rozpatrzono 

ruch ustalony mostu dla przypadku jazdy swobodnej oraz przy sprzężeniu ciernym z szyną, 

analizując siły tarcia w kierunku wzdłużnym i poprzecznym.

Analogiczne badania przeprowadził również Toepfer [71], przyjmując sztywny model suwnicy 

i uwzględniając podatność jezdni. Sztywność jezdni opisano elementem sprężystym 

umieszczonym w punkcie styku rolki z szyną , przy kontakcie bocznym koła. Model dynamiczny 

mostu przyjęto podobnie jak w pracach Feldmanna.

Z kolei w pracach Goesmanna uwzględniono wpływ sił bezwładności suwnicy, traktując most 

jako układ ramy. Podatność jezdni zamodelowano elementami sprężystymi umieszczonymi przy 

rolkach prowadzących [14].

W pracach Neugebaura dynamikę jazdy suwnicy opisano w fazie rozruchu i ruchu ustalonego, 

przyjmując nominalną charakterystykę silnika prądu stałego w postaci zależności liniowej od
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prędkości kątowej [52,53]. W szczególności w pracy [53] rozważono elastokinetyczny model 

suwnicy z mostem modelowanym w postaci układu mas skupionych. Zbadano poślizgi sprężyste 

kół oraz wyznaczono siły tarcia poślizgowego, opisane zależnościami nieliniowymi.

Przedstawiona praca nawiązuje do badań realizowanych w ramach programu CPBP 02.05, 

których wyniki zamieszczono w opracowaniach [67,68,80,81,83] oraz do wyników badań 

prowadzonych w ramach projektu badawczego KBN Nr 3 P402 055 04 pt."Badanie 

wrażliwości rozkładu obciążeń poziomych suwnicy ze względu na parametry projektowe”.

W pracach tych sformułowano algorytmy numeryczne badania zjawiska odbicia podczas 

jazdy suwnicy przy uwzględnieniu podatności suwnicy i jej podukładów. Podjęto próbę oceny 

wpływu zjawiska odbicia i ukosowania mostu na pole obciążeń poziomych suwnicy z 

uwzględnieniem poślizgów kół. Szczegółowe obliczenia przedstawiono na przykładzie wybranej 

suwnicy pomostowej, przy zastosowaniu metody sztywnych elementów skończonych w jej 

ruchu ustalonym. Z kolei w pracach [68,83] sformułowano model dynamiczny suwnicy z 

dwoma niezależnymi układami napędowymi, w których zastosowano silniki prądu stałego. 

Więzy elektromechaniczne w układzie napędowym wyrażono w postaci równania obwodu 

silnika, zgodnie z jego literaturowym modelem matematycznym. Przeprowadzony eksperyment 

numeryczny uwidacznia wpływ zjawiska odbicia na pole obciążeń poziomych suwnicy oraz jej 

ukosowanie.

Celem prowadzonych badań jest zbadanie wrażliwości ruchu suwnicy oraz jej pola obciążeń 

poziomych ze względu na niektóre czynniki, wyróżniając asymetrię rozkładu sztywności i masy 

układu, niedoskonałości geometryczne jezdni i kół oraz asymetrię charakterystyk momentów 

napędowych silników mechanizmów jazdy. Wyniki badań wrażliwości jazdy suwnicy 

zamieszczono między innymi w pracach [98,99,101,103,104,108].

Opracowane modele obliczeniowe i algorytmy numeryczne umożliwiły przeprowadzenie 

badań symulacyjnych ruchu niesterowanego oraz sterowanego suwnicy z zastosowaniem 

dodatkowego układu regulacji automatycznej, w celu kompensacji ukosowania mostu oraz 

eliminacji wpływu zjawiska odbicia [102,105,106,107].. Zagadnienie to, posiadające istotne 

znaczenie praktyczne w zakresie możliwości ograniczenia ukosowania suwnicy, stanowi jednak 

oddzielny temat badań.
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Celem pracy jest zbadanie wpływu zjawiska odbicia na dynamikę ruchu suwnicy pomostowej 

oraz jej pole obciążeń poziomych, mając na względzie wyznaczenie sił bocznych, sił tarcia 

poślizgowego oraz badanie wrażliwości ruchu układu ze względu na przyjęte parametry 

projektowe..

Zagadnienia te rozpatrzono przy uwzględnieniu podatności suwnicy i jej podukładów oraz 

imperfekcji geometrycznych i fizycznych układu, w tym nieprostoliniowości jezdni.. Założono, 

że zjawisko odbicia występuje w wyniku uderzenia koła obrzeżem o szynę i jest opisywane w 

klasie funkcji pseudosprężystych. Zbadanie wpływu zjawiska odbicia na jazdę suwnicy oraz 

wartości sił bocznych wymaga opracowania modelu wrażliwości jej ruchu oraz pola obciążeń 

poziomych.

Podjęta w pracy problematyka posiada istotne znaczenie w zakresie oceny możliwości 

eliminacji oraz ograniczenia ukosowania suwnicy przez zastosowanie układu regulacji ruchu. 

Tak sformułowane zagadnienie stanowi oryginalne ujęcie dynamiki jazdy suwnicy w kłasie 

układów z więzami nieholonicznymi z uwzględnieniem wpływu drgań oraz sprzężeń 

elektromechanicznych w układach napędowych. W pracy zależności matematyczne pomiędzy 

zmiennymi stanu opisano układami równań różniczkowych w reprezentacji macierzowej, 

zgodnie z metodą sztywnych elementów skończonych (SES). W celu ilustracji graficznej tych 

zależności posłużono się również formalizmem grafów wiązań oraz multigrafów, przedstawiając 

odpowiednie grafy ukosowania suwnicy oraz modeli dynamicznych układów napędowych.

Zakres pracy obejmuje analizę następujących głównych zagadnień:

- wyznaczenie przebiegów w czasie sił bocznych i sił tarcia poślizgowego kół, przy 

uwzględnieniu niedoskonałości geometrycznych jezdni i ustawień kół względem osi obrotu,

- wyznaczenie poślizgów sprężystych kół przy uwzględnieniu wpływu drgań w układach 

napędowych oraz podatności mostu i jezdni,

- zbadanie wrażliwości parametiycznej i strukturalnej pola obciążeń poziomych suwnicy ze 

względu na sztywność jezdni, asymetrię obciążeń i rozkładu masy mostu (w zależności od 

położenia wózka),

- określenie warunków analitycznych kompensacji ukosowania suwnicy jako wstępnych danych 

do projektu układu regulacji ruchu mostu,

1. 3. CEL I ZAKRES PRACY
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- opracowanie algorytmów oraz programów obliczeniowych badania dynamiki jazdy suwnicy, 

badania symulacyjne dynamiki ruchu niesterowanego i sterowanego suwnicy z uwzględnieniem 

zjawiska odbicia.

Realizacja celu pracy wymagała rozwiązania następujących zadań:

opracowania modeli dynamicznych analizy drgań suwnicy i jej podukładów, przy

zastosowaniu metody sztywnych elementów skończonych (rozdział 2),

- opracowania modelu matematycznego zjawiska odbicia i ukosowania suwnicy z

uwzględnieniem więzów kinematycznych i geometrycznych (rozdział 3),

- opracowania modeli dynamicznych jazdy suwnicy z silnikami prądu stałego lub

asynchronicznymi (punkt 3.5),

- opracowania modeli wrażliwości dynamiki jazdy suwnicy, zjawiska odbicia oraz pola 

obciążeń poziomych (rozdział 5),

- przeprowadzenia badań dynamiki jazdy suwnicy i wpływu zjawiska odbicia na jej

charakterystyki dynamiczne opierając się na opracowanych programach obliczeń (rozdział 6),

- przeprowadzenia wstępnych badań dynamiki ruchu sterowanego suwnicy na podstawie 

schematu strukturalnego układu sterowania z możliwością kompensacji ukosowania (rozdział 7).

Globalny model dynamiczny ruchu suwnicy wraz z opisem algorytmu obliczeń przedstawiono 

w rozdziale 4. W programie obliczeniowym zastosowano numeryczną procedurę GEAR 

całkowania źle uwarunkowanych równań różniczkowych. Podano również ilustrację graficzną 

modelu matematycznego ruchu suwnicy w postaci grafu wiązań.

Zamieszczone w pracy wyniki eksperymentów numerycznych ilustrują wpływ zjawiska 

odbicia na dynamikę jazdę suwnicy pomostowej oraz wrażliwość pola obciążeń poziomych.

1.4. ZAŁOŻENIA I OGRANICZENIA

W pracy mechanikę jazdy suwnicy zbadano przyjmując następujące założenia:

- obiektami badań są suwnice pomostowe, posiadające dwa tory jezdne oraz koła z obrzeżami; 

pominięto przy tym rolkowe prowadzenie kół,

- ukosowanie mostu zachodzi w granicach luzu pomiędzy obrzeżem koła a szyną, po 

skasowaniu którego występuje zjawisko odbicia mostu,
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- nie uwzględniono zagadnienia kontaktowego w fazie odbicia pomiędzy obrzeżem kola a 

szyną, przyjmując w tym zakresie uproszczony model Voighta dla sztywności kontaktowej 

układu koło - szyna,

- w układach napędowych jazdy suwnicy zastosowano silniki elektryczne - prądu stałego lub 

asynchroniczne,

- uwzględniono wpływ drgań na ukosowanie i odbicie suwnicy podczas ruchu,

- w analizie uwzględniono podatność mostu, jezdni i układów napędowych jazdy,

- uwzględniono niedoskonałości geometryczne jezdni w płaszczyźnie poziomej oraz ustawień 

kół względem ich osi obrotu,

- uwzględniono poślizgi sprężyste kół, a siły tarcia opisano funkcjami nieliniowymi, zależnymi 

od poślizgów,

- do opisu ukosowania suwnicy założono więzy geometryczne dwustronne, na granicy których 

zachodzi zjawisko odbicia,

- założono stacjonarne położenie wózka na moście, do którego zredukowano siły wymuszające,

- rozpatrzono ruch ładunku realizowany za pośrednictwem mechanizmu napędowego wciągarki 

i uwzględniono kołysanie nosiwa;

- pominięto stratność mocy i wpływ oporów ruchu w przekładni mechanizmu jazdy suwnicy. 

Przyjęte uwarunkowania decydują o postaci zależności pomiędzy silami działającymi w

płaszczyźnie poziomej a poślizgami kół, wyrażonymi funkcjami nieliniowymi. Sformułowane 

założenia umożliwiły opracowanie modelu matematycznego ruchu suwnicy i jej drgań 

wymuszonych.

Mechanikę jazdy suwnicy rozpatrzono na gruncie modelu zdeterminowanego, pomijając 

wpływ losowości wymuszeń oraz losowy opis niedoskonałości geometrycznych jezdni.

Sformułowane w pracy modele ruchu suwnicy i zjawiska odbicia są dostosowane do klasy 

suwnic pomostowych. Istnieje możliwość modyfikacji tych modeli w celu ich zastosowania w 

badaniu dynamiki suwnic bramowych lub półbramowyćh. Przykładowe wyniki obliczeń dla 

modelu manipulatora układarki suwnicowej wysokiego składowania podano w pracach 

[113,114].

Praca poza aspektami teoriopoznawczymi i modelowymi w zakresie formułowania nowych 

metod obliczeniowych z zakresu dynamiki suwnic pomostowych, przy zastosowaniu metod 

komputerowych może posiadać również znaczenie w projektowaniu tych urządzeń.

Rozdział 2. MODELOWANIE DRGAŃ SUWNICY METODĄ SES

Przedstawiono modele fizyczne suwnicy i jej głównych podukładów przy zastosowaniu 

metody sztywnych elementów skończonych (SES), w  celu przeprowadzenia analizy drgań 

układu. Metoda umożliwia badanie drgań układów przestrzennych, a w  szczególności drgań 

suwnicy w  płaszczyźnie poziomej i pionowej, na modelach uproszczonych o mniejszej liczbie 

stopni swobody. Zakres analizy obejmuje wyznaczanie widma częstości drgań własnych, 

charakterystyk amplitudowych i odpowiedzi czasowych układu na dowolne wymuszenie. W 

modelowaniu drgań suwnicy metodą SES wykorzystano dane literaturowe obejmujące 

podstawy tej metody i zamieszczone w  pracach [43,58,79,80,81].

2.1. MODEL FIZYCZNY SUWNICY I JEJ PODUKŁADY

Obiektem modelowania jest suwnica pomostowa, której schemat fizyczny ilustruje rys.2.1. 

Dokonując dekompozycji układu na podukłady, wyróżniono podstawowe podukłady modelu 

fizycznego wyszczególnione na rys.2.2. Rozpatrzono schemat suwnicy z dwoma niezależnymi 

układami napędowymi z  silnikami elektrycznymi. Schemat kinematyczny jednego z 

mechanizmów jazdy suwnicy przedstawiono na iys.2.9.

W modelu fizycznym suwnicy można wyodrębnić główne podukłady: m o s t  - j e z d n i ę  

m e c h a n i z m y  j a z d y  (mostu, wciągarki). Pomiędzy tymi podukładami zachodzą 

sprzężenia kinematyczne i dynamiczne w  postaci reakcji więzów, które zilustrowano na rys.2.4, 

Zauważmy, że w  granicach luzu pomiędzy obrzeżem koła a szyną ruch suwnicy jest ruchem 

płaskim nazwanym ukosowaniem, Ruch ten jest wywołany asymetrią obciążeń poziomych 

suwnicy i poślizgami kół. Po skasowaniu luzu występuje zjawisko odbicia mostu, jako efekt 

uderzenia sprężystego obrzeża koła z szyną, w  wyniku którego pojawia się dodatkowa siła
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Rys.2.1. Schemat fizyczny suwnicy
Fig. 2.1. Scheme of physical model o f  the crane
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Rys.2.2. Podział suwnicy na podukłady i ich reakcje więzów
Fig. 2 .2. Decomposition of the crane on the subsystems and its constrains reaction

Rys.2.3. Zjawiska dynamiczne podczas jazdy suwnicy 
Fig. 2.3. Dynamics phenomenon during the crane drive
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dynamiczna w układzie zwana siłą boczną. Podczas jazdy mostu występują również poślizgi 

sprężyste kół na powierzchni tocznej, a w konsekwencji siły tarcia poślizgowego i sprężystego. 

Mikropoślizgi koła są wywołane ruchem drgającym i wywołują powstanie sił tarcia sprężystego 

[52,63]. Siły tarcia poślizgowego i zjawisko odbicia są głównymi przyczynami zużycia 

materiałowego kół oraz deformacji ich powierzchni tocznej. Do więzów geometrycznych i 

kinematycznych występujących w układzie należy zaliczyć poślizgi kół, luz koła z szyną, 

nieprostoliniowość jezdni, zjawisko odbicia.

Przypadki najczęściej występujących imperfekcji geometrycznych jezdni wraz z niewłaściwymi 

ustawieniami płaszczyzn kół względem ich osi zilustrowano na rys..2.5, wyróżniając 

nierównoległość torów jezdni (rys.2.5a,b) , zakrzywienie odcinka prostego do łuku koła 

(rys.2.5c) oraz nieprostoliniowość w postaci funkcji harmonicznej (rys.2.5d).
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Rys.2.4. Sprzężenia kinematyczne i dynamiczne pomiędzy podukładami 
Fig.2.4. Kinematical and dynamical couplings between the subsystems
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Rys 2.5. Niedoskonałości geometryczne jezdni i ustawień kół
Fig. 2.5. Geometrical imperfects of the track and positions of the wheels
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2.2. MODELOWANIE DRGAŃ MOSTU METODĄ SES

Model dynamiczny mostu suwnicy opracowany przy zastosowaniu metody sztywnych 

elementów skończonych (SES) przedstawiono na rys.2.6. W modelu rozpatrzono stacjonarne 

położenie wózka na moście, do którego przyłożono silę wymuszającą, stanowiącą wymuszenie 

impulsowe, występujące podczas jazdy mostu Obydwa dźwigary podzielono na skończoną 

liczbę elementów sztywnych, połączonych elementami sprężysto-thimieniowymi. Masy 

czołownic zredukowano do mas kół wraz z elementami układów napędowych. Elementy o 

numerach 1,2,3,4 są utworzone z elementów “narożnych” dźwigarów i czołownic wraz z 

masami kół. Elementy sprężyste oznaczone przez EST* , EST2, , EST3, , EST<s modelują 

sztywność poprzeczną jezdni względem osi Y,Z. Założono, że most przemieszcza się ruchem 

postępowym ze stałą prędkością vo ■ Przez T* , T,y , H, , N* oznaczono odpowiednio siłę 

tarcia poślizgowego kola w kierunku wzdłużnym i poprzecznym, siłę boczną oraz siłę nacisku 

pionowego koła na jezdnię. Założono ukosowane położenie mostu względem jezdni określone 

kątem , przez a, oznaczono kąt znoszenia koła, tzn. kąt odchylenia jego płaszczyzny od osi 

obrotu. Ruch mostu z poślizgami poprzecznymi kół odbywa się w granicach luzu pomiędzy 

kołem a szyną e i nosi nazwę ruchu swobodnego. Po skasowaniu luzu koła występuje 

zderzenie sprężyste obrzeża koła z szyną zwane zjawiskiem odbicia. W tej fazie ruchu na koło 

działa dodatkowa siła zderzeniowa zwana silą boczną.

Opracowany model drganiowy suwnicy umożliwia analizę jej drgań w przestrzeni oraz 

wyznaczenie reakcji nacisków kół na jezdnię. Drgania mostu w płaszczyźnie poziomej są 

wywołane siłą boczną podczas zjawiska odbicia, a drgania w kierunku pionowym przez siłę 

wymuszającą, przyłożoną do wózka. Zgodnie z metodą SES założono diagonalne postacie 

macierzy mas i sztywności wyodrębnionych elementów w układzie:

Mi = diag[ mi , m  , mi , Jń , J* , Ja ] , (21)

K, = diag [ k* , k* , k* , k* , k* , k .  ] , (2-2)
gdzie

k* = EAi / Al , k,i = a  GA; /  Al , k* = k* ,
(2.3)

k* = G l0 / Al , k# = E l*  /  Al , k* = E I*/ Al
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Redukcję macierzy sztywności elementów sprężystych względem układów współrzędnych 

incydentnych elementów sztywnych przeprowadzamy na podstawie zależności [43]:

K, = ( Ś, P, )T Ki ( Ś, Pi) (2.4)

gdzie P, , S, stanowią rozszerzone macierze transformacji układów współrzędnych, będące 

macierzą przesunięcia równoległego i obrotu o postaciach:

[ ó- : . ]  . * ■ [ :  u  .

Su =
T Q
L o

O

Cj ] Pu = [ o
R . 1 
E J

" c li cl2 cl3 ‘ 0 -Ai y„
Ci, = c21 

. c31
c22
c32

c23 
c33 _

j Rij = Zij

-y,

0 -x,j

x,j 0

gdzie ckl = cos( au ) , k,l = 1,2,3 , j = 1,2 oraz

(2.5)

(2.6)

(2.7)

k ,  -  f  Kl K 1
L- Ki  K, J (2.8)

Macierz (2.8) stanowi rozszerzoną macierz sztywności elementu., która jest redukowana 
zgodnie z zależnością (2.4).

Zredukowana macierz sztywności elementu EST po wykonaniu działań macierzowych 
przyjmuje następującą postać blokową:

gdzie

* = r T i /  K, Tu, - Tu,T K, Tw

Kl L- Tu,T K, Tu, TU2T Ki Tut J

=  c  p  =  T  C j ^  Rij 1
u N  r* [ o  Cj J ’ J II > 12

(2.9)

(2.10)

jest macierzą transformacji układów współrzędnych, przyporządkowanych elementowi 

sprężysto - tłumieniowemu oraz elementowi sztywnemu.
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Macierz wymuszeń przedstawimy w postaci sumy macierzy kolumnowych wymuszeń 

zewnętrznych (przyłożonych do wózka) oraz reakcji więzów, uwzględniając siły boczne i 

naciski kół na jezdnię:

Fm = F .( t)  + H (t) + Nz . (2.11)

Siły nacisków kół na jezdnię można wyznaczyć zgodnie z zasadą d’Alamberta, ustalając 

równowagę sił działających na kierunku osi Z dla elementów sztywnych 1,2,3,4 modelujących 

masy zredukowane kół i uwzględniając sztywność jezdni opisaną elementami 

ESTi> , i = 1,2,3,4. Równanie określające reakcję nacisku koła na jezdnię, przy rozpatrzeniu 

nacisków statycznych od ciężaru całkowitego suwnicy jest postaci:

Na = [ K i Wi + m„ Wi ] T k + N“ , (2.12)

gdzie wielkość k=col[ 0, 0, 1] jest wersorem na osi Z.

Wielkości macierzowe

kń = UKj +Ku , Wd = [w* ,Wj] , w t^T iią*  , w ^ T jf lj  (2.13) 

oznaczają całkowitą rozszerzoną macierz sztywności utworzoną z macierzy sztywności 

elementów EST incydentnych z masami kół oraz macierze przemieszczeń punktów 

zamocowania tych elementów (wyrażone przez współrzędne uogólnione kół oraz współrzędne 

uogólnione sąsiednich, incydentnych elementów sztywnych).

Po wyznaczeniu globalnych macierzy mas, sztywności i tłumienia układu można napisać 

macierzowe równania ruchu układu:

M m qm + Cm qm + K . qm = F .( t)  + R„(t) , (2.14)
gdzie

Rm (t) = E ( N* + Tu + T* + H, ) . (2-15)i-1

Wielkość R m(t) jest macierzą kolumnową reakcji więzów w układzie most - jezdnia, 

uwzględniając naciski kół, siły tarcia sprężystego oraz siły boczne ; qm oznacza macierz 

współrzędnych uogólnionych układu.
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2.3. MODELOWANIE DRGAŃ JEZDNI

Model drganiowy jezdni opracowano również na podstawie metody SES, dokonując 

podziału obydwu odcinków toru pomiędzy słupami na elementy sztywne (rys.2.7). Współrzędne 

uogólnione przyporządkowane jednemu z elementów sztywnych wyróżnione na rys.2.7 

odpowiadają przemieszczeniom w kierunkach osi Y,Z oraz kątom obrotu £ , r| względem 

tych osi. Założono stały rozkład sztywności poprzecznych jezdni wzdłuż długości toru i 

pominięto jej drgania w kierunku osi X. W takim ujęciu różniczkowe równania ruchu 

drgającego jezdni daje się zapisać w postaci układu równań macierzowych dla każdego toru 

oddzielnie:

M „ q„ + Ci q„ + K s, q„ = - R ,  , R „ = R-, , i = 1,3 , (2.16)

M.2t1q,j + c%2 qs2 k»2 qs! =  -r&2 , Ri: =  Rna , k — 1,3 , (2.17)

gdzie R,-, , R s2 są macierzami kolumnowymi oddziaływań dynamicznych (reakcji więzów) kół 

jezdnych mostu na obydwa tory jezdni.

Sformułowany model drganiowy jezdni przy zastosowaniu metody SES może być przyjęty do 

wyznaczenia widma częstości drgań własnych i charakterystyk amplitudowych suwnicy w jej 

stacjonarnym położeniu na jezdni. Do celów analizy dynamicznej jazdy suwnicy większe 

znaczenie posiada model jezdni w postaci układu belek prostych, swobodnie podpartych na 

końcach.

Przedstawiono również model drganiowy jezdni w postaci układu belek prostych opracowany 

dla jednego jej odcinka położonego pomiędzy słupami (rys.2.8). W opisie wyróżniono 

sztywności zredukowane słupów (oznaczone na rys.2.8 przez ka, ku ), a tor jezdni wraz z 

szyną potraktowano jako belkę prostą swobodnie podpartą na końcach. W analizie 

ograniczono się do drgań jezdni w kierunku pionowym i poprzecznym (w płaszczyźnie 

poziomej), pomijając przemieszczenia jezdni w kierunku osiowym. Założono, że na belki w 

punktach kontaktu kół działają siły nacisków oraz siły sprężyste przy odbiciu, interpretowane 

jako siły tnące w belkach.
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Traktując odcinek jezdni jako układ o ciągłym rozkładzie masy i stosując dystrybucyjny opis 

sił kontaktowych, można napisać następujące równania ruchu:

El* z '  + p A, z + ż = |{ N ,  - [Cz,.z(t,xj) + k* z(t,Xjj)]}5o(x-x,) , (2.18)

Ela w '  + pAj W  + X w = E{ R., - [Cjj.wtUi) + kjj. w(t,Xj)]}8o(x-Xj) , (2.19)

gdzie z = z(t,x) , w = w(t,x) , z = Zi , w = w, , i = 1,2

X = x# + Vo ( t  - to ) , Xj = x ± b , R„ = R , ■ «  R, . (2.20)

Przez w(t,x) oznaczono przemieszczenie poprzeczne belki w płaszczyźnie poziomej (w 

kierunku osi Y zgodnie z rys.2.8), u(t,x) oznacza przemieszczenie belki w kierunku osi 

pionowej Z. Wielkość R^ oznacza reakcję oddziaływań pomiędzy kołami i jezdnią, Nzj jest 

naciskiem koła na szynę, 5o(x) stanowi funkcję dystrybucyjną (skoku jednostkowego). 

Uwzględniając ruch mostu do równań (2.18),(2.19) należy podstawić pochodne przemieszczeń 

względem czasu:

w = w ' + v 0 w , w = w '  + 2 v 0 w '  + \ l  w , w '  = dw /dt , (2.21)

ż = z ' + v o Z  , z = z * + 2 Vo z ' + v? z , z ' = dz/dt . (2.22)

Przemieszczenia jezdni w kierunkach osi (Y,Z) aproksymowano według metody Rayleigha 

funkcjami harmonicznymi:

w = qwi(0 sin ( irx /l, ) + qw2(t) co s(irx /l, ) ,
(2.23)

z = qzl(t) s in ( irx /l , ) + qz2(t) c o s (x x /l , )

W analizie ograniczono się jedynie do pierwszego przybliżenia, które jest wystarczające do 

aproksymacji pierwszej postaci drgań własnych układu.

Zgodnie z równościami (2.21),(2.22),(2.23) równania (2.18),(2.19) po scałkowaniu w 

granicach < 0 ,  1, > sprowadzono do postaci równań różniczkowych zwyczajnych:

- 2 9 -

«• •
mwi Qwi bwi Qwi Cwi qw, — Fwj(t) ,

(2.24)

m w j Qw2 hw 2 Qw2 ^  q „ 2  — >

mzi q2, + bz, qzl + Czi qzl = Fzi(t)
(2.25)

*

ma qa + b i  <la + C a  qa = Fa(t)

gdzie

cwi = + E[ kyj, sin2( i r x j / l ,) + v? E IZ/1,2 ] , c»2 = cwi ,

Cz, = + h k * s i n J( 1rxJ/ l , ) +  v2 E Iy/l.J ] , Cz2 = Cz, ,
1. r*

(2.26)

b„i = bzi = 7x  U / 2 + Cyji cos2 ( t  x /1 ,)  ,

Fwi = E RSJ sin( irxj/l, ) , Fw3 = I  R.j cos ( xxj/ l ,  ) ,

2 2 
Fzi = E N* sin( irxj/l, ) , F*2 = E Nz c o s ( x x j / l , )j-i

Można zauważyć, że przyjmując położenie mostu w środku rozpiętości jezdni równania

(2.24) redukują się do równań jednorodnych, które przy założeniu zerowych warunków 

początkowych daje się pominąć. Istotne znaczenie w tym przypadku posiadają równania (2.25). 

Podobnie, zakładając położenie mostu w jednym z końców odcinka toru (nad słupami), 

równania (2.25) redukują się do równań jednorodnych. Model drganiowy jezdni w postaci 

układu belek jest zatem dogodniejszy do określenia sił kontaktowych kół - w kierunku osi Y 

oraz Z. Znajomość tych sił jest niezbędna do wyznaczenia siły bocznej koła oraz siły nacisku 

pionowego na jezdnię.

Stosując zatem model belkowy określimy siły nacisków koła na szynę w kierunku 

poprzecznym oraz pionowym:
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Rys.2.8. Model dynamiczny jezdni w postaci układu belek 
Fig.2.8. Dynamical model of the track in term of the beams system

N* = E l, y, (t,Xki) = X* [ q„ cos(Txb/l.) + q12 sin(xxM/1.) ] , (2.27)

N«i = E Iy zs (t,Xb) + NIL = X* [q 2, cos(xxh /1 .) + q 22 sin(xxid/I,)] + NIL , (2.28)
gdzie

Xly = E I z  ’ *“ = EI y  [h) ’ ' = !’2’3,4 '

Wielkość NIL oznacza nacisk statyczny koła na szynę w kierunku pionowym, natomiast 

pierwszy składnik we wzorze (2.28) określa składową dynamiczną nacisku, stanowiącą siłę 

tnącą w szynie w przekroju odpowiadającym położeniu koła.

Znajomość nacisku poprzecznego koła na szynę jest niezbędna do wyznaczenia jego siły 

bocznej podczas zjawiska odbicia. Zagadnienie to omówiono w punkcie 3.2 pracy. Poprzeczna 

(boczna) siła nacisku koła na jezdnię jest istotna również w celu określenia siły tarcia 

poślizgowego koła na obrzeżu przy sprzężeniu ciernym z szyną.
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2.4. MODEL DYNAMICZNY MECHANIZMU JAZDY SUWNICY

Rozpatrywana suwnica posiada dwa niezależne układy napędowe, oznaczone na rys.2.1 przez

1,2. Założono identyczne fizyczne obydwu tych układów, natomiast różnice ich charakterystyk 

mogą być przyczyną ukosowania suwnicy. Schemat kinematyczny jednego z tych podukładów 

przedstawiono na iys.2.9. Elementami układu napędowego są : H - hamulec, S - silnik , P - 

przekładnia (reduktor), SPi , SP2 , SP3 - sprzęgła, WP - wał wolnoobrotowy, K- kolo 

napędowe.

Przez M, , Mt, , M„ , Mop oznaczono odpowiednio moment elektromechaniczny silnika, 

moment hamujący, moment napędowy koła, moment oporów ruchu (sił tarcia) na kole. Moment 

napędowy koła w modelu sztywnym zależy przy tym od momentu elektromechanicznego 

ro z w ija n e g o  przez silnik oraz od przełożenia przekładni, zgodnie z zależnością : M„ = iP Ms. 

Na podstawie schematu kinematycznego opracowano model dynamiczny układu napędowego, 

opisujący jego drgania skrętne po redukcji mas i sztywności na wał silnika (rys.2. lOa).

W prezentowanym modelu przez J, oznaczono moment bezwładności silnika, Jtp , Jsp są 

momentami bezwładności tarcz sprzęgła, Jk jest momentem bezwładności koła. 

Rozpatrując przypadek sprzęgła podatnego o charakterystyce liniowej wyróżniono sztywność 

k,,,! . Sztywność wału wolnoobrotowego oznaczono przez k„ , k , jest sztywnością wału 

pomiędzy hamulcem a silnikiem.

Założono, że drgania układu napędowego są wymuszone działaniem momentu napędowego 

silnika oraz momentem sił tarcia poślizgowego koła, przy uwzględnieniu wpływu ruchu 

drgającego mostu oraz jezdni. Układ ten zredukowano następnie do prostszego modelu o 

czterech stopniach swobody, po redukcji mas i sztywności na wał silnika (rys.2.1 Ob). W 

podatnym modelu układu napędowego moment napędowy koła jest równy momentowi 

obrotowemu na wale (podatnym) przy kole o sztywności kw (rys.2.1 Ob).

Różniczkowe równania ruchu układu napędowego przy uwzględnieniu wpływu drgań oraz 

indukcji silnika elektrycznego prądu stałego przedstawiono w postaci macierzowej:
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Rys.2.9. Schemat kinematyczny mechanizmu jazdy suwnicy 
Fig. 2.9. Kinematical model of the crane driving mechanism
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Rys.2.10. Model dynamiczny układu napędowego (a), model zredukowany (b) oraz 
graf wiązań (c)

Fig. 2.10. Dynamics model of the driving system (a), the reduced model (b) and bond graph (c)
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- równanie dynamiki układu nąję dowego

Jn <i„ + C„ q„ + K„ q„ = M„ - Mrt , (2.29)

- równanie stanu silnika

L„ I„ + R„ I„ = U . - k„ w™ , (2.30)
gdzie

M, = k„ Ł , (2.31)

M„ = ( M( + rkTkx ) / ip . (2.32)

Wielkość Ms jest momentem napędowym silnika, Mm jest momentem oporów ruchu kola, 

przez L oznaczono natężenie prądu w obwodzie silnika.

Zaznaczmy przy tym, że macierz sił oporów ruchu kola jest funkcją prędkości uogólnionych 

układu oraz względnej prędkości ruchu mostu i koła. Związki te opisano dokładniej w punktach 

3.1, 3.3 tej pracy.

Pominięto przytaczanie szczegółowych postaci macierzy mas, sztywności i tłumienia układu, 

posiadających klasyczne przedstawienia. Pokazano natomiast model dynamiczny układu 

napędowego w postaci grafu wiązań, który zilustrowano na rys.2.10c. W grafie tym wyróżniono 

element giratora modelujący więzy elektromechaniczne dla silnika, zgodnie z równaniami 

(2.30),(2.31). Graf wiązań układu napędowego może również stanowić podstawę do 

przeprowadzenia eksperymentu numerycznego.

2.5. MODELOWANIE DRGAŃ NOSIWA I MECHANIZMU WCIĄGARKI

Zaprezentowano model fizyczny i matematyczny układu napędowego wciągarki, realizującego 

ruch nosiwa. Schemat kinematyczny mechanizmu wciągarki przedstawia rys.2.11, w którym 

zastosowano silnik prądu stałego. Zredukowany model dynamiczny układu pokazano na 

rys.2.12, w którym wyróżniono masę silnika, sprzęgła, przekładni, wału wciągarki oraz nosiwa. 

Uwzględniono podatności wałków pomiędzy masami oraz sztywność liny. Przez Ms 

oznaczono moment napędowy silnika, Pn stanowi ciężar ładunku.
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Rys.2.11. Schemat kinematyczny mechanizmu wciągarki 
Fig. 2.11. Kinematical model of the hoisting winch mechanism

Rys.2.12. Model dynamiczny układu napędowego wciągarki 
Fig. 2.12. Dynamics model of the hoisting winch driving system

Rys.2.13. Model obciążeń przy kołysaniu nosiwa 
Fig. 2.13. Model o f the loads for balance of the load
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Przyjęty uproszczony model dynamiczny ruchu wciągarki wraz z nosiwem posiada w pracy 

znaczenie z uwagi na możliwość zbadania wpływu ruchu ładunku oraz jego wahań na 

ukosowanie mostu. Założono przy tym stacjonarne położenie wózka na moście i pominięto

straty mocy w układzie napędowym ruchu ładunku. Przyjęty, uproszczony model wciągarki

umożliwia jednak wyznaczenie dodatkowych obciążeń dynamicznych, działających na układ 

podczas ruchu ładunku.

Różniczkowe równania ruchu układu napędowego wciągarki po redukcji mas i 

sztywności na wał silnika mają postać:

M . ‘4 . + C, qw + K . qw = M „(t) - M*(t) , (2 .33)

L. I*. + R . I .  -  U. - k. « „  , (2.34)

Bmy — - niw 3my , Bwz — -  mw 3mz , Bny — -  mnamy , Bnz =  - Irin Oiuz . (2.35)

Można zauważyć, że opracowany model dynamiczny mechanizmu wciągarki uwzględnia 

również wpływ drgań pionowych mostu, przez przyłożenie do masy nosiwa siły bezwładności 

Bnz, wywołanej drganiami mostu w płaszczyźnie pionowej (rys.2.12).

W analizie uwzględniono następnie wpływ kołysania nosiwa, wywołanego zjawiskiem odbicia 

na ukosowanie i przemieszczenie poprzeczne (poślizg) mostu w kierunku prostopadłym do osi 

jezdni. Rozkład obciążeń działających na ładunek przy wahaniach nosiwa z uwzględnieniem siły 

sprężystej i tłumieniowej w linie pokazano na rys.2.13. . Przez Bmy , BUnz oznaczono kolejno 

siły bezwładności nosiwa, wywołane odbiciem sprężystym w kierunku osi y oraz drganiami 

mostu w płaszczyźnie pionowej. Przez Si oznaczono siłę w linie , wielkość F!? stanowi silę 

odśrodkową przy kołysaniu ładunku.

Różniczkowe równanie ruchu opisujące kołysanie (wahania) ładunku jest postaci:

( m„l2 ) <A + [ m„l ( g - ara ) ] sinfo) = m„a^,l , (2-36)

p rz y  czy m
• 0 0

S, = m , [ l f i  + ( g - a „  ) cos(tt ) - a„y sinfa) + a  (z„ - r ,  <pw) +

+ ki ( z. - r ,  ) ] (2.37)

stanowi siłę w linie z uwzględnieniem drgań nosiwa.



Siłę w linie, wyrażoną wzorem (2.37), przyjmujemy jako dodatkową siłę wymuszającą do 

opisu drgań pionowych mostu, przyłożoną do wózka. Zakładając małą wartość kąta kołysania 

ładunku, równanie (2.36) można sprowadzić do równania liniowego.

2.6. ANALIZA WIDMOWA DRGAŃ SUWNICY

Przedstawiono algorytm analizy widmowej drgań suwnicy w zakresie wyznaczania widma 

częstości drgań własnych oraz charakterystyk amplitudowych układu. Globalny model SES 

suwnicy uzyskano dokonując agregacji modeli jej podukładów, sformułowanych w punktach

2.2, 2.3, 2.4, 2.5. W modelu pominięto ruch suwnicy po jezdni oraz siły boczne I tarcia 

poślizgowego kół. Rozpatrywany model SES suwnicy przedstawiono na rys.2.14. Rozpatrzono 

drgania wymuszone suwnicy pod działaniem wymuszenia harmonicznie zmiennego 

przyłożonego do wózka.

Analizę widmową drgań suwnicy można przeprowadzić dla różnych położeń wózka na moście 

i dla różnych mas nosiwa, uzyskując odpowiednie zbiory częstości i postaci drgań. Przykładowe 

wyniki takiej analizy zamieszczono w pracy [88]. Do wyznaczenia częstości własnych układu 

można zastosować jeden ze znanych algorytmów, np. Jacobiego lub Householdera [13].

Stosując metodę sztywnych elementów skończonych, możliwe jest przeprowadzenie analizy 

widmowej i modalnej drgań suwnicy w celu wyznaczenia:

- widma częstości i postaci drgań własnych układu,

- charakterystyk amplitudowych przy wymuszeniu harmonicznie zmiennym.

Częstości i postacie drgań własnych suwnicy można wyznaczyć na podstawie równania 

charakterystycznego:

( K - l  M ) X = 0 , (2.38)

gdzie K , X oznaczają globalne macierze sztywności i bezwładności układu, X jest macierzą 

kolumnową amplitud (postaci drgań układu), \  — w2 .

Na podstawie równania (2.38) można wyznaczyć widmo częstości drgań własnych układu 

oraz macierz modalną X współczynników postaci drgań.
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W celu wyznaczenia charakterystyk amplitudowych układu należy rozwiązać następujący 
układ równań o współczynnikach zespolonych:

[(K  - M w2 ) + C j o ]  X( j co) = F0 . (2.39)

Na podstawie równania (2.39) wyznaczono macierz zespolonych amplitud drgań układu:

X ( j co) = Y ( j o )  F0 , (2.40)
gdzie

Y ( j oj ) = Z(jo>)-1 = [ ( K - M co2 ) + C j o  I (2.41)

jest macierzą zespolonych podatności dynamicznych układu.

Analiza widmowa drgań suwnicy umożliwia określenie stref rezonansowych układu oraz 
poziomu jego amplitud drgań.
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Rozdział 3. MODELOWANIE DYNAMIKI JAZDY SUWNICY

3.1. OPORY RUCHU SUWNICY I POŚLIZGI KÓŁ

Zagadnienie modelowania sił tarcia kół jezdnych suwnic jest przedmiotem licznych prac 

naukowych zarówno teoretycznych, jak i doświadczalnych, spośród których należy wyróżnić 

prace [4,14,15]. Układ jezdny koło - szyna odznacza się dużymi wartościami sił bocznych, a 

tym samym sił tarcia zależnymi od poślizgów kół, zwanych poślizgami sprężystymi 

(mikropoślizgami).

Podczas ruchu suwnicy wyróżnimy następujące rodzaje oporów ruchu koła:

- tarcie toczne w ruchu obrotowym koła, wyrażone momentem tarcia działającym przeciwnie 

do kierunku ruchu,

- opory ruchu w mechanizmach napędowych jazdy mostu (w łożyskach, w przekładni),

- siły tarcia poślizgowego na kierunku ruchu koła T* oraz na kierunku poprzecznym Tiy , 

wywołane ukosowaniem mostu i zjawiskiem odbicia,

- siły tarcia posuwistego, występujące przy sprzężeniu ciernym koła z szyną (poślizg boczny 

bez odbicia) i zależne od wartości siły bocznej H koła,

- siły tarcia sprężystego, wywołane ruchem drgającym suwnicy i zależne od mikropoślizgów 

koła [4,14,15].

Poślizg koła występuje wtedy, gdy w punkcie styku z szyną wektor prędkości jest różny od 

zera. Liczbowo poślizg koła jest określany jako iloraz prędkości względnej prędkości środka 

chwilowego obrotu (punktu styku z szyną) do prędkości ruchu ustalonego środka koła. Przy 

poślizgu prędkość punktu styku koła z szyną jest równa prędkości względnej jego środka.

W modelowaniu sił tarcia poślizgowego koła przyjęto nieliniową zależność współczynnika 

tarcia od poślizgu o  , zilustrowaną na rys.3.1b. Założono anizotropowy rozkład sił tarcia koła 

zależny od kierunku poślizgu - w kierunku jazdy oraz na kierunku poprzecznym do osi szyny.



Rys.3.1. Rozkład obciążeń dla koła (a), współczynnik tarcia w funkcji poślizgu (b) 
oraz położenie środka poślizgu koła (c)

Fig. 3.1. Disposition of the wheel loads (a), the friction coefficient in function of the 
slip (b) and situation of the slip centre of the wheel (c)
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Rys.3.2. Rozkład obciążeń poziomych suwnicy
Fig. 3.2. Disposition of the horizontal loads of the crane
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Rozkład sił tarcia poślizgowego dla koła zilustrowano na rys.3.la, wyróżniając siłę wzdłużną 

oraz poprzeczną, przy założeniu kontaktu koła z szyną na powierzchni tocznej (walcowej).

Rozkład obciążeń poziomych suwnicy przy ukosowaniu i odbiciu zobrazowano na rys.3.2. 

Wyszczególniono przy tym siły napędowe kół Fi„, F2„ , realizujące ruch mostu, siły tarcia 

poślizgowego T„, T,y oraz siły boczne H, . Wielkości W , Mc oznaczają odpowiednio 

wektor główny i moment ogólny obciążeń poziomych suwnicy, zredukowane do środka masy 

mostu. Przez vj/ oznaczono kąt ukosowania suwnicy, wielkości a, są kątami znoszenia kół.

W pracy [63] siłę tarcia poślizgowego koła określono na podstawie zależności analitycznej:

T, = fa N» [1 - exp(-a |<7i| )] sign( a, ) , (3.1)

gdzie N » , a, oznaczają nacisk pionowy i poślizg sprężysty koła .

Wartości współczynników f 0i , a są różne w zależności od kierunku poślizgu koła - 

wzdłużnego i poprzecznego. Zaznaczmy również, że poślizg sprężysty koła nie przekracza 

wartości granicznej |<r,| :£ o0 , tr0 = 0.015 [4].

Z kolei w pracy [14] przedstawiono bardziej złożone zależności dla liczb tarcia, stanowiące 

uogólnienie wyników badań doświadczalnych:

I Y! I i  W  1  '
I '  a!

W)] {, ■ a. W}.

f« = f*o [ 1 - exp(-a, |ffj )] -jl - a2 —  }sign(<rx)

(3.2)

fy = f*> [ 1 - exp(-a3 |(7y|)] | l  - a< —  |  sign (<ry)

ffo= 0.015 , f,o = fyo= 0.3 , a, = 100 , a3 = 250 , a2= a, = 0.2 .

Przedstawione zależności przyjęto jako dane liczbowe do przeprowadzenia eksperymentu 

numerycznego.

Określono następnie wyrażenie analityczne, umożliwiające wyznaczanie poślizgów sprężystych 

koła na kierunku jazdy oraz w kierunku poprzecznym do osi szyny w zakresie mikropoślizgów, 

odnosząc te wielkości do prędkości ruchu ustalonego suwnicy (również przy rozruchu).

Poślizg koła w kierunku jazdy, przy uwzględnieniu wpływu ruchu drgającego mostu i drgań 

układu napędowego opisuje zależność:

= 1 - ( w„ T d, t  + u„ + r, ) / vo , (3.3)



gdzie w», , 'Z' , u» , <Pk, , v0 oznaczają odpowiednio prędkość jazdy mostu, prędkość 

kątową ukosowania, prędkość przemieszczenia środka koła w kierunku osi x podczas drgań , 

prędkość kątową ruchu obrotowego koła , przy uwzględnieniu podatności elementów (wałków) 

oraz prędkość ruchu ustalonego suwnicy; di = d > = y„ , d2 = di = L - yw .

Poślizg koła w kierunku poprzecznym do osi szyny można wyznaczyć na podstawie 

zależności:

= - [ Wyc + w Xc ( i  + a, )  - uiy ] /  vo , (3.4)

gdzie Wyo , Uiy stanowią prędkość ruchu mostu w kierunku poprzecznym, wywołaną 

poślizgiem oraz prędkość przemieszczenia środka koła, wywołaną jego drganiami w kierunku 

osi y; wielkość oa jest kątem znoszenia koła.

Więzy geometryczne w układzie koło - szyna wynikają z istnienia luzu e pomiędzy 

obrzeżem koła a szyną, w granicach którego możliwy jest ruch mostu (koła) w kierunku 

poprzecznym do osi szyny aż do chwili wystąpienia zjawiska odbicia. Uwzględniając składowe 

przemieszczenia poprzecznego koła, wynikające z jego poślizgu w kierunku osi y oraz drgań 

koła w układzie m ost -  koło - jezd n ia  można określić warunek geometryczny na ruch suwnicy 

bez odbicia, zwany również ruchem swobodnym:

| w,c + u„ ( +  a, ) - u,y I <, e  , (3.5)

gdzie Uix jest przemieszczeniem koła, wywołanym poślizgiem wzdłużnym.

W pracy nieprostoliniowość jezdni aproksymowano szeregiem funkcji harmonicznie 

zmiennych wzdłuż długości toru, co wyrażono odpowiednią zmianą luzu koła:

n Tri
e =  £o + E &sin(Xi x )  , Xi = —  , ft «  £o , (3.6)

gdzie £o oznacza nominalną wartość luzu rzędu 1 0 + 20 [m m ], 1, stanowi długość odcinka 

toru pomiędzy słupami.

Uwzględniając ponadto moment bezwładności koła oraz moment napędowy silnika można 

napisać równanie różniczkowe ruchu obrotowego koła napędowego (czynnego):
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Rys.3.3. Rozkład obciążeń w środku poślizgu koła
Fig. 3.3. Disposition of the loads in the slip centre of the wheel
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Jo <№ -  M „ -  (  T i, n  +  Mip +  M,„ )  ,  i =  1,2 , (3 .7 )

Wi =  ttoi +  'Pi , Woi =  Vo I r ,

Wielkość <pt stanowi prędkość kątową ruchu zaburzonego kola, wywołaną jego poślizgiem 

wzdłużnym oraz drganiami w układzie napędowym, przy uwzględnieniu podatności wałków, 

przez o)o , M,„ oznaczono prędkość kątową ruchu programowego koła, w szczególności przy 

rozruchu , w ruchu ustalonym i w fazie hamowania.

Do równania (3.7) należy dołączyć warunki początkowe : yJl0(to) =  <P,„ , <̂ ,0(to) = <Ao • 

Przyjmując nieliniowy opis siły tarcia w  funkcji poślizgu, zgodnie z zależnością (3.2) równanie 

(3.7) stanowi nieliniowe równanie różniczkowe ze względu na prędkości uogólnione i można je 

sprowadzić do postaci:

Jo Wi = M„ - { M,„ + [r, f„ ( t,  <f>,, Uu, ) + f p ] N a }

Wpływ indukcji silnika oraz więzów elektromechanicznych na dynamikę koła rozpatrzono w 

punkcie 3.3 pracy.

3.2. MODELOWANIE ZJAWISKA ODBICIA I SIŁY BOCZNEJ

Rozkład obciążeń koła występujących podczas kontaktu bocznego z szyną pokazano na 

rys.3.3.a,c. Wyszczególniono przy tym siłę boczną H , siłę tarcia poślizgowego wzdłuż stycznej 

do powierzchni szyny oraz siłę nacisku N  , które zredukowano do punktu Q (rys.3.3b) 

położonego na obrzeżu koła zwanym środkiem poślizgu koła. [49]. Współrzędne środka 

poślizgu zależą od geometrii koła oraz szyny i zostały wyznaczone w pracach [18,49].

Zgodnie z rozkładem obciążeń koła (rys.3.3c) można ułożyć następujące równania równowagi:

H = N cos 5 , N; = 0 , N y = H , N ; = N  sin 5 ,

(3 .8 )

T Q; =  - f ,  Nj = - f ,  N  tg 5 , T<3y = - f y N s in 5  , Tq; = -fz N c o s5  .

Możliwe jest oderwanie koła od powierzchni szyny, gdy wypadkowa sił działających na 

kierunku osi z jest nie niniejsza od obciążenia pionowego G koła, co pozwala sformułować 

warunek:

N , + Tqz ^ G  , Ni = N  sin 5 , N  = H /  cos 5 . (3.9)
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Uwzględniając zależności (3.8),(3.9) wyznaczono zakres siły bocznej H, dla której nastąpi 

oderwanie koła od szyny:

G G
H >  — — 7  =     . (3.10)

tg o - f z c tg a  - f z

Graniczna wartość siły bocznej H spełniającej warunek (3.10) nazywa się siłą oderwania. Dla 

wartości liczby tarcia z przedziału 0.1 ^  f 2 <  0.4 wartości siły oderwania znajdują się w 

przedziale 2.1 G <  ^ 5 .5  G .

Zaznaczmy również, że ruch obrotowy koła jest możliwy, gdy siła tarcia w punkcie Q nie

przekracza obwodowej siły tarcia:

To* S  T, , T, = f„ Nz / r =  f 0 N tg 5 / r , Tg, = f ,  H / cos 5 . (3.11)

Na podstawie zależności (3.11) można sformułować następujący warunek na realizację ruchu 

obrotowego koła:
f , <  f„ sin 5 /  r = f 0 cos a  /  r . (3.12)

W wyniku ukosowania suwnicy, po skasowaniu luzu występuje uderzenie koła obrzeżem o 

szynę, powodujące odbicie sprężyste mostu. Przedstawimy model matematyczny ruchu suwnicy 

przy odbiciu oraz określimy sposób wyznaczania siły bocznej koła, będącej dodatkową siłą 

dynamiczną w układzie o charakterze impulsowym.

Własnością obciążeń zderzeniowych jest ich duża intensywność przy krótkim czasie działania. 

Siłę zderzeniową, odpowiadającą impulsowi S(t) wyrazimy za pomocą funkcji impulsowej 

Diraca:

S,(t) = (1 + R) md Viy 5 (t —1„) , U =£t < t,+  r  . (3.13)

Wielkość 0 < R  < 1 oznacza współczynnik restytucji, dla którego przyjęto dalej wartość R=1 

przy zderzeniu sprężystym. Przez v,y oznaczono prędkość względną koła w kierunku 

poprzecznym do jezdni w chwili tuż przed zderzeniem. Zakładając, że zderzenia występują w 

chwilach t„ = to + a  T , gdzie T = 2 т / w jest okresem pomiędzy dwoma kolejnymi 

zderzeniami, to funkcję Diraca można rozwinąć w szereg Fouriera:

óT(t) = E 5(t - k T )  = T 1 E e*“ .4 '  k--® k«-»

Uwzględniając zależność (3.14) siłę zderzeniową sprowadzono do postaci:

(3.14)
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Rys.3.4. Rozkład obciążeń dla koła przy odbiciu ze sztywnością kontaktową (a) 
oraz przy uderzeniu o sztywny ogranicznik (b)

Fig. 3.4. Disposition o f the wheel loads for spring reflection (a) and for the crash 
with rigid limited body
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S (t) = S„ kE , So = m„ (1 + R) v,y /T  . (3 .1 5 )

Wielkość So oznacza amplitudę siły zderzeniowej S(t), interpretowanej w sensie wartości 

średniej impulsu. W przypadku gdy impulsy występują w sposób nieperiodyczny (w 

szczególności dla pojedynczego impulsu), wielkość T we wzorze (3.15) jest przyjmowana jako 

czas trwania impulsu x, na ogół rzędu kilku setnych sekundy. Przy zderzeniu sprężystym 

proponuje się przyjąć czas trwania impulsu równy okresowi drgań układu kolo - szyna, co 

odpowiada przyjęciu modelu drganiowego Voighta tego podukładu z elementem sprężysto - 

tłumieniowym w fazie odbicia (rys.3.4). Założenie to znajduje uzasadnienie dla wartości 

współczynnika restytucji R=l, przy którym energia kinetyczna układu zderzeniowego jest równa 

energii potencjalnej sił sprężystych.

Rozpatrzono również przypadek uderzenia koła o idealnie sztywny ogranicznik, co występuje 

przy przyjęciu nieskończenie dużej sztywności kontaktowej szyny i obrzeża koła. W tym 

przypadku silę zderzeniową określono za pomocą funkcji impulsowej Diraca, o nieskończenie 

małym czasie działania. Do obliczeń numerycznych przyjęto następnie uśrednioną wartość 

impulsu Diraca, zakładając rozkład prostokątny siły zderzeniowej o małym czasie trwania x .

Rozpatrzymy zatem wpływ sztywności jezdni oraz sztywności kontaktowej układu koło - 

szyna, modelowanej elementem sprężystym na wartość siły bocznej koła z dwoma obrzeżami 

przy odbiciu sprężystym. Przyjęto model zredukowany analizowanego układu jak na rys.3.4 , 

uwzględniając sztywność poprzeczną i pionową jezdni oraz sztywność kontaktową koła, 

oznaczoną przez k„ , przez m^ , m, oznaczono masę zredukowaną suwnicy do osi kola 

oraz masę odcinka jezdni wraz z szyną. W modelu przyjęto również dodatkowo elementy 

tłumieniowe dla jezdni. Założono siłę tarcia poślizgowego pomiędzy kołem a szyną, silę nacisku 

pionowego oraz siłę zderzeniową S przy odbiciu, odpowiadającą sile w kontaktowym elemencie 

sprężystym, która występuje po skasowaniu luzu e pomiędzy obrzeżem koła a szyną. Wielkość 

G oznacza obciążenie pionowe koła od ciężaru suwnicy i sil wymuszających po ich redukcji do 

osi koła. Dla układu z rys.3.4a można ułożyć następujące różniczkowe równania ruchu:
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m* yk = Fky(t) - ( Ty + N 0 ) ,

m. y* cty y, "ł- k*y y, — N u Ty , (3.16)

( nu, + m„ ) zk + cv  zk + k,y zk = Fx (t) + F “

g d z ie

H (t)  =  N u  +  Ty =  { k „  [y b -  ( - 1 ) ‘ e ]  +  c «  y j  Ao[ y ^ -  ( - 1 ) ‘ e ] +  T y (3 .1 7 )  

j e s t  s iłą  b o c z n ą  k o ła  ( i =  1,2) ,

Niy= ( k^, y ,+  Cu y.) +  { k„ [yto- (-1)' e ] +  c^y*. } Ao[ y*- (-1)' e ]  

jest całkowitą siłą sprężystądla odcinkajezdni,

N u — { kc [yk,- (■!) c ] Cu y„ } A«[ yb - (-1) e ] , i = 1,2 ,

jest siłą sprężystą elementu kontaktowego, 

W  przypadku kontaktu koła ze sztywnym ogranicznikiem równania ruchu są postaci:

m* yk = Fky(t) - { Ty +  So [ 50(t - ( t„ + r))  - S,(t - t . ) ]  } , (3.18)

m. y. +  c* y. +  k ,y y. = H(t) , (3 .19 )
gdzie

H(t) = Ty + So [ 6. ( t  - (U +  r ) )  - 60(t - t , ) ]  (3.20)

jest siłą boczną koła, wyrażoną przez siłę impulsową,

_  , ,  t w  nitr m, *
So =  ( 1 + R )  ”  Yk* /  t

nikr +  m ,
jest amplitudą impulsu zderzeniowego

I jCt
yk ,=  y k -y .  , T =  T. = 2 t / « .  , i = 1,2 , U, = J —  

V m« 

Siłę zderzeniową w  fazie odbicia S(t) wyznaczono tutaj dla przypadku zderzenia dwóch ciał 

zgodnie z wyrażeniem określonym w  pracy [9]. Kontakt sprężysty z  szyną w  kierunku 

poprzecznym występuje na obydwu obrzeżach (lewym lub prawym) koła, gdy jego względne 

przemieszczenie spełnia nierówność y^ ^  (-l)‘ s . Przyjmujemy dodatni znak siły
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zderzeniowej przy odbiciu o prawy ogranicznik 1 (rys.3.4) oraz znak ujemny przy uderzeniu o 

ogranicznik lewy 2 .

Wielkość H(t) określona wyrażeniem (3.17) stanowi siłę boczną koła i wyznaczono ją przy 

uwzględnieniu siły sprężystej elementu Voighta, modelującego sztywność jezdni wraz z 

odcinkiem szyny. Przy uderzeniu koła o sztywny ogranicznik siła ta jest równa sile 

zderzeniowej.

Stosując zasadę zachowania pędu można wyznaczyć prędkość układu ciał przy kontakcie 

sprężystym w  chwili tuż po zderzeniu:

(nik, + ms) Vb = mk, + ms v* , (3.21)
skąd

w m ^yg + ms v*
Vks =  7

mb + m5

Przy odbiciu koła o sztywny ogranicznik przyjmujemy zgodnie z zasadą pędu zmianę zwrotu 

wektora prędkości ciała w chwili tuż po zderzeniu (dla współczynnika restytucji R=l).

Modelując zderzenie sprężyste dla ukosowania suwnicy, które opisane jest ruchem płaskim 

ciała o wymiarach prostokąta, przyjęto dodatkowo założenie o zmianie zwrotu wektora 

prędkości kątowej ukosowania. Warunki kinematyczne na zderzenie sprężyste mostu suwnicy, 

traktowanego w tym miejscu jako sztywne ciało płaskie przyjmiemy w postaci:

Viy(tl~* ) = - v „ ( r ) , ^  ) = - f a C  ) ■ (3-22)

Zauważono również, że przy pominięciu masy odcinka jezdni, traktowanego jako sztywny 

ogranicznik oraz przy uwzględnieniu sztywności poprzecznej jezdni (rys.3.4b) siła boczna koła 

jest określona wyrażeniem:

H(t) = So [6o(t -{ta + r) ) -5. ( t  -t„) ] + T y  ( k. wyk + c, wyk ) , (3.23)

gdzie So = (1+R) mt, wyi;(t„(~i ) /  t

Wielkość Wyk oznacza przemieszczenie poprzeczne koła z uwzględnieniem ukosowania w 

granicach luzu pomiędzy kołem a szyną.
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3.3. RÓWNANIA RUCHU SUWNICY PRZY UKOSOWANIU I ODBICIU

Przedstawimy różniczkowe równania ruchu suwnicy przy jej ukosowaniu i odbiciu dla 

modelu mostu w postaci ciała sztywnego o wymiarach prostokąta. Rozkład obciążeń poziomych 

suwnicy ilustruje rys.3.2, wyróżniając siły napędowe kół jezdnych 1,2. Jako współrzędne 

uogólnione przyjęto zmienne (uc , wc , \p ) oznaczające przemieszczenia środka masy mostu 

w  kierunkach osi X,Y oraz kąt ukosowania mosUi.

Obciążenia poziome suwnicy zredukowano do wektora głównego i momentu ogólnego 

względem środka masy mostu:

W, = E [ Fm + T* - (a , + * ) (  N ,„(t) + Tiy ) ]  , (3 .2 4 )i-1

Wy = E [  N * (t)  + T* + (a, + ^ ) ( Fm + T„ ) ] , (3 .2 5 )

M c =  M c" +  ML, +  m ^ +  m ; , (3 .2 6 )

gdzie

N»y = { k^ [yto- (-1)J e]  + c» y*. } A„[ y * ,-(- l) j £ ] , j = 1,2 ,

m : = F2n d2 - Fi. d, , di = yo , d2 = L -y, , (3.27)

ML, = (T2x + T,x) d2 - (T„ + T„) d, , MLy = [ T2x + T4x - (T „+ T ,x) ] b / 2  ,

M’ = [ N 2ly + N4sy - ( N lsy + N 3,y ) ]  b /2  .

Wielkość N»y stanowi siłę kontaktową pomiędzy kołem a szyną w  fazie odbicia przy 

uwzględnieniu sztywności poprzecznej szyny. W przypadku odbicia zachodzącego o sztywny 

ogranicznik za silę kontaktową należy przyjąć średnią wartość siły zderzeniowej (impulsowej):

N *  = S, =  (1 + R) nu  [Viy(ti^) /  t ] [  ó „ (t-(u  + r)) - 5o(t-t,)] , (3.28)

Przedstawimy następnie różniczkowe równania ruchu su wnicy w fazie ukosowania i odbicia,

dla jej modelu w postaci ciała sztywnego:

m . w „ = W , , m . w ., =  W y , J. = M„ . (3.29)
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Równania (3.29) określono w nieruchomym układzie współrzędnych związanym z jezdnią dla 

przemieszczeń zgodnie równoległych z osiami (X,Y). Dokonując transformacji obrotowej 

przemieszczeń do względnego układu współrzędnych mostu (rys.3.3) uzyskamy zależności:

u« = w* - i/1 w „ , u<* = Wcy + i/- w « . (3.30)

Równania różniczkowe (3.29) wraz z warunkami (3.24) -r (3.28) stanowią model 

matematyczny ukosowania suwnicy przy uwzględnieniu zjawiska odbicia i mogą być 

wykorzystane do symulacji sterowanej jazdy suwnicy z kompensacją ukosowania. Zagadnienie 

to omówiono w  rozdziale 7 pracy.

3.4. OCENA ENERGETYCZNA SIŁ O PORÓW  RUCHU SUWNICY

Sformułowano energetyczne wskaźniki umożliwiające ocenę mocy sil oporów ruchu jazdy 

suwnicy. Zagadnienie to  jest związane z oceną wpływu zjawiska odbicia na moc i pracę sił tarcia 

kół przy poślizgach sprężystych. W  sposób pośredni problem ten wiąże się z zużyciem 

materiałowym kół jezdnych oraz elementów układu jezdnego suwnicy.

Moce chwilowe sił tarcia w  dowolnej chwili czasu t  dla koła napędowego określają 

wyrażenia:
Pu = Tip Wi + Tu V;, = ( fi / T i  + fxi )  N aVu ,

Piy Tiy Viy fyi Nzi Viy »

gdziC (3.32)
Vix =  o* Vo sign(ffxi)  , Viy =  ff,i Vo sign(oVi) ,

stanowią poślizgi koła na kierunku wzdłużnym i poprzecznym, coi jest prędkością kątową ruchu 

obrotowego koła. Przez Mip oznaczono moment tarcia tocznego koła.

Na podstawie zależności (3.31),(3.32) określono współczynnik względnej mocy sił tarcia 

poślizgowego kola:

^  = '  , i = 1,2 , (3.33)
V i  Poi

gdzie Pm , Tjj oznacza moc znamionową silnika oraz sprawność mechanizmu jazdy. 

Zauważmy, że wartości współczynnika względnej mocy są mniejsze od jedności.

W  rozważanym przedziale czasu ruchu t e  <0,T> obliczamy następnie całkowitą pracę sił

oporów ruchu koła:
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L, = TJ|Pix| dt = 'j | (fo./r, + f„) Vu| dt . (3.34)O O

Wprowadzono następnie pojęcie współczynnika dobroci działania koła:

Zi = 1 - 7 1  = 1 - y -  "i P j d t  , Lc = ^Po,T  • (3.35)
•Loi Loi 0

Wielkość Loi oznacza pracę nominalną momentu napędowego koła w przedziale czasu T. 

Wprowadzone wielkości posiadają znaczenie energetycznych miar dobroci działania suwnicy, w 

tym sensie że wartości współczynnika dobroci bliższe jedności oznaczają mniejszy poziom mocy 

sił oporów ruchu i ich pracy. W  przypadku gdy wartości współczynników dobroci kół są

zbliżone do siebie, rozkład obciążeń poziomych suwnicy posiada mniejszą asymetrię.

3.5. ZAGADNIENIE ELIM IN A C JI I OGRANICZENIA UKOSOWANIA SUWNICY

Na podstawie modelu dynamiczego jazdy suwnicy, opracowanego w punkcie 3.3. można 

sformułować warunki symetrii rozkładu obciążeń poziomych suwnicy, a w konsekwencji 

kompensacji ukosowania mostu. Celem takiej analizy jest zbadanie możliwości zmniejszenia 

wartości sił bocznych i ograniczenia ukosowania suwnicy. Szczególną uwagę należy zwrócić na 

eliminację ruchu obrotowego suwnicy przy ukosowaniu i odbiciu, w wyniku którego powstają 

znaczne siły impulsowe w  układzie koło - jezdnia. W analizie założono ruch postępowy mostu 

ze stała prędkością, względem którego są wyznaczane poślizgi kół.

3.5.1. W arunki symetrii rozkładu obciążeń poziomych

W pierwszej kolejności sformułowano warunki symetrii rozkładu obciążeń poziomych 

suwnicy. W tym celu równanie ruchu obrotowego mostu (3.29) sprowadzono do postaci

Jc ' i  = M .( t )  - Mo«,, , (3.36)

gdzie

m .  = A m,„ - A m „  , A = —  , ft = >
Tl r,

M «  = j f [ ( £  + v , a i )  Tu -(>7, - u , )  Tu ] . (3.37)
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Wielkość (3.37) stanowi zredukowany moment sił tarcia kół względem środka masy mostu 

podczas ukosowania suwnicy, wyznaczony na podstawie współrzędnych środków kół w

układzie względnym mostu.

Przyjęto następujący warunek symetrii rozkładu sił napędowych mostu, przy założeniu dwóch

niezależnie działających silnikach mechanizmów jazdy:

A M,„ - A  Ma, = 0 => M* = M '- • <3-38)
L 'y«>

Założono przy tym jednakowe nominalne średnice kół jezdnych suwnicy. Dla spełnionego 

warunku (3.38) na most działa niewyrównoważony moment sił oporów ruchu (tarcia 

poślizgowego kół), wywołujący ukosowanie suwnicy, a w jego następstwie zjawisko odbicia. 

Odpowiednie równanie różniczkowe składowej mchu obrotowego mostu przy symetrycznym 

rozkładzie sił napędowych kół i z uwzględnieniem odbicia sprężystego jest postaci:

Jo *  -  -  S  [ ( 6  +Vi<żi) H , -  Ol, -  6 « )  T u ]  • (3 .39 )
1-1

Występująca w równaniu (3.39) siła boczna jest zależna od sztywności poprzecznej jezdni i 

sztywności kontaktowej szyny, zgodnie z zależnością (3.23).

Przyrównując do zera prawą stronę równania (3.39), można sformułować warunek symetrii

rozkładu obciążeń poziomych suwnicy:

| [ ( £  +Vi<x) H, - o?, - 6 « )  Tu ] = o (3.40)

Pomijając jako małe wielkości kąty znoszenia kół oraz kąt ukosowania mostu na podstawie 

(3.40) określono warunek symetrii rozkładu obciążeń poziomych suwnicy:

| ( £  H, - % T u )  = 0 . (3.41)

W  przypadku centralnego położenia wózka w środku rozpiętości mostu warunek symetrii 

rozkładu obciążeń poziomych można zrealizować, gdy:

b /2  , fc = Ł = - b /2

»li =  V, =  y *  ,  V2 =  V, =  ( L - y J
N u  = N 2 z = N 3 * ~  G /4  ,  f„i = f x2 “ f x3 ” fx4 ,  fyl = fy2 = fy3 = fy4 ,

kii -~kt2 —k ,3 k ,4 , kszi “ kaz2 k*z3 k*z4 *

Spełnienie warunku symetrii sił i momentów napędowych kół (3.38) umożliwia ograniczenie 

ukosowania suwnicy przy zastosowaniu odpowiednich układów sterowania.
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3.5.2. Warunki eliminacji ukosowania suwnicy z centrowaniem mostu

W  pracy [102] sformułowano warunki kompensacji ukosowania suwnicy wywołanego 

asymetrią obciążeń poziomych i zjawiskiem odbicia. Możliwość eliminacji ukosowania suwnicy 

istnieje przez korekcję momentu napędowego jednego z silników mechanizmów jazdy w celu 

spełnienia warunku (3.38) dla symetrii charakterystyk napędowych.

Przyjęto następujący kinematyczny warunek eliminacji ukosowania mostu w ruchu ustalonym:

i  =  0  =  const , \ f  = 0  . (3 42)

Uwzględniając zależności (3.36),(3.37),(3.38),(3.42) i pomijając wpływ zjawiska odbicia oraz 

imperfekcje geometryczne kół uzyskujemy warunek dla nominalnych momentów napędowych 

(charakterystyk momentowych) przekazywanych od silników na koła:

02 M u  -  A M,„ = £  ( £, Tiy - ł/i Tu ) • (3.43)

Moment napędowy koła 2 przedstawimy w  postaci sumy momentu napędowego kola 1 oraz 

dodatkowego momentu kompensującego A M 2„ :

M*. = M,„ + A M 2„ =  M , „ ( l + x )  . (3.44)

Przy założeniach (3.43),(3.44) wyznaczono dodatkowy moment kompensujący dla koła 2:

A
AM2„ =  (  T  * 1A

oraz

X = ( ^ - 1 )  + ,5  [ (  £ T*-77, T* ) /(ftM u)] = < ^ - l )  + M ,/(fcM u ) • (3 46)

Zauważmy, że w równościach (3.45),(3.46) występuje całkowity moment sił oporów ruchu 

suwnicy, zredukowany względem środka masy mostu. W ruchu ustalonym nominalne momenty 

napędowe kół są równoważone przez momenty sił tarcia w  kierunku jazdy. Przyjmując 

dodatkowe równanie równowagi sił napędowych i sił tarcia na kierunku jazdy w ruchu 

ustalonym:

A M*° - A M to0 +  £  i?, Tu = 0  (3-47)

) M „  + £ ( £  T* - i?, T * ) /  (3-45)

Uwzględniając warunek (3.47) zależności (3.45),(3.46) przyjmują postać:
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AM2„ = ( - § - •  1)M ,„° + I  i  Ti, /  A  (3.48)

oraz

X = ( I 1- !)  + £  4 Tiy /(A M ,.0)] = ( I 1- !)  + M w / ( 0 2M,n°) . (3.49)A A
Równość (3.48) umożliwia dobór dodatkowego momentu kompensującego w celu eliminacji 

wpływu sil tarcia poślizgowego kół w kierunku poprzecznym do osi jezdni. Podstawiając do 

zależności (3.48) wyrażenie (3 .1 ) na silę tarcia poślizgowego można określić moment 

kompensujący w funkcji nacisków pionowych kół:

AM2„ = ( I 1 - 1 ) M,„°+ Z  ( i  fiyNii ) / f t  . (3-5°)A i=I
Zauważmy, że dla jednorodnego rozkładu sil tarcia oraz nacisków pionowych kól ostatni 

wyraz w równości (3.50) redukuje się do zera. W tym przypadku moment kompensujący jest 

równy momentowi niewyrównoważenia sił napędowych względem środka masy mostu:

AM2„ = ( y  '  O M ,.0 = - 1 ) Mf. . (3.51)
P  2 y  oO

Dokonując redukcji momentów napędowych kól poprzez mechanizm jazdy na wal silnika 

wyznaczymy równoważne momenty napędowe silników:

M„ = M?. , M2l = ML + AM2, = Mf. ( ) • (3-52)
^ ~ y  co

Mu =  M m /  ip , Fj„ =  M,„ /  u

Z  przeprowadzonej analizy wynika wniosek, że teoretycznie kompensacja ukosowania 

suwnicy jest możliwa za pośrednictwem:

1) Korekcji momentu napędowego jednego z silników przez wprowadzenie dodatkowego

momentu sterującego koła o wartości (3.51), który daje się zrealizować w  układzie regulacji

przez zmianę napięcia lub prądu.

2) Możliwa jest jednoczesna kompensacja ukosowania z centrowaniem mostu, tzn. 

równoległym jego prowadzeniem względem osi jezdni. Warunek ten daje się zrealizować przy 

symetrii rozkładu nacisków pionowych kół i izotropii współczynników tarcia poślizgowego w 

układzie koło - szyna dla obydwu torów jezdni.
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Podkreślmy, że w  praktyce możliwe jest ograniczenie kąta ukosowania suwnicy, przez 

spełnienie warunku symetrii charakterystyk momentów napędowych silników (3.38). W tym 

przypadku występuje jednak niewyrównoważony moment ukosowania mostu, względem środka 

masy, zgodnie z równością (3.39), wywołujący ukosowanie suwnicy. Praktyczny sposób 

ograniczenia ukosowania suwnicy, przy zastosowaniu specjalnego układu regulacji, zwanego 

ogranicznikiem ukosowania omówiono przykładowo w pracy [ 1 1 1 ].

3.5.3. Warunki wybicia sprężystego i zakleszczenia suwnicy

Podczas ruchu suwnicy istnieje możliwość wybicia sprężystego mostu, przez co rozumiemy 

utratę kontaktu kół (względnie jednego z nich) z jezdnią w  kierunku pionowym. Zjawisko to 

jest znane z praktyki eksploatacyjnej urządzeń suwnicowych i jest często wywołane 

niedoskonałościami geometrycznymi jezdni (niedokładnościami wykonania).

Innym zjawiskiem, które może wystąpić podczas jazdy suwnicy, jest zakleszczenie mostu, 

prowadzące na ogół do jego wybicia sprężystego. Zjawisko to występuje przy jednoczesnym 

bocznym kontakcie dwóch przeciwległych kół z szynami i jest związane ze sprzężeniem ciernym 

koła uniemożliwiającym jego dalszy ruch obrotowy.

Sformułujemy warunki fizyczne, przy których mogą zaistnieć wyszczególnione poprzednio 

przypadki ruchu postępowego suwnicy. W analizie pominięto wpływ ruchu obrotowego mostu 

w płaszczyźnie poziomej, który występuje podczas jego ukosowania.

Z uwagi na w ęzy nieholonomiczne nałożone na ruch mostu podczas sprzężenia ciernego koła 

z szyną różniczkowe równania ruchu postępowego mostu wyprowadzono przy zastosowaniu 

równań Maggiego [26]. Ogólna postać równań ruchu z niewiadomym mnożnikiem X jest 

następująca:

M . x’c = W, + X a, , M . y . = W , +  X ( 3 .53)

Do równań ruchu dołączamy równanie więzów kinematycznych:

$  = y„ - a  xc = 0 , a  = ^  (3.54)

Wartości współczynników występujących w równaniach (3.53) obliczono na podstawie 
zależności:

3<t> d i  _  ,
a i  -  — 7  -  -  o t ,  a :  ~  — 7  -  *

dx. dy„

Przy tych założeniach równania ruchu (3.53) przyjmują postać:
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M„ xc =  W , - X a  , M . y* = W , +  X , (3.55)

Rugując z równań (3.55) nieznany mnożnik X, uzyskano następujące równania ruchu 

suwnicy:
X. = (  W , + «  Wy ) / M m , y0 =  a  x„ , (3.56)

X = o  W . • W,

Zauważmy, że mnożnik X określa wypadkową sił poziomych suwnicy w kierunku

poprzecznym do osi jezdni.
Zakleszczenie suwnicy w ruchu ustalonym ma miejsce, gdy wypadkowa sił napędowych jest 

mniejsza od wypadkowej sił tarcia poślizgowego kół na obrzeżu w kierunku jazdy mostu, tzn:

F" < W* , W« = jjTb, , F" = p "  (3.57)

Przy tym warunku prawa strona pierwszego z równań (3.56) przyjmuje wartość ujemną,co

oznacza zahamowanie ruchu obrotowego kół suwnicy.
Rozpatrując z kolei przypadek wybicia sprężystego suwnicy, do równań (3.53) należy 

dołączyć równanie ruchu postępowego mostu w kierunku osi pionowej Z o postaci:

M  Ł  -  W, . w ,  =  g N k -  (  Si +  F .  )  (3  5 8 )

Wybicie sprężyste suwnicy ma miejsce, gdy środek masy mostu przemieszcza się w kierunku 
przeciwnym do zwrotu siły ciężkości, co powoduje oderwanie przynajmniej jednego z kół od 

jezdni. W  tym przypadku wektor główny sił pionowych posiada znak dodatni, na podstawie 

czego sformułowano warunek zaistnienia wybicia sprężystego suwnicy:

NJ > F .  + Si - j^Nk , NŻ =  j f N i  . N t =  E I * z / "  . (3.59)

W zależnościach (3.59) przez n J , Nk oznaczono odpowiednio wypadkową statycznych

sił nacisków kół oraz składową dynamiczną przy uwzględnieniu sztywności poprzecznej jezdni.
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3.6. MODELOWANIE MATEMATYCZNE SILNIKÓW ELEKTRYCZNYCH

Przedstawimy modele matematyczne silników elektrycznych - prądu stałego i 
asynchronicznego w postaci odpowiednich równań różniczkowych, umożliwiających analizę 

dynamiki układu napędowego przy uwzględnieniu więzów elektromechanicznych. Istotne 
znaczenie w badaniu dynamiki układu napędowego posiada dobór charakterystyki momentu 
napędowego silnika. Omówiono również sposób regulacji ruchu silnika przy zastosowaniu 
regulatora PED.

3.6.1. Modelowanie silnika asynchronicznego

Obiektem rozważań jest dwubiegunowa, wewnętrznie symetryczna maszyna asynchroniczna, 

zwana również silnikiem pierścieniowym, dla której jest opisywany stan dynamiczny - 

nieustalony podczas rozruchu oraz ustalony. Schemat elektryczny silnika przedstawiono na 

rys.3.6. Za współrzędne uogolnione przyjęto prądy stojana oraz wirnika. W zbiorze tych 
zmiennych równania ruchu maszyny zapisano w postaci równań macierzowych:

d d
U. = R. i, + — (M,i,) + — (M,»iw) ,

dt dt
(3.60)

d d
U. -  R , i . + — (M,wiw) + “ (M.Ł) ,

dt dt
gdzie

R. = diag [ R.i, R.j, ] , R» = diag [ R „ , Rwi, R , 3 ]

1» [ l | l  i  ls2 ) ii3 J  9 ls [  i  wsi , iw2 » lws3 ]  )

u ,  =  [ u „ ,  u * ,  u *  r  ,  u ,  =  [ u „ ,  u « ,  u „  ]T .

Wielkości M. , M„ , M . sa macierzami indukcyjności stojana, indukcyjności wzajemnych 
i indukcji wirnika przy założeniu ich symetrii.

Do równań (3.60) należy dołączyć równanie dla ruchu obrotowego silnika: 

d 1 ̂  Alp

J‘ dt*" + °  "dt“ = M " '  Mop ’ (3 61)

gdzie M „, Mop jest momentem elektrycznym rozwijanym przez silnik oraz zredukowanym 

momentem oporów ruchu silnika.

Moment elektromechaniczny silnika wyraża się przy tym ogólnym wzorem:
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M„ =  —  { o .5  [i, , i.]T M [ i , , U ] }
dtp

gdzie

M
T m ,
\ _ M „

Msw

M w

(3.62)

(3.63)

jest macierzą indukcji elektrycznych silnika.
Równania (3.61) przedstawiają układ 6 równań różniczkowych nieliniowych, wzajemnie

sprzężonych o współczynnikach zależnych od czasu i okresowo zmiennych (harmonicznie).

Model ten jest również niewygodny do zastosowań ponieważ wymaga znajomości pełnej
macierzy indukcji elektromagnetycznej. Z kolei zastosowania układów regulacji ruchu w

przypadku silnika asynchronicznego są również ograniczone.
Prostszą strukturę równań uzyskano po transformacji zmiennych do nowych współrzędnych, 

będących strumieniami magnetycznymi [17,64]. Odpowiednie równania stanu dla maszyny 

asynchronicznej w  tym przypadku są postaci:

— (F.) = U, - R. i. + «« F, 
dt

■j-(Fw) = - R- i« + («o - P“) F-

(3-64)

gdzie

Fs =

F. = [ <f>„ , <P* ]T , F . = [ V>wi , ttrt ]T 
[  <P,| > ■ f , 2 ]T » Rs =  [ Ril , Rs! ]T . Rw =  [ Rwl , Rw2 ]

Uwzględniając zależności (3.64) równania stanu dla silnika wyrażono przez strumienie 

magnetyczne w  postaci układu równań:
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Rys.3.5. Schemat elektryczny silnika asynchronicznego 
Fig. 3.5. Electrical scheme o f  the asynchronous motor

Rys.3.6. Charakterystyki mechaniczne silnika asynchronicznego 
Fig. 3.6. Mechanical charakteristics o f the asynchronous motor
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— = Ui. - a, wo 0i, + wo <th. + kw a . w0 
at

—p 1 = U2. - Wo <fts - a s wo <h, + k. a .  w0 <&. 
at

d<&.
. = k, a ,  wo <As - wo aw<ft. + (w o- pw)<k„ , (3-65)
at

d i / s
——  -  k, a» wo <#>!, - wo o-w&w + (wo- pw)<ftw 

at
gdzie

Ui, = U« cos 7  , U* = sin 7

a ,  = R»/(L .c) , CKw = Rw /(Lwf)  > k, — Lf /L , ,

L" u -° k . = L , /L .  , o =  1 - —  , Rw = R « h r -
wO J

(3.66)

(l)0 = 2 x f0 , fo = 50 [Hz] , u „

gdzie p = 3 jest liczbą par biegunów.
Moment rozwijany przez maszynę asynchroniczną jest określony na podstawie zależności:

m . = c  ( <f>lw<p2w -  <pu v>j , ) , c  = -  p wo T L- • 3̂-67)

Zaznaczmy, że wartości poszczególnych stałych występujących w  równaniach (3.65) zostały 

skatalogowane w zależności od typu silnika asynchronicznego, jego mocy nominalnej i 

parametrów technicznych [59].

Typowe charakterystyki regulacyjne momentu elektromechanicznego silnika przedstawiono na 
rys.3.6, które zrealizowano przez skokową zmianę dodatkowej oporności w obwodzie wirnika.

3.6.2. Modelowanie silnika prądu stałego

W warunkach przemysłowych większość stosowanych maszyn komutatorowych stanowią 

silniki prądu stałego. Przy formułowaniu modelu matematycznego tego silnika przyjęto 

następujące założenia:
- liniowość obwodu magnetycznego,
- model maszyny o prostym uzwojeniu z jedną parą szczotek,



- 6 2 -

- szczotki są nieruchome z zerowym kątem ustawienia.
Schemat elektryczny silnika prądu stałego z biegunami komutacyjnymi dla stosowanego w 

praktyce połączenia pokazano na rys.3.7. Uzwojenie biegunów komutacyjnych jest połączone 

szeregowo z twomikiem i przeciwdziała magnetycznie twomikowi.
Równanie stanu dla obwodu twomika jest postaci [64]:

L  ^  + w M,f if + R ( i, = U, , (3.68)
dt

Lt = Llo “ 2 Mtk ^  Lk , Rt ~ Rio ^ Rk •

Wielkość M[ jest rotacyjną indukcyjnością wzajemną pomiędzy twomikiem a uzwojeniem 
wzbudzenia bocznikowego lub obcego.

Dla uzwojeń stojana są spełnione następujące równania różniczkowe: 

d
^ (L f if )  + Rf if — Uf ,

(3.69)
d

— (Lkik+M iit) + Rk i» = Uk 
dt

Z równaniami (3.68),(3.69) jest sprzężone równanie mchu obrotowego silnika:

do)
J s —  + D u  = Mf i, if - Mop ■ (3.70)

dt

W literaturze [40] podany jest uproszczony model silnika prądu stałego, opisany jednym 
równaniem różniczkowym dla obwodu twomika. Równanie to można uzyskać na podstawie 

równań (3.68),(3.69) przyjmując założenia upraszczające:
M4 = 0 , Lf = 0 , Uf = U, = const , Uk = 0 , ik = 0 . 

Uwzględniając te założenia uzyskano uproszczoną postać równania stanu dla obwodu 
twomika:

L, ~ ( i t) + Rt it = Ut - k„ w , k m = . (3.71)
d t  K .f

Z kolei równanie dla mchu silnika przyjmuje następującą postać:

UW -
J. —- + D w  = ke i, - Mop , ke = Mf Uf / Rf (3.72)
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Rys.3.7. Schemat elektryczny silnika prądu stałego 
Fig. 3.7. Electrical scheme of the steady - curent motor

a )  b )

Rys.3.8. Schemat silnika bocznikowego i jego charakterystyka 
Fig. 3.8. Scheme o f  the steady-current motor and its characteristic
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Wielkości kc , km oznaczają stałą elektryczną i mechaniczną silnika.

Można zauważyć, że równanie (3.71) nie jest spełnione dla indukcyjności Lf ^ 0  przy 

uwzględnieniu przyjętych założeń. W pracy ograniczono się głównie do silnika bocznikowego 

(rys.3.8a), którego charakterystykę momentową w postaci linii prostej ilustruje rys.3.8b.

3.6.3. Regulacja prędkości kątowej silnika

W  klasycznym układzie napędowym z silnikiem prądu stałego o regulowanej prędkości 

stosuje się ujemne prędkościowe sprzężenie zwrotne. Schemat blokowy układu z regulatorem i 

sprzężeniem zwrotnym o wzmocnieniu K przedstawiono na rys.3.9. W układzie zastosowano 

regulator liniowy o transmitancji G(s), gdzie przez Z oznaczono sygnał zakłóceń, a T(s) jest 

transmitancją obiektu regulacji. W praktyce stosuje się zwykle regulatory PID, tzn. regulatory 

proporcjonalno - całkowo - różniczkowe. Przykładowy schemat blokowy regulatora typu PID o 

równoległym sprzężeniu zwrotnym zilustrowano na rys.3.10.

Admitancja regulatora PID jako funkcja operatora Laplace’a przyjmuje postać:

R<S» '  i  • (3-73’
gdzie To «  a jest stałą czasową.

Odwracając funkcję (3.73) można wyznaczyć transmitancję G(s) regulatora, która wyraża 

związek pomiędzy sygnałem wyjściowym y(s) oraz sygnałem wejściowym U(s):

G(s) ‘  H  -  v < r>s + 1 + i > • <3'74>

Transmitancja układu regulacji z rys.3.9 stanowi następującą funkcję:

™  = №  = °<s) T.(*)
( )  Uo 1 +  Ko G(s) To(s) • ( }

Szczegółowy schemat blokowy silnika prądu stałego z regulatorem prędkości zilustrowano 

na rys.3.11, wyróżniając w postaci oddzielnego bloku transmitancję części elektrycznej oraz 

mechanicznej wraz z regulatorem. Transmitancja tego układu stanowi funkcję:
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Rys.3.9. Schemat blokowy układu z regulatorem 
Fig. 3.9. Błock scheme o f the control system

Rys.3.10. Schemat blokowy regulatora PID 
Fig. 3.10. Błock scheme o f the PID control element

Rys.3.11. Schemat blokowy silnika prądu stałego z regulatorem
Fig. 3.11. Block scheme ofthe steady-current motor with PID control element
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tysx “ W  ________ G(») To(s)________
K }  U. 1 + ke To(s) + K G(s) To(s) ’ ' ’

T°(S) (j7s~+D)(Ls +R) • (3-77>

Wielkość (3.77) oznacza transmitancję silnika elektrycznego prądu stałego.

R 4

u. AlL
Ć Y — -p *  s  1 V-_______- op(s)

u .

Jc.

J s

Rys.3.12 . Graf wiązań silnika prądu stałego 
Fig. 3.12. Bond graph o f the steady - current motor

Przedstawiono następnie sposób modelowania (metodą grafów wiązań) silnika prądu stałego, 

którego schemat elektryczny ilustruje rys.3.7, gdzie przez Js oznaczono jego’ moment 

bezwładności. G raf wiązań [109] silnika pokazano na rys.3.12, w  którym wyróżniono element 

giratora GY, modelujący więzy elektromechaniczne w układzie, opisane macierzą transformacji:

gdzie ks, km są stałą elektryczną i mechaniczną silnik

Rozdział 4. ALGORYTM BADANIA DYNAMIKI JAZDY SUWNICY 
POMOSTOWEJ

4.1. M O D EL MATEMATYCZNY DYNAMIKI JAZDY SUWNICY

Sformułowane w pracy zależności i równania stanowią podstawę do opracowania algorytmu 
numerycznego badania dynamiki jazdy suwnicy z uwzględnieniem wpływu zjawiska odbicia i 

ruchu drgającego. Algorytm określają różniczkowe równania ruchu suwnicy i jej podukładów, 

mając na względzie układ mechaniczny:
m o s t  s u w n i c y  - j e z d n i ę  - u k ł a d y  n a p ę d o w e  j a z d y  m o s t u .

Równania ruchu zapisane poprzednio w postaci równań macierzowych zestawimy w 

następującej kolejności:
1 . D l a  m o s t u

1 . 1 .  D l a  u k o s o w a n i a  i o d b i c i a  m o s t u  

m,  w .  = F„ + Tx - H (t)

m„ Wey = H (t) + i  ( Fn + T, ) , (4.1)

Jo ' i  = M" + mL + MoH

gdzie wyróżniono wektor główny sil bocznych kół, uwzględniając również siły tarcia na
kierunku poprzecznym:

H (t) = £  H ,(t) , H, = T* + N% , (4.2)i-1

N * = {ki« [y*. - ( - l ) j e ] + cw y* } Ao [yto - ( - l ) Je ] , j =  1,2 .

lub N», =  Si(t) =  (1+ R ) m b w,k(t«') /  r  ,

gdzie S ,(t) jest siłą impulsową, przy uderzeniu o szynę (sztywny ogranicznik).

W tym przypadku do równań (4.1) są dołączane warunki kinematyczne na zderzenie sprężyste 

(3.22).



1 . 2 .  D l a  r u c h u  d r g a j ą c e g o  m o s t u

m .  q„ + c „  i  +  Km q,„ = F „ ( t)  + R m(t)  , (4.3)

R - ( t)  = .£ ( N* + T„ + Tiy + N i*)

2 .  D l a  r u c h u  d r g a j ą c e g o  j e z d n i

q„ +  G, «L + K„ «L = - R „ (t)  , i = 1,2 , (4 4)

R a = H ,(t) = H,j,+ H ,J2 , j l  = 1,3 dla i = 1 , j2  = 2 ,4  dla i= 2  .

3 .  D l a  r u c h u  u k ł a d u  n a p ę d o w e g o  j a z d y  m o s t u

J„ q„ + Cn qn + Kn q„ = M™ - M* , (4.5)

3 . 1 .  Z r ó w n a n i a m i  w i ę z ó w  e l e k t r o m e c h a n i c z n y c h  ( 3 . 6 4 ) ,  
( 3 . 6 5 )  d l a s i l n i k a  a s y n c h r o n i c z n e g o .

3 . 2 . Z r ó w n a n i a m i  w i ę z ó w  ( 3  . 7 1)  d 1 a s i l n i k a  p r ą d u  s t a ł e g o :

Ln In + Rn In — Uo “ kc Win » Mm kM In > (4 6)

4 . D l a  r u c h u  u k ł a d u  n a p ę d o w e g o  w c i ą g a r k i  z ł a d u n k i e m  - 

r ó w n a n i e  ( 2 . 3 3 ) , ( 2 . 3 4 )  dołączając równanie opisujące kołysanie nosiwa
(2.36),(2.37).

Do przedstawionych równań należy dołączyć odpowiednie warunki początkowe w zakresie:
1 ) początkowych wartości współrzędnych uogólnionych układu

4.(to) =q„, , qjto) =  qm0 , q„(to) =  q,,„ , qjto) =  4,0 ,

• • * •
q.i(to) Q.io » q.,(to) O,® * q, (to) qw0 , q»(to) ~  qwo

2) Początkowych wartości poślizgów sprężystych kół

ffxi(to) Om > ffyi(to) =  ffy» > i=  1,2,3,4
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spełniających równania więzów kinematycznych (3.3),(3.4). Na podstawie tych równań można 

wyznaczyć początkowe wartości prędkości kątowych kół w ruchu drgającym

3) Warunki początkowe na drgania nosiwa z uwzględnieniem jego kołysania.
Zauważmy, że przy nieliniowym opisie sił tarcia poślizgowego przedstawione równania 

stanowią w istocie nieliniowy układ równań różniczkowych z więzami:
- geometrycznymi (luz pomiędzy kołem a szyną) ,

- kinematycznymi (poślizgi kó ł),
- siłowymi w postaci reakcji więzów, sił nacisków, sił tarcia i sił zderzeniowych,
- elektromechanicznymi dla silników w układach napędowych.

Z uwagi na złożoność problemu badania dynamiki jazdy suwnicy z wyróżnionymi więzami 
nieholonomicznymi do rozwiązania globalnych równań ruchu zastosowano procedurę 
iteracyjną (przyjmując,że w każdym kroku iteracji nieznane reakcje więzów zależą od wartości 

współrzędnych i prędkości uogólnionych wyznaczonych w kroku poprzednim).
Obliczenia iteracyjne uznajemy za zakończone w danym kroku, gdy względny błąd 

wyznaczanych wartości sił bocznych w dwóch kolejnych iteracjach nie przekracza zadanej 

dokładności:

[H! ' ( l j )  -  H, }( k )j ^  > (4 7)

dla i = 1 ,2 ,3,4.
Sformułowany całościowy (globalny) model dynamiczny suwnicy z uwzględnieniem 

wyszczególnionych więzów stanowi podstawę do przeprowadzenia eksperymentów 

numerycznych.

4.2. OPIS PROCEDURY NUMERYCZNEJ

Schemat ogólnego algorytmu badania dynamiki jazdy suwnicy pokazano na rys.4.1. W 
algorytmie wyróżniono kilka ciągów działań, prowadzących do analizy ruchu suwnicy i jej 
podukładów. Danymi wejściowymi są modele fizyczne i maternatyczne dynamiki jazdy suwnicy 
oraz ruchów jej podukładów - mostu, jezdni, układów napędowych jazdy. W modelowaniu 
drgań suwnicy zastosowano metodę SES i jako dane wejściowe są wprowadzane wielkości 
geometryczne charakteryzujące wymiary mostu, przekroje dźwigarów oraz rozkłady masy 

suwnicy i jej podstawowych podukładów (dźwigarów, wózka, ładunku).
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5 m om entów napędowych silników Ms

warunek zbieżności
T ł>  TK

wyniki obliczeń

zmiana kroku całkowania' 
k = k -1

X
wykresy funkcji

I
S T O P

Rys.4.2. Schemat blokowy programu obliczeń 
Fig. 4.2. Błock scheme o f the numerical programm
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Wprowadzane są parametry określające charakterystyki techniczne silników oraz elementów 
mechanizmu jazdy w zakresie momentów bezwładności, sztywności wałków. W programie 
można również wprowadzić dane dotyczące nieprostoliniowości jezdni, płaszczyzn ustawień 
kół względem ich osi (tzw. kąty znoszenia kół).

W bloku podstawowym algorytmu jest przeprowadzana analiza drgań suwnicy w zakresie 
wyznaczania widma częstości drgań własnycli, charakterystyk amplitudowych przy 

zastosowaniu algorytmu Householdera, metody bisekcji oraz procedury Gaussa. Zakładając, że 
na układ działa dowolne wymuszenie, wyznaczamy charakterystyki dynamiczne układu, przy 
uwzględnieniu więzów geometrycznych, kinematycznych oraz warunków na odbicie (3.22). W 

bloku pomocniczym są generowane charakterystyki momentowe silników - mechanizmów 
jazdy oraz wciągarki. Wielkości te stanowią podstawę do poprawnego opracowania modelu 
dynamicznego ruchu suwnicy i jej podukładów, a w konsekwencji do badania zjawiska odbicia. 
Siły boczne oraz siły tarcia są wyznaczane w sposób iteracyjny w każdym kroku 
obliczeniowym.

W pracy do badania dynamiki jazdy suwnicy z uwagi na złożoność globalnego modelu 
matematycznego jej ruchu zastosowano specjalistyczną procedurę rozwiązywania żle 

uwarunkowanych równań różniczkowych rzędu pierwszego, zwaną procedurą DIFSUB, 
opartej na algorytmie Geara [23] dla zagadnień sztywnych.

Procedura ta jest realizacją sposobu predyktor - korektor w metodzie Adamsa ze wstecznym 
krokiem całkowania. Metody te połączono w jeden algorytm o zmiennym w trakcie obliczeń 

długości kroku całkowania oraz rzędzie aproksymacji. Zastosowanie metody wstecznego 
różniczkowania umożliwia rozwiązywanie układów o dużym rozrzucie wartości własnych.

Procedura GEAR jest jedyną dostępną procedurą ogólnego zastosowania pozwalającą 
efektywnie rozwiązywać układy żle uwarunkowane. W algorytmie zastosowano technikę 
interpolacyjną zmian długości kroku znaną jako sposób Nordsiecka. Sposób ten odznacza się 
dużą elastycznością w  dopasowaniu długości stosowanego kroku do rozwiązania układu 
równań różniczkowych [42].

Schemat blokowy algorytmu obliczeń z zastosowaniem omówionych metod numerycznych 
pokazano na rys.4.2, wyróżniając oznaczenia odpowiednich równań i zależności stanowiących 
jego podstawę.

W programie o nazwie #SUW do modelowania drgań suwnicy zgodnie z przyjętą w pracy 
metodyką zastosowano metodę sztywnych elementów skończonych SES. Dane wejściowe do 

obliczeń wprowadzane są w postaci podstawowych danych geometrycznych i fizycznych 
suwnicy, jak rozpiętość mostu, wymiary przekroju dźwigara, masy dźwigarów, wózka, 

nosiwa oraz podawane jest położenie wózka na moście. Podawane są podstawowe dane 
techniczne stosowanych silników. W  programie można zapisać dane o imperfekcjach 
geometrycznych kół, ich płaszczyzn ustawień oraz nieprostoliniowości jezdni. Ustalamy czas 
trwania ruchu suwnicy oraz wstępnie krok obliczeń.
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Wyniki obliczeń są zapisywane do odpowiednich zbiorów i mogą być następnie zredagowane 
graficznie w celu uzyskania wykresów funkcji. W wyniku obliczeń są wyzi aczane parametry 

kinematyczne ruchu suwnicy, jak kąt ukosowania, poślizgi poprzeczne kół, drgania mostu oraz 
wielkości siłowe (w postaci przebiegów sił bocznych, sił tarcia poślizgowego kół na kierunku 
wzdłużnym i poprzecznym, charakterystyk momentów napędowych silników oraz sił i 

momentów oporu ruchu suwnicy).

4.3. GRAF WIĄZAŃ UKOSOWANIA I ODBICIA SUWNICY

Na podstawie równań (3.50) opisujących ukosowanie suwnicy sporządzono multigraf wiązań 
układu zilustrowany na rys.4.3. W grafie określono dodatkowe węzły i krawędzie, modelujące 
równania więzów kinematycznych dla poślizgów sprężystych kół. W grafie wyróżniono trzy 

podstawowe węzły jedynkowe (zaznaczone w sposób pogrubiony), które odpowiadają 

prędkościom środka masy mostu w kierunkach osi x,y oraz prędkości kątowej (kątowi 
ukosowania) suwnicy. W grafie zaznaczono krawędzie modelujące wektory główne sił 

poziomych w kierunkach osi x,y oraz momenty ogólne obciążeń poziomych, uwzględniając

dodatkowo siły zderzeniowe przy odbiciu.
Do opisu zjawiska odbicia przyjęto model układu koło -szyna ze sztywnością kontaktową 

przedstawiony na rys.3.3. Graf wiązań modelujący ten układ pok ano na rys.4.4, wyróżniając 

krawędź czynną o numerze 1 1 , której zmienna przepływowa stanowi siłę boczną koła. 
Symbolem f  oznaczono na grafie współczynnik tarcia, opisujący siłę tarcia poślizgowego koła 

i stanowiącą funkcję siły nacisku pionowego.
Przedstawione modele ruchu suwnicy w postaci grafów wiązań stanowią ilustrację graficzną 

zależności matematycznych opisujących zjawisko odbicia.

4.4. ZREDUKOWANY M ODEL DYNAMICZNY SUWNICY

Przedstawiono uproszczony model dynamiczny ruchu suwnicy o mniejszej liczbie stopni 

swobody, który może być pomocny na etapie wstępnej analizy układu, przy wyznaczaniu jego 
charakterystyk dynamicznych. Model zredukowany suwnicy z dwoma niezależnymi układami 
napędowymi pokazano na rys.4.5. W  modelu wyróżniono masę wózka, do której 
zredukowano masy dźwigarów oraz masy zastępcze mń kół, w których uwzględniono masy 

kół i czołownic. Przez ESTim oznaczono elementy sprężysto-tłumieniowe odcinków 
dźwigarów pomiędzy wózkiem a masami kół. Z kolei elementy ESTic określają sztywności 

czołownic. W  modelu wyróżniono sztywności kontaktowe jezdni ksi, będące zastępczymi
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Rys.4.3. Multigraf wiązań ukosowania i odbicia suwnicy 
Fig. 4.3. Multigraph for bevel and reflection o f the crane

m jj r i Kr

Rys.4.4. Graf wiązań zjawiska odbicia koła
Fig. 4.4. Bond graph o f the reflection phenomenon of the wheel
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sztywnościami poprzecznymi jezdni, uwzględniając również sztywność kontaktową szyny. 

Na rysunku zaznaczono siły boczne Hi k ó ł , siły tarcia poślizgowego Tix , Tiy oraz siły 
napędowe Fin (kół). W  prezentowanym modelu rozpatrzono drgania suwnicy w płaszczyźnie 
poziomej. Wpływ drgań układu w  płaszczyźnie pionowej na siły nacisków kół można 

rozpatrzyć, uwzględniając dodatkowo sztywności poprzeczne jezdni w  punktach podparcia 
kół oraz odpowiednie sztywności odcinków dźwigarów względem osi Z. Zauważmy, że w 

tak przyjętym modelu postacie drgań układu w  obydwu płaszczyznach są rozdzielone.

Na podstawie modelu zredukowanego suwnicy (rys.4.5) opracowano izomorficzny z nim 
multigraf wiązań, który zilustrowano na rys.4.6. W grafie wyróżniono dwa podgrafy, 

modelujące układy napędowe jazdy suwnicy oraz multigraf wiązań, opisujący dynamikę jazdy 

suwnicy, przy uwzględnieniu wpływu drgań. Multigraf ruchu suwnicy jest sprzężony z grafami 

układów napędowych krawędziami sprzężeń o wagach a l  , cc2 , które umożliwiają redukcję 

momentów oporów ruchu kół do sił tarcia. Krawędzie sprzężeń o wagach p i , P2 

umożliwiają redukcję momentów napędowych silników do sił napędowych kół suwnicy. W 
multigrafie dynamiki ruchu suwnicy wyróżniono wszystkie siły oraz elementy masowe i 

sprężysto - tłumieniowe, występujące w modelu zredukowanym.

kL

U.

1

i

i
0 — H

M
/ tw

1 F— W p 2

3 P, l

MO p

mn

Rys.4.7. Graf wiązań modelu dynamicznego wciągarki
Fig. 4.7. Bond graph o f the dynamics model o f the hoisting winch

W pracy rozpatrzono również model dynamiczny układu napędowego wciągarki, 

realizującego ruch nosiwa (rys.2.12). Graf wiązań modelu dynamicznego wciągarki 

przedstawiono na rys.4 .7 , wyróżniając elementy transformatorowe T F i, TF2 .



Rozdział 5. ANALIZA WRAŻLIWOŚCI RUCHU SUWNICY I POLA 
OBCIĄŻEŃ POZIOMYCH

Celem analizy wrażliwości jest zbadanie wpływu asymetrii rozkładu masy i sztywności 

układu na charakteiystyki dynamiczne suwnicy w zakresie ukosowania i zjawiska odbicia. 

Szczególne znaczenie posiada przy tym wrażliwość pola obciążeń poziomych, w tym sił 

bocznych i sił tarcia poślizgowego.

5.1. SFORM UŁOW ANIE PROBLEMU

Przy projektowaniu urządzeń suwnicowych w małym stopniu jest uwzględniany wpływ 

obciążeń dynamicznych na dopuszczalne wartości sił bocznych oraz podstawowych parametrów 

projektowych układu w zakresie wymiarowania elementów układu jezdnego suwnicy, jezdni i 

mostu oraz dobór sił napędowych. Efektywną metodą oceny wpływu niedoskonałości 

geometrycznych i fizycznych układu na jego charakterystyki dynamiczne, a w szczególności na 

rozkład obciążeń poziomych i ukosowanie mostu jest analiza wrażliwości zarówno strukturalnej, 

jak i parametrycznej [1,5,7,9].

Istotne czynniki posiadające wpływ na charakterystyki dynamiczne układu wyszczególniono 

na rys. 5.1. W zakresie wrażliwości strukturalnej należy przy tym wyróżnić:

- przyjęcie modelu fizycznego układu jako modelu dyskretnego lub ciągłego,

- typy badanej suwnicy - pomostowej, bramowej lub półbramowej, struktury układu 

napędowego jazdy mostu i ruchu nosiwa (mechanizm wciągarki),

- wybór rodzaju napędu w mechanizmie jazdy w  sensie doboru silnika elektrycznego prądu 

stałego, asynchronicznego lub hydraulicznego wraz z układem regulacji ruchu,

- określenie słabych sprzężeń w układzie w celu redukcji liczby stopni swobody,

- asymetrię rozkładu sztywności i masy układu, zależną od położenia wózka na moście i masy 

nosiwa, zmiennej sztywności jezdni wzdłuż toru,
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- asymetrię rozkładu obciążeń poziomych suwnicy i charakterystyk sił napędowych,

- niedoskonałości fizyczne i geometryczne elementów modelu fizycznego układu.

Wrażliwość parametryczna może być badana na podstawie przyjętego modelu fizycznego 

(struktury) układu i dotyczy wpływu zmian parametrów projektowych na 

przebiegicharakterystyk dynamicznych układu. Do głównych czynników określających 

wrażliwość parametryczną układu należy zaliczyć:

- wartości sztywności i mas elementów modelu obliczone z tolerancją,

- nominalne wartości cech geometrycznych elementów konstrukcyjnych układu, np. rozpiętość 

mostu, średnica koła, wymiary szyny toru jezdnego, rozstaw osi kół jezdnych,

- luzy geometryczne w układzie jezdnym suwnicy, np. luz pomiędzy obrzeżem koła a szyną,

- imperfekcje geometryczne układu - nieprostoliniowość jezdni, różnice średnic kół, skoszenie 

ustawień płaszczyzn kół względem ich osi,

- nominalne parametry silnika mechanizmu jazdy - indukcja, oporność, moc znamionowa, 

sprawność.

Rys.5.1. Czynniki określające wrażliwość charakterystyk dynamicznych suwnicy 
Fig. 5.1. Factors for determine the sensitivity o f the dynamics charakteristics o f the crane
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Zakres analizy obejmuje badanie wrażliwości strukturalnej i parametrycznej pola obciążeń 

poziomych suwnicy, uwzględniając siły boczne, siły tarcia poślizgowego kół i siły napędowe 

mechanizmów jazdy. W analizie rozpatrzono wpływ zjawiska odbicia na charakterystyki 

dynamiczne obciążeń i ukosowanie suwnicy, wywołanego zderzeniem sprężystym koła z szyną. 

Celem tej analizy jest zbadanie wpływu parametrów projektowych,a w szczególności asymetrii 

rozkładu masy i sztywności układu na wartości sił bocznych. Wyniki analizy wrażliwości 

stanowią podstawę do sformułowania wniosków projektowych w zakresie możliwości 

kompensacji ukosowania suwnicy z zastosowaniem układu regulacji ruchu suwnicy [12,13].

5.2. MODEL W R A ŻLIW O ŚCI UKOSOW ANIA SUWNICY

Model wrażliwości ruchu suwnicy określono na podstawie globalnego algorytmu badania jej 

dynamiki jazdy przedstawionego w punkcie 4.1 pracy. Założono różniczkowe zmiany wielkości 

kinematycznych ruchu suwnicy wywołane różniczkowymi zmianami parametrów fizycznych i 

geometrycznych układu.

W badaniu wrażliwości strukturalnej rozpatrzono wpływ takich czynników, jak:

- asymetria charakterystyk sił napędowych (momentów silników) przy identycznych modelach 

fizycznych obydwu układów napędowych,

- asymetria rozkładu sztywności suwnicy (dźwigarów) oraz sztywności jezdni,

- asymetria rozkładu masy suwnicy, zależna między innymi od położenia wózka na moście,

- anizotropowość rozkładu współczynników tarcia (tarcia poślizgowego) na obydwu torach 

jezdni,

- wpływ niedoskonałości geometrycznych układu, w tym: nieprostoliniowość jezdni, różnice 

średnic kół, odchylenia ustawień płaszczyzn kół względem ich osi (kąty znoszenia kół różne od 

zera),

- wpływ warunków początkowych, w  tym: poślizgów poprzecznych kół w chwili początkowej 

(różnych od zera), wymuszenie kinematyczne ukosowania suwnicy (różna od zera prędkość

kątowa \p ukosowania mostu).

W analizie wrażliwości ukosowania suwnicy uwzględniono wpływ drgań suwnicy, podatności 

jezdni i układów napędowych na charakterystyki dynamiczne układu w zakresie zmian kąta 

ukosowania i sił bocznych kół.
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Równania wrażliwości dla ukosowania suwnicy sformułowano na podstawie równań (4.1) i 

zapisano w formie zależności różniczkowych :

m , 5 w« = 5 F„ + 5 T* - 5^ H - \p 6H - 5 m , w„ »

m . = 6H + b\p (T« + Fn) + 'P (5f» + 5t„) - 5 m . Wcy , (5-1)

L H  =  «Mc" +  S M L  +  ÓM" -  5Jc ^

gdzie
5F„ = 5 Fm + « F 2„ , 5H  = 5T y + 5 n „

5T* = E5T* , SN* = £N.y , ST* = EST» , (5.2)
i-1 i-1 i“l

$M" = «F,„ 0 2  - 5 Fin d, , «ML = E ^M L  , 5m L = Ś^M™i“l i~-l

Do równania (5.1) dołączamy warunki początkowe:

5w «(to) = iw «o , 5 w„(t„) = 5w«o

5w<*(to) = §W<*0 , 5w,*(to) _  5w<»o , (5.3)

5^ (to) = 5 ^ 0  > 5 i /0= 5 i /0

Warunki początkowe (5.3) umożliwiają wymuszenie ukosowania suwnicy w chwili 

początkowej ruchu przez zadanie różnego od zera przemieszczenia poprzecznego wcy 

(poślizgu) oraz prędkości kątowej vj/ ruchu obrotowego mostu.

Zauważmy, że po podzieleniu równań (5.1),(5.2),(5.3) przez różniczkę parametru 8a  można 

określić model oraz funkcje wrażliwości parametrycznej zmiennych układu np. funkcje

Ux„ = d\v<*1 da , uy.  = dv/y/da  , u*« = dip I da .

Przyjmując postać analityczną siły tarcia poślizgowego:

T„ =  foi [ 1 - ex p (-a |a »| ] N . *»gn(a„) (5.4)

wyznaczono jej różniczkę, stanowiącą funkcję wrażliwości
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5T„ = (5fo ./fo .) T»+ fo, H a fflx| N„ ex p (-a |fflx|) +

+ [ l - e x p ( -a |a „|] 5Niz}sign(or«) (5.5)
gdzie / 0  .

Wyrażenie (5.5) pozwala oszacować wpływ asymetrii współczynników tarcia kół względem 

szyny dla obydwu torów  jezdni na charakterystyki dynamiczne suwnicy. W podobny sposób 

można określić funkcję wrażliwości względem siły tarcia poślizgowego w kierunku poprzecznym 

do osi jezdni.

Z kolei wrażliwość siły napędowej koła wyrażono przez różniczkę natężenia prądu w obwodzie 

silnika prądu stałego:

«Fi, = iP/r .  = k„ ip/ n  (5.6)

Różniczka natężenia prądu może być wyznaczona przez rozwiązanie równania:

L  Si, + Rj «1. = 6 lk  - (ku 5 « . + 5 L  L, + fiR. Io.) (5 7)

Współrzędne kinematyczne opisujące ruch suwnicy zależą także od rozkładu sztywności i 

masy układu, określających globalne macierze sztywności i bezwładności suwnicy zgodnie z 

metodą SES. Zbadamy również wrażliwość parametryczną ruchu drgającego suwnicy ze 

względu na współczynniki sztywności i bezwładności układu.

Model wrażliwości ruchu drgającego suwnicy określimy na podstawie różniczkowych równań 

(4.3),(4.4),(4.5),(4.7) przedstawionych w  punkcie 4.1. Odpowiednie równania modelu 

wrażliwości uzyskane po zróżniczkowaniu tych równań są postaci:

Mm <5q„, +C * 5 q m + K„ 6 qm= 6 f « +  < 5 r„ -(5 m „  q„,+ q„) , (5 .8)

M . S ą , + C . S ą .  + K . 5q , = -<5r„ - (6 m . q. + $ K , q .)  , (5.9)

Jn 5q„ +C „ 5q„ +K „ 5 q„= 6m „ -  Sm * - ( 5 j„  q„ +  6 k „  q„) , (5.10)

M . 5 q .  + C . 5 q .  + K ,  5 q „ =  6 m .„ - 5 m « - ( 5 m .  q»+  <5k .  q .)  - (5.11)

I

Do równań (5.8),(5.9),(5.10),(5.11) dołączamy odpowiednie warunki początkowe, wyrażone 

przez różniczki warunków początkowych wyszczególnionych w punkcie 3.7.1 pracy:

6 qm(to) = 5q„o > 5 q m( t0) = 5 q „,0 , 5q„(to) = Sqn0 , Sq„(to) = H ,«  ,

5qi,(to) =  , 5q„(to) = 5q tlo , 5qw(to) = 5q.„ , Sq„(to) = .

Sff»(to) = «a»  o » So-y^to) = Sffyj,, , i = 1 , 2 ,3,4

Sformułowany model wrażliwości ruchu drgającego suwnicy umożliwia badanie wpływu 

małych zmian wartości parametrów projektowych układu na :

- ulcosowanie mostu i poślizgi kół w płaszczyźnie poziomej,
- wartości sił bocznych i sił tarcia poślizgowego kół,

- charakterystyki amplitudowe suwnicy.
Zagadnienie wrażliwości parametrycznej charakterystyk amplitudowych układu ze względu na 

rozkład masy i sztywności układu omówiono w punkcie 5.5. Istotne znaczenie na wrażliwość 

charakterystyk amplitudowych posiada przy tym sztywność jezdni.

5.3. W RAŻLIW OŚĆ ZJAW ISKA ODBICIA I SIŁY BOCZNEJ

Model wrażliwości zjawiska odbicia opracowano na podstawie zależności matematycznych 
przedstawionych w punkcie 3.2. Istotnym parametrem określającym wrażliwość siły bocznej jest 
sztywność kontaktowa jezdni (sztywność poprzeczna). W granicznym przypadku rozpatrzymy 
wrażliwość zjawiska odbicia przy uderzeniu o idealnie sztywny ogranicznik. W analizie 

uwzględniono również wpływ nieprostoliniowości jezdni, którą można wyrazić przez zmianę 

luzu s pomiędzy kołem a jezdnią.
Wrażliwość siły bocznej określono różniczkując zależność (3.17):

5H, = 5 Ni„ + STiy ,  (5.12)

przy czym różniczka siły nacisku poprzecznego koła na jezdnię jest dana wyrażeniem:

6N te = { k*  [  ^ j y M+ * y M-((-l) '(e  + &)] + * .« * *  K [ y * - ( - l ) ‘«] • (5-13)

Wrażliwość siły tarcia poślizgowego koła w kierunku poprzecznym jest przy tym określona 

zależnością (5.4) (po zamianie we wzorze indeksu x na y).
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Zmianę względnego przemieszczenia yta = yt  —y„ kola można wyznaczyć na podstawie

modelu wrażliwości układu równań (3.14), (3.15), (3.16), który przyjmuje postać równań 
różniczkowych:

m* t y u = SF* - (ST ,, + S N „) , (5.14)

m . SyV + o.» 6 y d +  k*  Sy* = 5Nuz +  ST* , (5.15)

(nu + m«i)5 zL + c«i Szb + k a  6z* = 6F „+  5FH (5-16)

Rozważymy z kolei przypadek uderzenia koła o sztywny ogranicznik, przy którym siła boczna 

jest dana równością (3.20), wartość siły impulsowej określa wzór (3.21),natomiast różniczkowe 

równania ruchu układu koło - szyna mają postać (3.18),(3.19).

Odpowiednie równania opisujące model wrażliwości zjawiska odbicia przy uderzeniu o 
sztywny ogranicznik są postaci:

m* 5yt  = 6F* - { 5T*+ ÓSo [S0(t - ( t a + r)) - 5„(t -t„)]} , (5.17)

nu  5y„ + c* 5 y ń + kr,i S y ń = 6Hi , (5.18)

6 H  = <5Tly + 6So [5o(t —(t„ + r)) —5o(t —1„)] , (5.19)

sso = ( i + R ) - mbi m“ / r
mii + m. (5.20)

gygi + m , 5v£
mbi + m„ (5.21)

Pomijając z  kolei masę odcinka jezdni określono na podstawie zależności (3.22) różniczkę 

siły bocznej przy uwzględnieniu sztywności poprzecznej toru jezdni:
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5 H  — 8So [ 5o(t —(t„ + t))  —50(t -tu)] + STiy —(k i Swya +c„ 5 Wyk,)

 ̂ k“ ‘ k* w *  , (5.22)

6So = (1 + R) m« S y ^ ^ / r  , (5.23)

Sv*(ti") =  - S v w{lL*) , = - * h O  ■ (5.24)

Sformułowane zależności umożliwiają ocenę wpływu zmian wartości parametrów 

projektowych układu (w granicach tolerancji) na wartości sił bocznych . Zagadnienie to posiada 

istotne znaczenie w badaniu wrażliwości ruchu suwnicy, wywołanego asymetrią obciążeń 

bocznych i charakterystyk sił napędowych. Analiza wrażliwości w tym przypadku pozwala 

również ocenić możliwość kompensacji ukosowania suwnicy, a dokładniej błędów 

pozycjonowania mostu względem środka jezdni, spowodowanych niewyrównoważonymi silami 

dynamicznymi w ruchu drgającym.

5.4. W RAŻLIW OŚĆ CHARAKTERYSTYK AM PLITUDOW YCH SUWNICY

Wrażliwość charakterystyki amplitudowej układu określimy w  postaci logarytmicznej funkcji 

wrażliwości:

„am = d lnA(w) = a  d  A(q>) ($

d Ina A (w ) d a

gdzie A(o) oznacza charakterystykę amplitudową układu.

Parametr wrażliwy a  interpretujemy jako współczynnik bezwładności lub sztywności modelu 

SES suwnicy, zależny między innymi od pola przekroju belki, jej geometrycznych momentów 

bezwładności, długości elementu sztywnego.

Funkcję wrażliwości charakterystyk amplitudowych wyznaczymy na podstawie równania

(2.37), określającego zbiór zespolonych charakterystyk amplitudowych Xi (jo). Różniczkując 

równanie (2.37) względem parametru a  określono model wrażliwości charakterystyk 

amplitudowych:
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Z (jw ) U .( jw )  = '  Z . ( jw ) X ( ju )  , (5.26)
gdzie

Z(jco) = [ ( K  - M WJ ) + ( j o )  C  ] (5.27)

jest macierzą sztywności dynamicznych układu,

Z .( jw )  = [ ( K„ - M . w2 ) + ( j« >  C .  ] (5.28)

jest macierzą wrażliwości sztywności dynamicznych, wielkość U„(j<^) oznacza macierz 

funkcji wrażliwości zespolonych charakterystyk amplitudowych.

Rozwiązując równanie (5.26) wyznaczamy macierz kolumnową funkcji wrażliwości 
zespolonych charakterystyk amplitudowych:

U .( j« )  = - Y (jw ) Z .( jw )  X (jw ) , (5.29)

gdzie Ui« = d x , l  d a  oznacza funkcję wrażliwości charakterystyki zespolonej. 
Uwzględniając, że

X ( jw )  = R e X + j I m X  , U . ( j « )  = Re Ui* + j Im U ,  ,

A i(joj) = V Re2 X  + Irn X

można określić logarytmiczną funkcję wrażliwości rzeczywistej ch a rak te ry s ty k i amplitudowej 
układu:

5*. ( jw )  = a  ( ReXi ReUi. + Im x, ImU,„ ) ,
Ai (jw )

Zakładając różniczkowo małą zmianę wartości parametru a ,  można wyznaczyć zmianę 
wartości amplitudy układu

Ai (j*>) = Ai (jw ) [ 1 + Ŝ * (5or (5.33)

Można zauważyć, że ze wzrostem liczby stopni swobody układu (liczby elementów 
sztywnych) wartość parametru a ,  będącego sztywnością rośnie. Oznacza to wzrost wrażliwości 
parametrycznej charakterystyk amplitudowych układu ze względu na ten parametr. Mniejszą 
wrażliwość parametryczną, a tym samym większą stabilność numeryczną wykazują zatem 
modele zredukowane o mniejszej liczbie stopni swobody.

(5.30)

(5.31)
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5.5. WRAŻLIWOŚĆ CHARAKTERYSTYK DYNAMICZNYCH SUWNICY

Zbadano następnie wrażliwość charakterystyk dynamicznych ruchu drgającego suwnicy przy 
dowolnym wymuszeniu działającym na układ, a w szczególności dla wymuszenia impulsowego. 

Różniczkowe równania ruchu układu przedstawiono w postaci następującego równania 

macierzowego:

M q + C q + K q  = F„(t) - T (t, q ) + F „ ( t)  (5.34)

z warunkami początkowymi

q(to) = q„ , q(to) = 4,

W równaniu (5.34) przez F . , T oznaczono macierze kolumnowe sił wymuszających oraz 

sił oporów ruchu. Założono nieliniową zależność sił tarcia od prędkości uogólnionych:

T ( t ,q )  = f ,(q )  N .(t)  sign[ v ( t,q )]  , (5.35)

gdzie f i(q ) oznacza współczynnik tarcia, będący funkcją prędkości uogólnionych układu, 

przez v oznaczono macierz kolumnową prędkości względnych mas.
Założono wymuszenia impulsowe, działające na masy układu, przyjmując opis dowolnej siły w 

postaci impulsu Diraca:

Fi. ( 0  =  k| F „ o « ( t - t J  

Różniczkując względem dowolnego parametru projektowego a  równanie (5.34), określono 

model równań wrażliwości układu:

M  u. + C u'. + K u. = - [ T .  + ( K . q  + M . q) ]  , (5.36)

z warunkami początkowymi:

U„ (to) = UaO » U, (to) = U„o .

gdzie wprowadzono oznaczenia

u . = d ą l d  Ina , K„ = d K / d  Ina , M„ = d M / d  Ina ,

T . = d T / d  Ina = b .(q ) N z(t) sign(v) (5.37)



- 8 8 -

Rozwiązując układ równań różniczkowych (5.34), wyznaczamy zbiór charakterystyk 
dynamicznych suwnicy (przemieszczenia mas) oraz prędkości uogólnione układu dla 
nominalnych wartości parametrów. Rozwiązując z kolei układ równań (5.36), można określić 

zbiór funkcji wrażliwości charakterystyk dynamicznych układu, określających zaburzenia ruchu 
nominalnego dla zmian wartości parametrów. Zauważmy, że równaniu (5.36) można nadać 
następującą postać macierzową:

M u„ + B (t, u„ ) + K u . = F ( t)  , (5.38)
gdzie

B ( t, u J  = C Uo + b, ( t, u- ) Nz sign(v)

F ( t)  = - [ K„ q (t)  + Ma q ( t)  ] ( 5.39)

Uzyskana postać modelu wrażliwości, wyrażona równaniem (5.38) uzasadnia możliwość
wystąpienia niestabilności parametrycznej odpowiedzi układu z uwagi na nieliniową zależność 
prędkości uogólnionych w siłach tarcia. Stabilność rozwiązania równania (5.38) jest zależna od 

warunków początkowych, co ma miejsce w nieliniowych układach równań. Wynika stąd 
wniosek, że rozwiązując zadania dynamiki jazdy suwnicy, przy założonych nieliniowych więzach 

fizycznych i geometrycznych, należy się liczyć z problemem niestabilności numerycznej 

odpowiedzi czasowych układu. Rozwiązania te są w dużym stopniu wrażliwe na małe zmiany 

parametrów projektowych oraz warunków początkowych. W  szczególności możliwe jest 

wystąpienie drgań samowzbudnych w układzie, uwarunkowane nieliniowymi zależnościami dla 
sił dyssypacyjnych.

5.6. W RAŻLIW OŚĆ UKŁADU REGULACJI RUCHU SILNIKA

Zbadano wrażliwość parametryczną ruchu silnika prądu stałego z regulatorem PID, którego 
schemat blokowy pokazano na rys.3.9, 3.11. Graf przepływu informacji schematu elektrycznego 
silnika przedstawiono na rys.5.2, w którym występuje pętla sprzężenia zwrotnego. Transmitancja 
układu z regulatorem jest określona wyrażeniami (3.76),(3.77) zapisanymi w funkcji operatora 
różniczkowego s. Transmitancja G(s) regulatora PID jest dana wyrażeniem (3.74) i zależy od 
stałej czasowej x0 regulatora.

W pracy wyznaczono wrażliwość logarytmiczną transmitancji daną na podstawie zależności:

= dlnT(s) _  d T(s) /  T(s) _  da
S" d ln a  "  d a / a  * ÓT(s) "  S‘ T(s) T  ' (540)
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Wielkość 6T(s) oznacza różniczkę transmitancji obliczaną przy zadanej względnej zmianie 

parametru a .
Założymy, że parametr a  jest współczynnikiem transmitancji G(s) regulatora (np. stała 

czasowa). Obliczając pochodną algebraiczną wyrażenia (3.76) wyznaczono funkcję wrażliwości:

S  =  S  =  1 > K ^ ) T . ( S ) 1 =  S ”  w < s)  • < 5 ‘, , )

gdzie

To(s) L j .s  +(LD + R j , ) i  +(RD  + kekM)

W fs) = -----------   (5.42)
U  1 + K G (S)T .(J)

Wielkość W(s) stanowi macierz wrażliwości układu regulacji, natomiast macierz T (s) jest 

macierzą transmitancji silnika. Przyjmując kryterium projektowe dla układu o małej wrażliwości 

[54 ]:
I W(s) | <; 1 (5.43)

na podstawie (5.42) określono warunki, jakie powinna spełniać transmitancja regulatora 

realizująca kryterium projektowe:

G (s) To(s) > 0 lub G(s) U s )  > - 2 /K  (5.44)

W przypadku gdy parametr a  jest równy stałej czasowej regulatora To, funkcja wrażliwości 

transmitancji regulatora przyjmuje postać:

ęow =  j .  38+1 =  I5 iL ___  (5.45)
Toas2 +  as + 1 to as2 +as + 1

Schemat blokowy modelu wrażliwości układu regulacji silnika w postaci grafu przepływu 

informacji, w  przypadku gdy parametr wrażliwy układu stanowi współczynnik transmitancji 
regulatora, pokazano na rys.5.3. Podgraf funkcji wrażliwości jest reprezentowany przez pętlę 
sprzężenia zwrotnego o wadze KT„G . Na rysunku wyodrębniono również krawędź 
odpowiadającą względnej zmianie napięcia zadanego sygnału wejściowego 5Uo/ Uo • Wielkość 

5ca oznacza różniczkę prędkości kątowej silnika i stanowi jej bezwzględny błąd, wywołany 

zmianą parametru projektowego a  regulatora.
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k

Rys.5.2. Schemat układu regulacji ruchu silnika i jego graf przepływu informacji 
Fig. 5.2. Scheme o f  the control system o f  the motor and its signal flow graph

Rys.5.3. Graf przepływu informacji modelu wrażliwości ze względu na parametr regulatora 
Fig. 5.3. Signal flow graph for sensitivity model regard to  the control system parametr

Rys.5.4. Graf przepływu sygnałów modelu wrażliwości ze względu na parametr K 
Fig. 5.4. Signal flow graph for sensitivity model regard to  the K parametr
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Podobne zależności można wyznaczyć w przypadku, gdy parametr wrażliwy stanowi 
współczynnik transmitancji silnika To(s ) i odpowiadają zależności (5.41) po zamianie wielkości 
S° na funkcję Si’ • Przykładowo, gdy parametr wrażliwy jest równy indukcji L silnika, funkcja 

wrażliwości transmitancji silnika jest postaci:

-  - E T T r  - - < ' - u 7 S >  <5 « >

Zbadamy następnie wrażliwość układu względem współczynnika wzmocnienia K pętli 

sprzężenia zwrotnego. W tym przypadku funkcja wrażliwości transmitancji układu regulacji 

silnika jest postaci:

Si = - , K y j? ,T ° (j),  v = - W( s ) K To(s) = - KT(s) (5.47)
1 + K G (s)  T„(5)

Schemat modelu wrażliwości układu regulacji silnika w postaci grafu przepływu informacji, 

ze względu na współczynnik K pokazano na rys.5.4. W grafie występuje krawędź sprzężenia 

zwrotnego o wadze 1, odwrotnie jak w grafie z rys.5.2.
Przedstawione zależności formułują model wrażliwości ruchu silnika z regulatorem PID i są 

pomocne na etapie projektowania stabilnego układu sterowania jazdy suwnicy.

5.7. ANALIZA TO LERA N CJI UKŁADU METODĄ W RAŻLIW OŚCI

Celem analizy tolerancji jest określenie zmian charakterystyk dynamicznych układu, przy 
założonych dopuszczalnych błędach wartości parametrów projektowych, których nominalne 

wartości znane są tylko w sposób przybliżony, czyli z tolerancją. Do analizy tolerancji układu 

zastosowano metodę wrażliwości, która wymaga sformułowania macierzy wrażliwości oraz 

macierzy tolerancji parametrów.
Założymy, że zbiór zmiennych opisujących ruch układu zależy od czasu oraz zbioru 

parametrów projektowych o zadanych wartościach nominalnych:

X = { xi , x2    } , Xi = X i(t,a k) , a k - a l  ■

gdzie k =  1 ,2 , . . .  ,m .
Wyznaczając różniczkę dowolnej zmiennej układu ze względu na parametry projektowe 

uzyskano wyrażenie:
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3x,

gdzie

*xc *  E - 1 Sa,  =  l  W '
J-> O O t j  J * 1

d X,
w “i = T i—  = « i T -  d  ln aj  d aj

j=l

9 x/

(5.48)

oznacza funkcję (współczynnik) wrażliwości zmiennej x .

Równość (5.48) dla wartości j = 1,2, . . . m można zapisać w formie jednego równania 
macierzowego:

S x  =  w : ( t ) £  , £ =  [ S a k / a k  ] • (5.49)

Wielkość e oznacza macierz względnych błędów (tolerancji) parametrów projektowych, 
wielkość W . stanowi macierz wrażliwości układu o wymiarze <n,m> . Równanie (5.49) 

umożliwia oszacowanie zmian wartości zmiennych układu, przy zadanych błędach wartości 
parametrów. Możliwe jest również wyznaczenie dopuszczalnych tolerancji parametrów dla 
zadanych błędów współrzędnych uogólnionych układu (zmiennych stanu). Wymaga to 

rozwiązania układu równań (5.49) dla zadanej macierzy błędów 5x zmiennych stanu, co jest 

możliwe w przypadku, gdy liczba zmiennych jest równa liczbie parametrów projektowych, a 
macierz wrażliwości jest macierzą kwadratową; n = m. W przypadku gdy n<m, należy liczbę 

parametrów ograniczyć do liczby równań, zakładając zerowe wartości błędów dla 
dowolnych m-n parametrów układu.

5.8. OKREŚLENIE SIL BOCZNYCH WEDŁUG NORM

Pierwsza polska norma PN-65/M-06514 zalecała wyznaczać siły boczne zgodnie z normą 
DIN-120 przyjmując maksymalną wartość siły bocznej równą 1/10 nacisku kól suwnicy 
znajdujących się po jednej stronie toru. Z kolei norma PN-74/M-06514 określa maksymalną 
wartość siły bocznej na podstawie zależności:

H™, = (0.05 + 0.02 e ) ( P  + G )  (5.50)
oraz

H Jr = 0.02 e ( P  + G )  , (5.51)

gdzie e = L/b oznacza dobroć prowadzalności suwnicy, P jest ciężarem mostu, G stanowi 
maksymalny udźwig suwnicy.

Wielkość e nazwana dobrocią prowadzalności suwnicy jest równa ilorazowi rozpiętości mostu 
do szerokości rozstawu kół wózka i przyjmuje na ogół wartości rzędu e = 2 +  10 .
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Zauważono, że dopuszczalne wartości sił bocznych są przyjęte w sposób statyczny i nie 

uwzględniają czynników dynamicznych, wynikających z działania sił impulsowych oraz drgań 

mostu. Dla wartości współczynnika 5^ e ^  10 oszacowana na podstawie zależności (5.50) siła 

boczna odpowiada sile tarcia posuwistego o liczbie tarcia w granicach 0.15 + 0.25.

W sposób statyczny oszacowano również maksymalne wartości sił bocznych według normy 

PN-86/M-06514 stosując zależność:

H  = k P —  (5.52)Xi-max *  max y v '
nH

gdzie P«»* oznacza maksymalny nacisk koła na szynę, n jest liczbą kół jezdnych w punkcie 

podparcia ustroju nośnego, n« jest liczbą kół jezdnych w  punkcie podparcia suwnicy, na który 

działa siła boczna.
Wielkość k„ stanowi współczynnik zależny od wartości dobroci prowadzalności suwnicy e, 

a jego wartości można dobierać na podstawię rysunku zamieszczonego w [N4] , przy czym 
k „ „  = 0 . 1  , k«™ = 0 .4 . Należy podkreślić, że współczynnik ten posiada znaczenie 

zastępczej liczby tarcia spoczynkowego.
Przedstawione oszacowania sił bocznych ujmują te  wielkości w  sposób statyczny. W normie 

DIN-15018.1 z roku 1974 uwzględniono dodatkowo postać konstrukcyjną oraz rodzaj napędu 

mechanizmu jazdy suwnicy.

5.9. WRAŻLIWOŚĆ CHARAKTERYSTYK DYNAMICZNYCH SUWNICY ZE 
WZGLĘDU NA ROZKŁAD MASY

Przeprowadzono wstępne obliczenia wrażliwości charakterystyk dynamicznych suwnicy na 

podstawie modelu zredukowanego (rys.4.5) o mniejszej liczbie stopni swobody ze względu na 

rozkład masy układu. Obliczenia wykonano na przykładzie badanej suwnicy laboratoryjnej o 

udźwigu Q = 50 [kN] oraz rozpiętości mostu L = 10.56 [m]. Masa całkowita ustroju nośnego 

suwnicy wynosi około 10000 [kg] bez udźwigu. Ruch suwnicy jest realizowany za 

pośrednictwem układu napędowego z silnikiem pierścieniowym o mocy 4.5 [kW], 

napędzającym koła 1,2. W obliczeniach uwzględniono wpływ sztywności poprzecznej mostu 

oraz założono sztywność kontaktową jezdni, której oszacowana wartość jest rzędu 

ki =  150000 [kN/m], Rozpatrzono dwa położenia wózka na moście - położenie centralne, w 

środku rozpiętości oraz położenie asymetryczne, w  odległości 2/3 od czołownicy. Założono
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jezdnię prostoliniową z luzem pomiędzy kołem a szyną wynoszącym 20 [mm]. Drgania 

pionowe mostu wymuszono silą impulsową przyłożoną do wózka od poderwania ładunku. W 

analizie rozpatrzono trzy fazy ruchu suwnicy - rozruch, ruch ustalony oraz hamowanie. Rozruch 

silnika zrealizowano przez skokową zmianę oporności rozruchowej silnika, w pięciu fazach 

nastawczych. W obliczeniach pominięto wpływ podatności układu napędowego jazdy suwnicy, 

przyjmując sztywny jego model.

Wyniki obliczeń dla obydwu rozpatrywanych położeń wózka zestawiono na kolejnych 

rysunkach 5.5 - 5.12. Rysunki 5.5a,b przedstawiają przebiegi momentu napędowego silnika w 

funkcji prędkości kątowej dla położenia centralnego oraz asymetrycznego. Na wykresach 

charakterystyk momentów widoczny jest wpływ działania sił impulsowych przy odbiciu. 

Maksymalna wartość momentu napędowego jest rzędu 200 [Nm] i stanowi dwukrotne 

przewyższenie wartości znamionowej. Zmiany momentu napędowego silnika w funkcji czasu 

dla obydwu położeń wózka zilustrowano na rys.5.6 a,b. Rysunki 5.7 a,b ilustrują przebieg 

momentu sił oporu ruchu koła 1, po jego redukcji na wał silnika. Na wykresach widoczne są 

wpływy sił impulsowych, występujących przy odbiciu sprężystym suwnicy. Po czasie rozruchu, 

wynoszącym około 4.0 [s] występuje skokowa zmiana wartości momentu oporów ruchu koła. 

Średnie wartości momentów oporu ruchu podczas rozruchu są rzędu 50 [Nm] i większe niż w 

ruchu ustalonym. Fakt ten można uzasadnić występowaniem poślizgu koła podczas rozruchu, 

związanego z tarciem tocznym.

Zmiany prędkości kątowych kół 1,2 zredukowanych na wał silnika, dla trzech faz ruchu przy 

uwzględnieniu ich poślizgów zilustrowano na rys.5.8. W położeniu centralnym wózka (rys.5.8a) 

prędkości kątowe kół są prawie identyczne. W położeniu asymetrycznym wózka różnice 

prędkości kątowych są większe, zwłaszcza w fazie rozruchu, rzędu kilku procent (rys.5.8b).

Rysunki 5.9 a,b przedstawiają przebiegi siły bocznej koła 1, których średnie wartości są 

równe zero. Wykresy ilustrują wpływ działania sił impulsowych podczas zjawiska odbicia, 

wskutek czego maksymalne wartości sił są rzędu 20 [kN], W położeniu asymetrycznym wózka 

szczytowe wartości siły bocznej są większe (rys.5.9b), zjawisko odbicia wystąpiło po czasie 

rozruchu , w chwili t = 4.5 [s]. Przebiegi sił bocznych uwidaczniają wpływ drgań suwnicy na 

charakterystyki obciążeń oraz odbicia sprężystego suwnicy.

Zmiany sił tarcia poślizgowego koła 1 w kierunku wzdłużnym oraz poprzecznym dla 

położenia centralnego wózka przedstawiono na rys.5.10a,b. W przypadku poślizgu wzdłużnego 

(rys.5.10a) można zauważyć występowanie drgań koła przy sprzężeniu ciernym z szyną.
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Rys.5.5. Momenty napędowe silników w funkcji prędkości kątowej w położeniu centralnym
(a) oraz asymetrycznym (b) wózka 

Fig. 5.5. Driving moments o f the motor in funktion o f angular velocity in central (a) and 
asymmetry (b) situation o f the car
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Rys.5.6. Momenty napędowe silników w  funkcji czasu w  położeniu centralnym (a) oraz 
asymetrycznym (b) wózka 

Fig. 5.6. Driving moments o f the motor in funktion o f the time in central (a) and asymmetry 
(b) situation o f the car
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a )

Rys.5.7. Momenty oporów ruchu kola 1 w położeniu centralnym (a) oraz asymetrycznym 
(b) wózka

Fig. 5.7. Resistance moments o f the wheel 1 in central (a) and asymmetry (b) situation 
o f the car
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Rys.5.8. Prędkości kątowe silników w położeniu centralnym (a) oraz asymetrycznym 
(b) wózka

Fig. 5.8. Angular velocities o f the motors in cental (a) and asymmetry (b) situation of the car
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a)

Rys.5.9. Przebiegi siły bocznej kola 1 w położeniu centralnym (a) oraz asymetrycznym 
(b) wózka

Fig. 5.9. Courses of the side force for wheel 1 in central (a) and asymmetry (b) situation 
o f the car
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<3)

b)

Rys.5.10. Przebiegi sił tarcia poślizgowego koła 1 w kierunku wzdłużnym (a) oraz 
poprzecznym (b) w położeniu centralnym wózka 

Fig. 5.10. Courses o f  the slip friction forces o f the wheel 1 in longitudinal (a) and transverse 
(b) direction for central situation o f the car
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Rys.5.11. Przebiegi sił tarcia poślizgowego koła 1 w kierunku wzdłużnym (a) oraz 
poprzecznym (b) w położeniu asymetrycznym wózka 

Fig. 5.11. Courses o f the slip friction forces of the wheel 1 in longitudinal (a) and transverse
(b) direction for asymmetry situation o f the car
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Rys.5.12. Z m M ykąta ukosowania suwnicy w położeniu centralnym (a) oraz asymetrycznym 

Fl8 5 12' o f die cai°fthC ° f  the Car “  CCntral (a) “ d (b) situation
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Największe wartości siły tarcia koła na kierunku wzdłużnym istnieją podczas rozruchu i są 

rzędu 4 [kN], Przebiegi poślizgów koła w kierunku poprzecznym (rys.5.10b) ujawniają wpływ 

działania sił impulsowych przy odbiciu oraz drgań suwnicy, przenoszonych przez sprężysty 

element kontaktowy.

Analogiczne zmiany sił tarcia w położeniu asymetrycznym wózka zilustrowano na rys.5.1 la,b. 

Maksymalne wartości tych sił są większe niż w położeniu centralnym i wynoszą około 

5 [kN] podczas rozruchu. W ruchu ustalonym wartości sił tarcia poślizgowego (tarcia tocznego) 

maleją, natomiast większe znaczenie posiada tarcie sprężyste, wywołane mikropoślizgami. W 

dalszej części pracy (rozdział 6) zbadano głównie udział sil tarcia sprężystego w dynamice ruchu 

ustalonego suwnicy, na przykładzie modelu suwnicy przemysłowej.

Ukosowanie suwnicy charakteryzuje zmiana kąta ukosowania mostu, zilustrowana dla obydwu 

położeń wózka na rys.5.12 a,b. Zmiany kąta ukosowania zachodzą w sposób skokowy, 

szczególnie w ruchu ustalonym suwnicy, dla położenia centralnego wózka. Most suwnicy 

przemieszcza się ruchem wężykowym, wywołanym ciągiem kolejnych odbić sprężystych.



Rozdział 6. BADANIE DYNAMIKI RUCHU SUWNICY POMOSTOWEJ

6.1. M ODEL FIZYCZNY BADANEJ SUWNICY

6.1.1. M odel drganiowy suwnicy

Obiektem badań modelowych jest suwnica pomostowa projektu GZUT w Gliwicach o 
rozpiętości mostu L = 32 [m] oraz udźwigu Q = 50 [kN] z dwoma niezależnymi układami 
napędowymi jazdy, w których zastosowano silniki asynchroniczne. Schemat fizyczny suwnicy 
ilustruje rys.6 . 1 , natomiast model kinematyczny jednego z mechanizmów jazdy rys.2 .9. 
Podstawowe dane techniczne suwnicy są następujące:
- masa ustroju nośnego - 19500 [kg],

- masa wózka - 1384 [kg],

- masa mechanizmu jazdy mostu - 2250 [kg ],

- masa dźwigara suwnicy - 9600 [kg],
- wymiary przekroju dźwigara: 600x6 [m m ], 1400x10 [m m ],
- promień koła jezdnego - 0.25 [m ],
- maksymalna prędkość jazdy mostu - 80 [m/min],

- przełożenie przekładni mechanizmu jazdy - 20.5.

Model fizyczny suwnicy opracowano przy zastosowaniu metody SES i zilustrowano na 

rys.6.1. Każdy dźwigar podzielono na 10 elementów sztywnych, połączonych elementami 
sprężysto-tłumieniowymi. Rozpatrzono drgania suwnicy w płaszczyźnie poziomej, opisane 

współrzędnymi uogólnionymi {u> > w* > v<} oraz drgania w kierunku osi pionowej Z opisane 

współrzędnymi { z' ’ ^  Założono sztywne podparcia mostu w kierunku osi Z w punktach 
kontaktu kół z jezdnią. Masa wózka wraz z dwoma incydentnymi elementami sztywnymi 
dźwigarów stanowi jedną bryłę sztywną oznaczoną numerem 6.

Masy czołownic zredukowano do mas kół K1,K2,K3,K4. W modelu uwzględniono sztywność 
poprzeczną jezdni w punktach kontaktu kół. Zjawisko odbicia występuje przy uderzeniu koła 

obrzeżem o sztywny ogranicznik, po skasowaniu luzu e koła. W analizie rozpatrzono dwa 
szczególne położenia wózka - symetryczne w środku rozpiętości mostu oraz asymetryczne, w 
odległości 1/4 od czołownicy CZ2.
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Rys.6.1. Model dynamiczny suwnicy metodą SES
Fig. 6.1. Dynamics model of the crane by use REM method
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6.1.2. Model drganiowy układu napędowego jazdy mostu

Przyjęto model drganiowy układu napędowego jazdy mostu jak na rys.2.10, po redukcji mas i 
sztywności na wał silnika. Podstawowe dane techniczne układu napędowego są następujące
- moment bezwładności silnika GD2 = 0.48 [kGm2 ] ,
- masa sprzęgła - 76.1 [kg],
- masa mechanizmu przekładni - 377 [kg],
- masa wału wolnoobrotowego - 40.6 [kg],
- masa zestawu kołowego - 152 [kg].

Na podstawie dokumntacji technicznej suwnicy wyznaczono zredukowane na wał silnika 
momenty bezwładności mas układu z uwzględnieniem mas wałków:

J. = 0.507 [kgm2] , JIP = 0.214 [kgm2] ,

J* = = .0.5 = 0.107 [kgm2] ,
Jp = 0.161 [kgm2] , Jt = 0.120 [kgm2] .

W momencie bezwładności silnika uwzględniono również moment bezwładności hamulca. 
Wyznaczono następnie zredukowane sztywności wałków pomiędzy masami:

k. = 1.635 1 03 [Nm/rd] , kp = 2.453-105 [Nm/rd] , 
k . = 1.152-lO4 [Nm/rd] , k* = 4.615-104 [Nm/rd] .

Sztywność sprzęgła wyznaczono na podstawie literatury [48] dla przypadku sprzęgła podatnego 
przenoszącego nominalny moment obrotowy rzędu 100 [Nm],

Określono również dopuszczalną wartość kąta znoszenia koła na podstawie danych 
normowych [NI,N2]. Dla odchyłki równoległości koła rzędu Ak ^  2 [mm] oraz jego średnicy 
D = 0.5 [m] obliczona dopuszczalna wartość kąta znoszenia koła wynosi 0.0037 [rd].

6.1.3. Dane dla silników elektrycznych

W układzie napędowym suwnicy zastosowano silnik pierścieniowy typu SZUDe-65a 
o następujących parametrach technicznych:
- moc znamionowa P = 7.5 [kW],
- przeciążałność silnika momentem znamionowym m = 3.5 ,
- obroty nominalne n = 945 [obr/min],
- napięcia znamionowe stojana i wirnika: 380 [V] oraz 164 [V ],
- prądy stojana i wirnika: 17.6 [A] oraz 30.5 [A ],
- oporność obwodu własnego wirnika R = 0.28 [ f i ] ,
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- kąt przesunięcia fazowego cosy = 0 .77 ,
- współczynnik strat mocy = 0.84 .

Na podstawie danych katalogowych silników wyznaczono wartości współczynników 

występujących w równaniach różniczkowych (3.65) stanu silnika:

a,  = 70 [ l /s ]  , a .  = 100 [ l /s ]  , k, = k . = 1.02 [ l/s ]  , C = 5.2-108 [N m /V V ] .

Rozruch silnika przeprowadzono metodą regulacji charakterystyki silnika w pięciu fazach dla 

różnych stopni nastawczych oporności zewnętrznej wirnika o wartościach:

Ra, = 7.6 [O] , R ,2 = 4.95 [O] , R ,3= 2.44 [O] , R„4= 1.15 [O] , R,5= 0.56 [O]

Poszczególne stopnie nastawcze oporności dodatkowych wyznaczono na podstawie założonych 

poślizgów silnika:

s, = 0.9 , S2 = 0.7 , s3 = 0.5 , s* = 0.3

Oporności dodatkowe po sprowadzeniu na obwód wirnika przyjmują wartości: 
Ra, = 40.8 [O] , Rj2 = 26.58 [Q] , RJ3 = 13.10 [Q] , R , 4=6.17[Q ] , R^s = 3.01 [tl] . 

Opornościom sprowadzonym odpowiadają następujące wartości współczynnika

a»i =  2814.3 [ l / s ]  , a .2 =  1867.86 [ l / s ]  , a .s  =  971.43 [ ł / s ]  ,

a .4 =510.71 [ l / s ]  , a .5 =  300.1 [ l / s ]  .

W drugim wariancie obliczeń przyjęto model układu napędowego z silnikiem prądu stałego . 

Zastosowano silnik obcowzbudny o następujących parametrach:

- moc nominalna P = 12 [kW ],
- obroty nominalne n = 1000 [obr/min],
- moment nominalny M = 120 [N m ],

- napięcie sieciowe silnika U = 380 [V ],
- natężenie nominalne prądu I = 35 [A ],

- indukcyjność silnika L = 0.01 [H] ,
- opór wewnętrzny wirnika R = 0.5 [ Q ] ,

- stała czasowa T = L/R = 0.02 [ s ] ,
- stała elektryczna k  -  3.5 [N m /A ] ,

- stała mechaniczna = 3 ^ [ Vs /  rd] ,

- moment bezwładności wirnika J =  0.2 [kgm2 ] ,

- promień wirnika r = 0.25 [m ].
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Do regulacji ruchu silnika przy rozruchu zastosowano skokową zmianę jego rezystancji, 
przyjmując wartości:

Ra, = 10.2 [O] , Ra2= 8 .6 [ f i ]  , Ra, = 6.1 [O] , Rd< = 4.5 [O] .

6.1.4. Model SES jezdni

Model dynamiczny jezdni opracowano dla jednego jej odcinka położonego pomiędzy słupami 
(rys.6.2). W przyjętym modelu jezdnię potraktowano jako układ ramowy, wyznaczając jej 
sztywność poprzeczną względem osi Y,Z. Na torze jezdni wyróżniono również odcinek szyny, 
której sztywność poprzeczną uwzględniono jako sztywność kontaktową przy zjawisku odbicia.

Elementy sprężyste jezdni tworzą układ szeregowy, którego zastępczą sztywność określa 
wyrażenie:

gdzie ky,.. , ky.b oznaczają sztywności poprzeczne słupa oraz belki jezdni względem osi y i są 
określone wzorami:

k»,. = 6 E I„ i /  h3 , ky,. = 6 E I,b /  ls3 . (6.2)

W podobny sposób określono zastępcze współczynniki sztywności poprzecznej jezdni
względem osi z. W  przyjętym modelu podatnym jezdni założono stały jej rozkład sztywności
niezależnie od położenia mostu pomiędzy słupami.
Uwzględniając dane projektowe jezdni:

ł ,=  10 [m] , h, =  9 .3 [m ] , A* = 0.03856 [mJ] , I,M =  1.948-10'3 [m4] ,

Ł,a =  2.818-10'3 [m4] , Iy,b = 3.780-10’3 [m4] , I,,,, = 1.444-10° [m4]

obliczono wartości zastępczych sztywności jezdni:

k„ = 9.973-10* [N /m ] , ka = 4.554• 107 [N /m ]

Parametry geometryczne i fizyczne charakteryzujące szynę dobrano dla danych szyny typu 
STANDART, które dla maksymalnego obciążenia statycznego koła P = 300 [kN] wynoszą:
- szerokość główki szyny s = 60 [mm] ,

- długość odcinka szyny pomiędzy mocowaniami a = 0.8 [m ],
- geometryczny moment bezwładności przekroju szyny = 1-588-10 [m ] ,

- 1 0 9 -

R
ys

.6
.2

. 
M

od
el

 d
rg

an
io

w
y 

je
zd

ni
 

Fi
g.

 6
.2

. 
Vi

br
ati

ng
 

m
od

el
 o

f 
the

 
tr

ac
k



- 110 -

Podstawowe dane techniczne suwnic pomostowych
Tablica 6.1
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Ł />./
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V /rc./nln

Uostu
Gn W

Cffctar 
I WdłXa 

°W 7T /
Suwnicy

Mech.
Jazdy
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ired n ica  
koła 

Dj, /fan/
1 8 7 ,6 24,40 3,00 89,0 17,87 2 ,60 20,47 indywi d , 600
2 16 10,0 20i32 5,94 78,0 20,71 4,90 25,61 inćywid. 700
3 5 3.0 14,00 4,00 S1,0 10,10 . 1,80 11,90 cen tra l. 500
4 32/3 29,0 16,00 6*10 46,0 27,77 11,20 38,97 c e n tra l . 300
i 20/5 14,0 19,50 4,70 48,6 17,28 6,20 2 3 ,4C indywid. 700
6 10 8 ,0 19,00 4,10 42,0 17,30 4,40 21,70 c e n tra l . 600
7 20/5 14,5 23,20 4,30 65,0 31,07 6,50 37,57 c e n tra l . 700
8 10 8 ,0 23,20 4,10 56,2 23,20 4,80 28,10 central. ÓGC
9 1$ 14,0 22,00 4,70 76,0 20,00 4,90 24,9o indywid. 700

10 15 14,0 22,00 3.20/5,2 78,0 20,50 4,00 24,50 c e n tra l . 700
11 8 5,2 14,00 3,80 85,0 11,30 2 ,50 13,80 indywj d . 600
l i 5 4.5 32,00 3,90 107,0 29,45 4,82 34,27 c e n tra l . 500

Tablica 6.2 
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H
r

au
w

ni
cy

Odchyi
ny

<1

cl ustaw ien ia  k(! 
:h euwalcy

(<4
w minutach

l  jezd-

<<3

OdchyU.a
dopuezcz.

^ d o p ,
1 /

:i r - 3 2 ' -23 '. 6 ' 8 '3 5 "

2 2 ' 3 ' -  2 ' -  4 ' 9 '2 8 "

3 4 ' 5 ' a ' - 1 1 ' 10 '18 "

4 -  r 1 8 ' . 1 ' -  6 ' a '3 5 "

5 -  4 ' 2 6 ' 5 ' 5 ' 9 '28

6 2 ' 5 ' 0 -  5 ' 0 '3 5 "

7 -10 ' 4 ' 3 1 ' 6 ' 9 '2 8 "

8 1 2 ' 2 ' - 2 1 ' -2 5 ' 0 '35 "

9 -1 0 ' 2 6 ' - 1 4 ' 2 ' 9 '2 8 "

10 - - - - -

11 -  6 ' 1 4 ' 1 ' 1 3 ' 8 '3 5 "

12 - 2 8 ' -1 0 ' 1 4 ' 0 io 'ia"
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kół jezdnych
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- masa odcinka szyny Am = 37 [k g ].
Sztywność poprzeczną odcinka szyny obliczono jak dla belki swobodnie podpartej i wynosi

k„ = 48 E I„ /  a3 = 3.1264 [k N /m ],

Wartość współczynnika tłumienia jezdni, dla logarytmicznego dekrementu tłumienia stali 

8 = 0.02 oszacowano na podstawie przybliżonej zależności:

c,, = — V k«- im «  = 685.0 [N s/m ] . (6.3)
•3T

Wyznaczono następnie wartość luzu pomiędzy kołem a szyną, przyjmując wytoczenie koła 
b = 80 [mm] oraz jego średnicę d = 500 [mm]. Dla tych danych dopuszczalny luz pomiędzy 

kołem a szyną wynosi: e = 0.5 (b-s) = 10 [mm],
W analizie uwzględniono również nieprostoliniowość jezdni, opisaną zależnością (3.6) za 

pośrednictwem funkcji harmonicznie zmiennej.

6.1.5. Podstawowe tolerancje wymiarowe suwnicy i jej elementów

W analizie wrażliwości ruchu suwnicy wymagana jest znajomość podstawowych tolerancji 
wymiarowych suwnicy, jak rozpiętości mostu, rozstawu kół, średnic kół, prędkości jazdy, 
odchyłek ustawień kół jezdnych lub odchyłek torów suwnicowych. Podstawowe dane techniczne 

suwnic pomostowych zestawiono w tablicy 6.1 , natomiast dane w zakresie tolerancji odchyłek 

ustawień kół jezdnych w tablicy 6.2 [1 1 1 1 .

6.2. CHARAKTERYSTYKA AMPLITUDOWA SUWNICY

W pierwszym etapie obliczeń wyznaczono charaktersytykę amplitudową suwnicy w 

płaszczyźnie pionowej, zakładając położenie wózka w środku rozpiętości mostu i przyjmując 
masę nosiwa równą 5000 [kg] , co odpowiada maksymalnemu udźwigowi. Stosując algorytm i 

program obliczeń opisany w punkcie 3.7 pracy wyznaczono widmo częstości drgań własnych 
suwnicy. Początkowe częstotliwości drgań własnych układu wynoszą:

f, = 2.372 [Hz] , f 2 = 12.895 [Hz] , f 3 = 16.153 [Hz]
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Wykres charakterystyki amplitudowej suwnicy w  funkcji częstotliwości wymuszenia 

przedstawiono na rys.6.3. Przez Aw oznaczono amplitudę drgań masy wózka, wielkość Aic 
oznacza charakterystykę amplitudową wibroizolowanej kabiny.

f[Hz]

f[Hz]

Rys.6.3. Charakterystyka amplitudowa suwnicy z  wibroizolowaną kabiną 
Fig. 6.3. Amplitudę charakteristic o f  the crane with vibroisolated cabin
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6.3. CHARAKTERYSTYKI DYNAMICZNE SUWNICY PODCZAS JAZDY

Przedstawimy wyniki badań analitycznych w zakresie oceny wpływu zjawiska o d b ic ia  n a  

charakterystyki dynamiczne suwnicy podczas jazdy, przyjmując model n o m in a ln y  u k ła d u  

sformułowany w punkcie 6.1. W analizie rozpatrzono dwa położenia wózka na m o ś c ie  -  c e n t r a ln e  

w środku rozpiętości mostu oraz położenie asymetryczne w odległości 24 [ m ]  o d  koła 1 
(pzołownicy). W drugim przypadku możliwe jest zbadanie wpływu asymetrii m a s y  s u w n ic y  n a  

wartości sił bocznych i jej ukosowanie.

6.3.1. W yniki obliczeń w położeniu centralnym wózka

Rozważono centralne położenie wózka na moście w odległości 1 6 .0  [m] od jezdni I ( r y s . 6 . 1 ), 

przyjmując prostoliniowe modele geometryczne obydwu torów podsuwnicowych. Z a ło ż o n o  

ruch nosiwa o nominalnej masie 5 0 0 0  fkg] za pośrednictwem silnika i mechanizmu w c ią g a r k i  z 
uwzględnieniem kołysania ładunku, wywołanego jazdą mostu. Przyjęto różne masy d ź w ig a r ó w  

mostu, uwzględniając dodatkowo masę wyposażenia elektry cznego na dźwigarze głównym z 

podwieszoną kabiną. Założono zukosowane ustawienia kół suwnicy określone kątami znoszenia

a , = 02 = 0.002 [rd] , c«3 = a< = 0.001 [rd]

W analizie pominięto wpływ nieprostoliniowości jezdni i założono identyczne r o z k ła d y  

sztywności obydwu torów jezdni. Poślizg poprzeczny suwnicy wymuszono przez przyłożenie d o  

mostu wymuszenia impulsowego o czasie trwania 0.2 [s] od chwili początkowej ruchu.
Wyniki obliczeń zilustrowano graficznie w postaci odpowiednich wykresów na rys.6.4 - 6.21. 

Rysunki 6.4 a,b ilustrują zmiany momentów napędowych silników w funkcji ich prędkości 

kątowych w fazie rozruchu i ruchu ustalonego. Rozruch silnika zrealizowano w kilku fazach 
skokowej zmiany oporności rozruchowej silnika. Prędkość kątowa ruchu ustalonego silnika jest 

rzędu 95 [rd/s] i doznaje zmian w granicach 5 % . Fluktuacje prędkości kątowej są szczególnie 
widoczne na rys.6.4b dla drugiego silnika, co jest wynikiem większych sił oporów ruchu na 
kole 2, wskutek asymetrii sił tarcia poślizgowego. Maksymalne wartości momentów 
rozruchowych silników są przy tym rzędu 150 [Nm], natomiast w ruchu ustalonym osiągają 
wartości rzędu 25.0 - 50 [Nm], Przebieg momentu oporów ruchu koła 1 po redukcji na wał 

silnika przedstawiono na rys.6.5, który uwzględnia moment sił tarcia poślizgowego koła oraz 

tarcia tocznego. W  fazie rozruchu o krótkim czasie trwania (około l[s]) rozpatrzono jedynie 
wpływ tarcia tocznego kół, pomijając ich poślizgi sprężyste. Siły tarcia poślizgowego, zgodnie z 

określeniem poślizgów sprężystych odniesiono do prędkości ruchu ustalonego.
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Odpowiednie zmiany momentów napędowych silników w funkcji czasu przedstawiono na 

rys.6.6, natomiast zmiany ich prędkości kątowych na rys.6.7. Na przebiegach prędkości 

kątowych można przy tym zauważyć różnice ich wartości w obydwu układach napędowych w 
ruchu ustalonym, dochodzące do kilku procent.

Przebiegi sił bocznych kół z charakterystycznymi siłami impulsowymi zilustrowano na rys.6.8. 

Maksymalne wartości' sił bocznych w zadanym położeniu wózka są rzędu 30 [kN] i wystąpiły w 
ruchu ustalonym, a w początkowej fazie ruchu podczas rozruchu przebieg sił bocznych jest 

zanikający. Maksymalna wartość sił boczych kół w fazie rozruchu w chwili początkowej jest 
uzasadniona założeniem w eksperymencie numerycznym początkowego poślizgu poprzecznego 
koła, celem wymuszenia ruchu bocznego mostu w kierunku poprzecznym do jazdy. Przebiegi sił 

bocznych na rysunku 6.8 ilustrują również wpływ drgań samowzbudnych, powstających przy 
sprzężeniu ciernym koła z szyną, których częstotliwość jest rzędu 20 [Hz]. Wartości sił bocznych 
zmieniają znak w wyniku przyjęcia dwustronnych więzów geometrycznych do opisu zjawiska 
odbicia.

Rysunek 6.9 ilustruje zmianę momentu ukosowania mostu, będącego momentem ogólnym sił 
działających na koła w płaszczyźnie poziomej względem środka masy mostu, uwzględniając 

również momenty sił napędowych kół 1,2. Zmianę kąta ukosowania mostu, wywołanego 
asymetrią obciążeń poziomych pokazano na rys.6 .10 , którego maksymalna wartość jest rzędu 

0.0075 [rd] i ograniczona przez luz koła. Przebieg kąta ukosowania uwidacznia wpływ zjawiska 

odbicia na ruch suwnicy w płaszczyźnie poziomej w postaci skokowych zmian wartości. 
Skokowe zmiany wartości kąta ukosowania są wynikiem założonych w modelu i programie 
zmian warunków początkowych przy odbiciu, zgodnie z równościami (3.22).

Przebiegi sił tarcia poślizgowego kół 1,2 w kierunku poprzecznym przedstawiono na 
rys.6.11. Zamieszczone wykresy uwidaczniają wpływ drgań samowzbudnych w układach 
napędowych jazdy suwnicy, wywołanych sprzężeniem ciernym koła z jezdnią i poślizgiem na 
obrzeżu koła. Zjawiska te są widoczne w postaci charakterystycznych pasm zderzeniowych na 
rysunkach, które występują głównie w ruchu ustalonym i pojawiają się okresowo.

Zmiany siły tarcia poślizgowego kół w  kierunku jazdy pokazano na rys.6.12 i uwidaczniają 

również występowanie zjawiska odbicia suwnicy w postaci sił impulsowych. Maksymalne 
wartości tych sił są rzędu 7.5 [kN] i występują w ruchu ustalonym. Rysunek 6.13 ilustruje 

występowanie drgań samowzbudnych w  układzie napędowym koła 1 , wywołanych działaniem 

siły tarcia poślizgowego koła.
Poślizgi sprężyste kół w kierunku poprzecznym analogiczne do wykresów sił tarcia 

zilustrowano na rys.6.14. Maksymalne wartości poślizgów sprężystych są rzędu 0.03 i występują 

podczas zjawiska odbicia.
Przebiegi ruchów wężykowych środków kół dla jezdni prostoliniowej przedstawiono na 

rys.6.15. Na przebiegach widoczne są fazy odbić sprężystych kół w granicach luzu koła
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Rys.6.4. Momenty napędowe silników w funkcji prędkości kątowej 
Fig. 6.4. Driving moments of the motors in funktion o f angular velocity

Rys.6.5. Moment oporów ruchu koła 
Fig. 6.5. Resistance moment o fthe  wheel



Rys.6.6. Momenty napędowe kół w funkcji czasu (a),(b)
Fig. 6 .6. Driving moments o f the wheels in funktion of the time (a),(b)

Rys.6.7. Prędkości kątowe silników
Fig. 6.7. Angular velocities of the motors
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Rys.6.8. Przebiegi sił bocznych kół (a),(b)
Fig. 6.8. Courses of the side forces o f the wheels (a),(b)

Rys.6.9. Moment ukosowania suwnicy
Fig. 6.9. Bevel moment of the crane
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Rys.6.10. Kąt ukosowania suwnicy 
Fig. 6.10. Angel of the bevel o f the crane

a)

Rys.6.11. Siły tarcia poślizgowego kół w kierunku poprzecznym (a),(b) 
Fig. 6.11. Slip friction forces of the wheels in transvere direction (a),(b)
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Rys.6.13. Drgania skrętne koła 1
Fig. 6.13. Rotary vibrations of the wheel 1
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Rys.6.14. Poślizgi kół w kierunku poprzecznym (a),(b)
Fig. 6.14. Slips o f  the wheels in transverse direction (a),(b)

Rys.6.15. Ruchy wężykowe kół
Fig. 6.15. Shimme motion of the wheels
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Rys.6.16. Poślizgi kół w kierunku wzdłużnym (a),(b)
Fig. 6.16. Slips o f the wheels in longitudinal direction (a),(b)

Rys.6.17. Kąt kołysania ładunku
Fig. 6.17. Angel of the balance of the load
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Rys.6.18. Moce sil tarcia w kierunku poprzecznym (a),(b)
Fig. 6.18. Powers o f the friction forces in transverse direction (a),(b)

Rys.6.19. Względny współczynnik mocy sił tarcia koła 1 (a),(b)
Fig. 6.19. Relative coefficient o f  the power for slip friction forces o f  the wheel 1 (a),(b)
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Rys.6.20. Momenty napędowe silników po korekcji prędkości kątowych względem zadanej 
Fig. 6.20. Driving moments o f the motors after the correction o f  the angular velocities 

regard to  assumed value
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wynoszącego 0.01 [m]. W celu jednoczesnego graficznego zilustrowania przebiegów ruchów 

wężykowych kół zmieniono na wykresie znak przemieszczenia koła 2 na ujemny.

Zmiany poślizgów sprężystych kół w  kierunku jazdy zilustrowano na rys.6.16, a ich 

maksymalne wartości są mniejsze niż poślizgów poprzecznych i wynoszą około 0.015.

Rysunek 6.17 ilustruje zmianę kąta kołysania nosiwa w  kierunku poprzecznym do osi szyn 

podczas jazdy mostu, którego przebieg w ruchu ustalonym jest harmonicznie zmienny o 

amplitudzie 0.002 [rd] oraz częstotliwości około 3.0 [Hz], Można zauważyć prawie zerowe 
zmiany tego kąta w przedziale czasu do 2.0 [s] i nagłe wzbudzenie wahań ładunku po tym czasie, 

wywołane zjawiskiem odbicia suwnicy.

Rysunki 6.18 ilustrują zmiany mocy sił tarcia kół w kierunku poprzecznym, przy czym większy 
udział mocy sił oporów ruchu występuje na kole 1 i jest maksymalnie rzędu 700 [W]. Zmiany 

wskaźnika względnej mocy siły tarcia koła 1 , odniesionej do mocy nominalnej silnika z 

uwzględnieniem wszystkich oporów ruchu w układzie napędowym, pokazano na rys.6.19. 
Udział mocy sił oporów ruchu względem mocy nominalnej silnika jest rzędu 2-3%. Na kolejnym 

rysunku 6.20 przedstawiono przebiegi momentów napędowych silników po korekcji ich 

charakterystyk względem zadanej prędkości kątowej w  celu kompensacji różnic prędkości 

kątowych, uwidocznionych na rys.6.3.

Przeprowadzony eksperyment numeryczny ilustruje wpływ zjawiska odbicia, wywołanego 

asymetrią rozkładu masy suwnicy na jej charakterystyki dynamiczne w  zakresie sił bocznych, sił 

tarcia poślizgowego oraz poślizgów kół w  położeniu centralnym wózka dla nominalnego modelu 

obliczeniowego układu.
Podobną analizę przeprowadzono na przykładzie manipulatora układarki magazynowej 

wysokiego składowania [113,114], której schemat fizyczny ilustruje rys.6.21.. Szczegółowe 

wyniki wpływu zjawiska odbicia na charakterystyki dynamiczne i błąd pozycjonowania układarki 

podano w  pracy [114].

Rys.6.21 a. Schemat fizyczny układarki magazynowej 
Fig. 6.21a. Physical scheme o f  the overhaed stacker
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b)

Rys.6.21b. Model drganiowy układarki metodą SES
Fig. 6.2 lb. Vibrating model o f  the overhaed stacker by use REM method

Rys.6.21 c. Model drganiowy kolumny z trawersą widłową i teleskopem 
Fig. 6.21c. Vibrating model o f the column with traverse and telescope
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Rys.6.21d. Hodograf błędu pozycjonowania Rys.6.21e. Zmiana siły bocznej koła 1
Fig. 6.21d. Positionig error in piane (y,z) Fig. 6.21e. Course o f the side force for wheel 1

6.3.2. Wyniki obliczed w położeniu asymetrycznym wózka

Rozważono asymetryczne położenie wózka na moście w  odległości 24.0 [m] od jezdni I 

(rys.6.1 ), przyjmując prostoliniowe modele geometryczne obydwu torów podsuwnicowych. 

Rozważono ruch nosiwa o nominalnej masie 5000 [kg] za pośrednictwem silnika i mechanizmu 
wciągarki z uwzględnieniem kołysania ładunku, wywołanego jazdą mostu. Przyjęto różne masy 

dźwigarów mostu, uwzględniając dodatkowa masę wyposażenia elektrycznego na dźwigarze 

głównym z podwieszoną kabiną. Założono zukosowane ustawienia kół suwnicy określone kątami 
znoszenia:

cti = cti — 0.002 [rd] , as = a* = 0.001 [rd] .

W analizie pominięto wpływ nieprostoliniowości jezdni i założono identyczne rozkłady 
sztywności obydwu torów jezdni.

Wyniki obliczeń zilustrowano graficznie w postaci odpowiednich wykresów na rys.6.22 - 6.34. 
W  tej części analizy nie zamieszczono wykresów momentów napędowych silników, ponieważ ich 
przebiegi są zbliżone do charakterystyk przedstawionych na rys.6.4 a,b.

Przebieg momentu oporów ruchu koła 1 po redukcji na wał silnika przedstawiono na rys.6.22, 
który uwzględnia moment sił tarcia poślizgowego koła oraz tarcia tocznego. Rysunek 6.23 

pokazuje zmianę momentu ukosowania suwnicy jako momentu ogólnego sił poziomych kół 

suwnicy o maksymalnej wartości rzędu 15 [Nm]. Należy zaznaczyć, że moment ukosowania o 

przeciwnym znaku stanowi moment korekcyjny w  celu kompensacji ukosowania mostu. Zmianę 

kąta ukosowania mostu, wywołanego asymetrią obciążeń poziomych pokazano na rys.6.24,

-127-

którego maksymalna wartość jest rzędu 0.008 [rd] i ograniczona przez luz koła. Przebieg kąta 

ukosowania uwidacznia wpływ zjawiska odbicia na ruch suwnicy w płaszczyźnie poziomej w 

postaci skokowych zmian wartości kąta.
Przebiegi sił bocznych kół z charakterystycznymi siłami impulsowymi zilustrowano na rys.6.25. 

Maksymalne wartości sił bocznych w zadanym położeniu wózka są rzędu 20. [kN] i wystąpiły w 

ruchu ustalonym suwnicy. Przebiegi sił bocznych na rysunku 6.25 ilustrują również wpływ drgań 
samowzbudnych powstających przy sprzężeniu ciernym koła z szyną, których częstotliwość jest 

rzędu 20 [Hz]. Występowanie drgań samowzbudnych w układzie napędowym jazdy mostu 

potwierdza również przebieg drgań skrętnych koła 1 (rys.6.26).
Przebiegi sił tarcia poślizgowego kół 1,2 w kierunku poprzecznym przedstawiono na 

rys.6.27. Zamieszczone wykresy uwidaczniają wpływ drgań samowzbudnych w układach 

napędowych jazdy suwnicy, wywołanych sprzężeniem ciernym koła z jezdnią i poślizgiem na 

obrzeżu koła. Zjawiska te  są widoczne w  postaci charakterystycznych pasm zderzeniowych 

na rysunkach, które występują głównie w ruchu ustalonym i pojawiają się okresowo.
Przebiegi ruchów wężykowych środków kół dla jezdni prostoliniowej przedstawiono na 

rys.6.28. Na przebiegach widoczne są fazy odbić sprężystych kół w granicach luzu koła

wynoszącego 0.01 [m].
Zmiany siły tarcia poślizgowego kół w kierunku jazdy pokazano na rys.6.29 i uwidaczniają 

również występowanie zjawiska odbicia suwnicy w  postaci sił impulsowych. Maksymalne 

wartości tych sił są rzędu 6.5 [kN] i występują w ruchu ustalonym.
Zmiany poślizgów sprężystych kół w  kierunku jazdy zilustrowano na rys.6.30, a ich 

maksymalne wartości wynoszą około 0.015(1.5% ).
Poślizgi sprężyste kół w  kierunku poprzecznym analogiczne do wykresów sił tarcia 

zilustrowano na rys.6.31. Maksymalne wartości poślizgów sprężystych są rzędu 0.03 i występują 

podczas zjawiska odbicia.
Rysunek 6.32 ilustruje zmianę kąta kołysania nosiwa podczas jazdy mostu, którego przebieg 

w ruchu ustalonym jest harmonicznie zmienny o amplitudzie 0.002 [rd] oraz częstotliwości 

około 3.0 [Hz],
Rysunki 6.33 ilustrują zmiany mocy sił tarcia kół w  kierunku poprzecznym, przy czym większy 

udział mocy sił oporów ruchu występuje na kole 1 i jest maksymalnie rzędu 500 [W], Zmiany 

wskaźników względnej mocy sił tarcia kół, odniesionej do mocy nominalnej silnika z 
uwzględnieniem wszystkich oporów ruchu w  układzie napędowym pokazano na rys.6.34. Udział 

mocy sił oporów ruchu względem mocy nominalnej silnika jest rzędu 2%.
Przeprowadzony eksperyment numeryczny ilustruje wpływ zjawiska odbicia, wywołanego 

asymetrią rozkładu masy suwnicy na jej charakterystyki dynamiczne w zakresie sił bocznych, sił 
tarcia poślizgowego oraz poślizgów kół w  położeniu asymetrycznym wózka dla nominalnego 

modelu obliczeniowego układu.
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Rys.6.22. Moment oporów ruchu koła 
Fig. 6 .22 . Resistance moment for wheel 1

Rys.6.23. Moment ukosowania suwnicy 
Fig. 6.23. Bevel moment of the crane

Rys.6.24. Kąt ukosowania suwnicy
Fig. 6.24. Bevel angel of the crane
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Rys.6.25. Przebiegi sił bocznych kół (a),(b)
Fig. 6.25. Courses of the side forces of the wheels (a),(b)
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Rys.6.26. Drgania skrętne koła 1
Fig. 6.26. Rotary vibrations o f  the wheel 1
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Rys.6.27. Siły tarcia poślizgowego kół w kierunku poprzecznym (a),(b) 
Fig. 6.27. Slip friction forces o f the wheels in transverse direction (a),(b)

Rys.6.28. Ruchy wężykowe kół
Fig. 6.28. Shimme motion of the wheels
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Rys.6.29. Siły tarcia poślizgowego kół w kierunku wzdłużnym (a),(b)
Fig. 6.29. Slip friction forces of the wheels in longitudinal direction (a),(b)
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Rys.6.30a. Poślizg koła 1 w  kierunku wzdłużnym 
Fig. 6.30a. Slip for wheel 1 in longitudinal direction
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Rys.6.30b. Poślizg kola 2 w kierunku wzdłużnym 
Fig. 6.30b. Slip for wheel 2 in longitudinal direction

Rys.6.31. Poślizgi kół w kierunku poprzecznym (a),(b)
Fig. 6.31. Slips o f the wheels in transverse direction (a),(b)

-133 -

Rys.6.32. Kąt kołysania ładunku
Fig. 6.32. Angel of the balance of the load

Rys.6.33. Moce sił tarcia kół w kierunku poprzecznym (a),(b)
Fig. 6.33. Powers o f the slip friction forces in transverse direction (a),(b)
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Rys.6.34. Względne współczynniki mocy sił tarcia kół (a),(b)
Fig. 6.34. Relative coefficients of the power for slip friction forces (a),(b)
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Wyznaczone w położeniu asymetrycznym wózka wyniki obliczeń są zbieżne z wynikami 
uzyskanymi w położeniu centralnym w zakresie poziomu wartości sił bocznych i sił tarcia 
poślizgowego kół. Nie stwierdzono istotnych różnic w  poziomach mocy energetycznych sił 

oporów ruchu oraz w przebiegach kąta ukosowania suwnicy.

6.3.3. Wpływ nieprostoliniowości jezdni na charakterystyki dynamiczne suwnicy

Rozważono asymetryczne położenie wózka na moście w odległości 24.0 [m] od jezdni I 

(rys.6. 1 ), przyjmując prostoliniowe modele geometryczne obydwu torów podsuwnicowych. 

Rozważono ruch nosiwa o nominalnej masie 5000 [kg] za pośrednictwem silnika i mechanizmu 

wciągarki z uwzględnieniem kołysania ładunku, wywołanego jazdą mostu. Przyjęto różne masy 

dźwigarów mostu, uwzględniając dodatkowo masę wyposażenia elektrycznego na dźwigarze 

głównym z podwieszoną kabiną. Założono zukosowane ustawienia kół suwnicy określone kątami 

znoszenia:
ai = a 2 = 0.002 [rd] , ct3 = a* =  0.001 [rd]

W analizie uwzględniono wpływ nieprostoliniowości jezdni i założono różną sztywność 

poprzeczną torów jezdni, przyjmując, że sztywność toru II jest dwukrotnie większa od 
sztywności toru I. Nieprostoliniowość jezdni aproksymowano funkcją harmonicznie zmienną, 
zgodnie z wyrażeniem (3.6), przyjmując £o = 0.01 [m] , & — 0.0025 [m] , X = 1 [m ].

Wyniki obliczeń zilustrowano graficznie w postaci odpowiednich wykresów na rys.6.35 - 6.50. 
Przebiegi momentów napędowych silników w funkcji czasu pokazano na rys.6.35, natomiast 

zmianę momentu oporów ruchu koła 2 na iys.6.36. Rysunek 6.35 ilustruje, że moment napędowy 

koła 2 w ruchu ustalonym posiada prawie dwukrotnie większą wartość w porównaniu z 

momentem napędowym koła 1 , co odpowiada średniej wartości momentu oporów ruchu koła 2 

(rys.6.36).
Zmianę momentu ukosowania suwnicy przedstawiono na rys.6.37, którego maksymalna wartość 

jest rzędu 12 [Nm].
Przebiegi sił bocznych kół z charakterystycznymi siłami impulsowymi zilustrowano na rys.6.38. 

Maksymalne wartości sił bocznych w zadanym położeniu wózka są rzędu 15.[kN] i wystąpiły w 

ruchu ustalonym. Przebiegi sił bocznych pokazane na rysunku 6.38 ilustrują również wpływ 
drgań samowzbudnych powstających przy sprzężeniu ciernym koła z szyną, których 

częstotliwość jest rzędu 20 [Hz].
Przebiegi sił tarcia poślizgowego kół 1,2 w kierunku poprzecznym przedstawiono na 

rys.6.39. Zamieszczone wykresy uwidaczniają wpływ drgań samowzbudnych w układach 
napędowych jazdy suwnicy, wywołanych sprzężeniem ciernym koła z jezdnią i poślizgiem na



Rys.6.35. Momenty napędowe silników w funkcji czasu
Fig. 6.35. Driving moments of the motors in function of the time

Rys.6.36. Moment oporów ruchu koła 
Fig. 6.36. Resistance moment o f the wheel

Rys.6.37. Moment ukosowania suwnicy
Fig. 6.37. Bevel moment of the crane
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Rys.6.38. Przebiegi sił bocznych kół (a),(b)
Fig. 6.38. Courses o f the side forces o f  the wheels (a),(b)
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Rys.6.39a. Siła tarcia poślizgowego koła 1 w  kierunku poprzecznym 
Fig. 6.39a. Slip friction force o f  the wheel 1 in transverse direction



- 138 -
T2Y [ N J

11 I I * I I I I i i i i i i i I i I i i i i 1 I I J I I | | | 1 1  I I I I I 1 r'l 'l I 1 1 1  
0.Ó0 2.00 4.00 6.00 8.00 10.00

Rys.6.39b. Siła tarcia poślizgowego kola 2 w kierunku poprzecznym 
Fig. 6.39b. Slip friction force of the wheel 2 in transverse direction
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Rys.6.40. Siły tarcia poślizgowego kół w  kierunku wzdłużnym (a),(b)
Fig. 6.40. Slip friction forces o f the wheels in longitudinal direction (a),(b)

t  ts]
Rys.6.41. Moce sił tarcia w  kierunku poprzecznym (a),(b)
Fig. 6.41. Powers of the slip friction forces in transverse direction (a),(b)

Rys.6.42a. Względny współczynnik mocy siły tarcia koła 1
Fig. 6.42b. Relative coefficient o f  the power for slip friction force o f the wheel 1
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Rys.6.42b. Względny współczynnik mocy siły tarcia koła 2 
Fig. 6.42b. Relative coefficient o f  the power for slip friction force o f  the wheel 2
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Rys.6.43. Poślizgi kół w kierunku poprzecznym (a),(b)
Fig. 6.43. Slips o f  the wheels in transverse direction (a),(b)
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Rys.6.44. Poślizgi kół w kierunku wzdłużnym (a),(b)
Fig. 6.44. Slips o f the wheels in longitudinal direction (a),(b)

Rys.6.45. Prędkości kątowe silników 
Fig. 6.45. Angular velocities o f the motors



Rys.6.46. Kąt ukosowania suwnicy 
Fig. 6.46. Bevel angel o f  the crane

Rys.6.47. Kąt kołysania ładunku
Fig. 6.47. Angel o f the balance of the load

Fig. 6.48. Shimme motion o f  the wheels
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obrzeżu koła. Zjawiska te są widoczne w postaci charakterystycznych pasm zderzeniowych na 
rysunkach, które występują głównie w  ruchu ustalonym i pojawiają się okresowo.

Zmiany siły tarcia poślizgowego kół w kierunku jazdy pokazano na rys.6.40 i uwidaczniają 
również występowanie zjawiska odbicia suwnicy w  postaci sił impulsowych. Maksymalne 

wartości tych sił są rzędu 5.0 [kN] i występują w ruchu ustalonym.
Rysunki 6.41 ilustrują zmiany mocy sił tarcia kół w kierunku poprzecznym, przy czym większy 

udział mocy sił oporów ruchu występuje na kole 1 i jest maksymalnie rzędu 400 [W], Zmiany 

wskaźników względnej mocy sił tarcia kół, odniesionej do mocy nominalnej silnika z 
uwzględnieniem wszystkich oporów ruchu w układzie napędowym pokazano na rys.6.42. Udział 
mocy sił oporów ruchu względem mocy nominalnej silnika jest rzędu 4%.

Poślizgi sprężyste kół w kierunku poprzecznym analogiczne do wykresów sil tarcia 

zilustrowano na rys.6.43. Maksymalne wartości poślizgów sprężystych są rzędu 0.03 i występują 

podczas zjawiska odbicia.
Zmiany poślizgów sprężystych kół w kierunku jazdy zilustrowano na rys.6.44, a ich maksymalne 

wartości wynoszą około 0 .02.
Rysunek 6.45 przedstawia zmiany prędkości kątowych silników, których różnice wartości są 

rzędu kilku procent w ruchu ustalonym.
Zmianę kąta ukosowania suwnicy w funkcji czasu zilustrowano na rys.6.46, którego 

maksymalne wartości są rzędu 0.006 [rd] i uwidaczniają wpływ zjawiska odbicia.

Rysunek 6.47 ilustruje zmianę kąta kołysania nosiwa podczas jazdy mostu, którego przebieg 
w ruchu ustalonym jest harmonicznie zmienny o amplitudzie 0.001 [rd] oraz częstotliwości 

około 3.0 [Hz],
Przebiegi ruchów wężykowych środków kół dla jezdni prostoliniowej przedstawiono na 

rys.6.48. Na przebiegach widoczne są fazy odbić sprężystych kół w granicach luzu koła 

wynoszącego 0.0125 [m] zgodnie z założoną nieprostoliniowością jezdni.

Przeprowadzony eksperyment numeryczny ilustruje wpływ zjawiska odbicia, wywołanego 
asymetrią rozkładu masy suwnicy na jej charakterystyki dynamiczne w zakresie sił bocznych, sił 
tarcia poślizgowego oraz poślizgów kół w położeniu asymetrycznym wózka dla przyjętego 

modelu obliczeniowego układu, przy uwzględnieniu nieprostoliniowości i asymetrii rozkładu 
sztywności torów jezdni.

Uzyskane wyniki potwierdziły większy wpływ nieprostoliniowości jezdni na asymetrię 
charakterystyk dynamicznych suwnicy w zakresie sił bocznych i jej ukosowania.
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6.4. W PŁYW  SZTYW NOŚCI JEZDNI NA PO LE OBCIĄŻEŃ POZIOM YCH 
IU K O SO W A N IE  SUWNICY

W ramach prowadzonej analizy wrażliwości dynamiki jazdy suwnicy pomostowej ze względu 

na parametry projektowe zbadano wpływ sztywności jezdni na charakterystyki dynamiczne 

suwnicy w  zakresie jej rozkładu obciążeń poziomych oraz ukosowania. W tym miejscu 

przedstawimy wyniki przeprowadzonego eksperymentu numerycznego, przyjmując asymetryczne 

położenie wózka na moście i analizując zadanie wielowariantowe dla różnych wartości 

sztywności jezdni, którą odniesiono do sztywności poprzecznej suwnicy.

W tym celu określono współczynnik względnej sztywności jezdni równy ilorazowi jej 

sztywności poprzecznej w  płaszczyźnie poziomej do sztywności poprzecznej mostu:

* = /  k™ , (6.4)

gdzie oznacza sztywność poprzeczną mostu względem osi X , pokrywającej się z

kierunkiem jazdy suwnicy.

W obliczeniach numerycznych zakładano wartości współczynnika k = 0.5 , 0.75 , 1.0, 1.25,

1.5, 2.0 określające relację pomiędzy sztywnością jezdni oraz nominalnej sztywności mostu dla

położeń wózka y„ = 16 [m] oraz y . = 24 [m ] . Założono ciężar ładunku równy 

maksymalnemu udźwigowi oraz przyjęto model jezdni prostoliniowej o idealnej geometrii.

Wyniki obliczeń zestawiono na kolejnych rysunkach 6.49 - 6.53. Rysunki 6.49 ilustrują 

zmiany siły bocznej koła 1 dla różnych sztywności jezdni, przyjmując wartości współczynnika 

k= 0.5 , 1.0,2.0 . Również w  tym przypadku najmniejsze wartości siły bocznej koła wystąpiły dla 

sztywności jezdni równej sztywności mostu (rys.6.49b) i są rzędu 10 [kN]. Dla współczynnika

k  = 2 maksymalna wartość siły bocznej jest rzędu 30 [kN], natomiast dla wartości k  = 0.5 

wynosi 20 [kN].

Zmiany siły tarcia poślizgowego koła przedstawiono na rys.6.50. Maksymalne wartości tych 

sił są zbliżone i wynoszą około 7.5 [kN] dla rozpatrywanych przypadków sztywności jezdni. 

Wyznaczone moce sił tarcia koła (rys.6.51) ilustrują ich najmniejszy poziom dla sztywności 

jezdni równej sztywności mostu (rys.6.51b) rzędu 350 [W]. Największy poziom mocy tych sił 

wystąpił dla współczynnika k  = 2 i osiąga wartość 800 [W], a dla współczynnika k = 0.5 moc 

sił tarcia wynosi 600 [W]. Zmiany mocy siły tarcia ilustrują również wpływ zjawiska odbicia na 

charakterystyki dynamiczne układu.
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Rys.6.49. Siły boczne koła 1 dla wartości k  = 0.5 (a), 1.0 (b), 2.0 (c)
Fig. 6.49. Side forces of the wheel 1 for values k  = 0.5 (a), 1.0 (b), 2.0 (c)
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Rys.6.50. Siły tarcia poślizgowego koła 1 w kierunku poprzecznym dla wartości 
k = 0.5 (a), 1.0(b), 2 .0(c)

Fig. 6.50. Slip friction forces of the wheel 1 in transverse direction for values 
k  = 0.5 (a), 1.0 ( b ) ,  2.0(c)
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Rys.6.51. Moce siły tarcia koła 1 dla wartości k  = 0.5 (a), 1.0 (b), 2.0 (c)
Fig. 6.51. Powers of the slip friction force for values k  = 0.5 (a), 1.0 (b), 2.0 (c)
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Rys.6.52. Momenty ukosowania suwnicy dla wartości k = 0.5 (a), 1.0 (b), 2.0 (c)
Fig. 6.52. Bevel moments of the crane for values k  = 0.5 (a), 1.0 (b), 2.0 (c)
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Rys.6.53. Kąty ukosowania suwnicy dla wartości k  = 0.5 (a), 1.0 (b), 2.0 (c) 
Fig. 6.53. Bevel angels o f  the crane for values k = 0.5 (a), 1.0 (b), 2.0 (c)
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Przebiegi momentu ukosowania suwnicy w funkcji czasu zobrazowano na rys.6.52a,b,c. 

Również w tym przypadku położenia wózka maksymalna wartość momentu ukosowania maleje 

ze wzrostem sztywności jezdni i jest rzędu 15 [Nm] dla k  = 0.5 oraz rzędu 10 [Nm] dla k  =  1.

Zmiany kąta ukosowania suwnicy dla różnych wartości współczynnika k przedstawiono na 

rys.6.53. Można zauważyć, że maksymalne wartości kąta ukosowania suwnicy maleją dla 

większych sztywności jezdni, przy czym wzrasta liczba występowania impulsów zderzeniowych, 

powodujących skokowe zmiany wartości kąta. Maksymalna wartość kąta ukosowania jest rzędu

0.01 [rd] dla współczynnika k  = 0.5 .

Wyniki obliczeń pozwaląją sformułować wniosek, że największa wrażliwość sił bocznych i 

ukosowania suwnicy ze względu na sztywność jezdni występuje dla jej wartości bliskich 

sztywności poprzecznej mostu.

Wpływ zjawiska odbicia na charakterystyki dynamiczne suwnicy jest znaczący, głównie w jej 

ruchu ustalonym i uzasadnia to potrzebę badania dynamiki jazdy suwnicy w tej fazie ruchu, przy 

uwzględnieniu dodatkowo niedoskonałości geometrycznych jezdni oraz elementów układu 

jezdnego suwnicy.

6.5. W NIOSKI

Przedstawiono w tym miejscu pełne zestawienie wyników obliczeń w  zakresie oceny wpływu 

sztywności jezdni na wartości sił bocznych oraz kąta ukosowania mostu dla jezdni prostoliniowej 

oraz nieprostoliniowej. Zestawienie wyników obliczeń zamieszczono w tablicy 6.4 , dla obydwu 

kół napędowych 1,2. w  funkcji wartości współczynnika k= 0.5,1.0,2.0. W tablicy 6.4 podano 

również wyniki obliczeń dla koła napędowego 2 suwnicy, wyszczególnione w drugim poziomie, 

poniżej wyników dla koła 1. W tablicy zestawiono dane w postaci maksymalnych wartości 

badanych wielkości. W przypadku położenia centralnego wózka ograniczono się jedynie do 

podania wyników dla koła 1 , ze względu na zbliżone wartości tych wielkości dla koła 2 .

Na podstawie przeprowadzonej analizy, obejmującej badanie wrażliwości jazdy suwnicy 

pomostowej można sformułować następujące wnioski dotyczące oceny wpływu zjawiska odbicia 

na charakterystyki dynamiczne suwnicy:
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1 ) istotne znaczenie na wartości sił bocznych posiada sztywność poprzeczna jezdni w odniesieniu 

do sztywności mostu. Najmniejszy poziom sił bocznych kół suwnicy występuje, gdy sztywność 

jezdni jest bliska sztywności mostu, jednocześnie jednak charakterystyki dynamiczne układu 

wykazują największą wrażliwość na zmianę rozkładu sztywności jezdni.

2) Charakterystyki dynamiczne suwnicy wykazują również dużą wrażliwość ze względu na 

asymetrię rozkładu masy suwnicy. W położeniu centralnym wózka na moście maksymalne 

wartości sił bocznych kół są zbliżone i dla modelu nominalnego suwnicy przyjmują wartości 

rzędu 20 - 30 [kN], W położeniu asymetrycznym wózka różnice pomiędzy maksymalnymi 

wartościami sił bocznych są większe, szczególnie w przypadku jezdni nieprostoliniowej oraz dla 

wartości współczynnika k  mniejszych od jedności. Większe wartości siły bocznej występują dla 

koła 2, co jest uzasadnione położeniem wózka bliższym osi tego koła. Wartości sił bocznych kół 

dla modelu nominalnego są również rzędu 20 - 30 [kN], podobnie jak w położeniu centralnym 

wózka.

3) Siły boczne wyrażają dodatkowe oddziaływania dynamiczne w układzie i w porównaniu z 

siłami statycznymi nacisków pionowych kół N = Mg/4 = 75 [kN] (gdzie M oznacza całkowitą 

masę suwnicy z uwzględnieniem masy ładunku), stanowią maksymalnie 30% do 40% wartości 

nacisków pionowych. Zgodnie z zaleceniami normowymi maksymalna dopuszczalna wartość siły 

bocznej obliczona na podstawie zależności (5.37) jest rzędu 1 0 - 3 0  [kN] w zależności od 

wartości współczynnika k„ • Przeprowadzone obliczenia numeryczne dały zatem wyniki dla 

maksymalnych wartości sił bocznych porównywalne z wartościami określonymi przez normy.

4) Wyniki obliczeń zamieszczone w tablicy 6.4 w zakresie sił tarcia poślizgowego kół wykazały 

ich maksymalne wartości rzędu 5 - 1 5  [kN], Wartości sił tarcia są przy tym większe w położeniu 

asymetrycznym wózka, a w szczególności dla koła 2. Można zauważyć, że w położeniu 

centralnym wózka maksymalne wartości sił tarcia poślizgowego w kierunku jazdy suwnicy są 

większe niż w kierunku poprzecznym.

5) Moce sił oporów ruchu suwnicy (tarcia poślizgowego) dla modelu nominalnego są

maksymalnie rzędu 500- 1000 [W], w porównaniu z mocą nominalną silnika wynoszącą

12 [kW] stanowi to 4% do 8% .

6) Niewyrównoważony moment ogólny sił poziomych suwnicy Mukos jest maksymalnie rzędu

1 0 - 2 0  [Nm] w obydwu położeniach wózka i może być skompensowany za pośrednictwem
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momentu korekcyjnego przyłożonego do osi jednego z kół napędowych (siłników) o przeciwnym 

znaku.

7) Wpływ niedoskonałości geometrycznych jezdni jest znaczący na wzrost maksymalnych 

wartości sił bocznych oraz większą częstotliwość występowania zjawiska odbicia.

Przeprowadzona analiza wrażliwości charakterystyk dynamicznych suwnicy umożliwia 

sformułowanie założeń projektowych w zakresie dobom parametrów układu regulacji ruchu 

suwnicy z kompensacją ukosowania, w tym doboru sygnałów sterujących dla regulacji 

charakterystyk elektromechanicznych silników. Zagadnienie regulacji ruchu suwnicy przy 

zastosowaniu układu sterowania z regulatorem PID omówiono w następnym rozdziale pracy.

Tablica 6.3
Zestawienie wyników obliczeń dla suwnicy GZUT

w ie lk o ść
położenie wózka yw [m]

yw = 16 [m] yw = 24 [m]

prosto­ niepro- K prosto niepro K
liniowa stolin. 0.5 1.0 2.0 liniowa stolin. 0.5 1.0 2.0

H [kN] 30.0
30.0

20.0

22.0

30.0 15.0 50.0 20.0
30.0

15.0

20.0

20.0

30.0
10.0

20.0

30.0

40.0
Ty [kN] 10.0

6.0
4.0
6.0

7.5 10.0 8.0 6.0
5.0

9.0
8.0

10.0

14.0
7.5
11.0

9.0
8.0

Tx [kN] 7.5

6.5
10.0

6.0

10.0 12.5 15.0 6.0

7.0
3.0

4.5
12.5
17.5

10.0

10.0

7.5
8.0

PY [W] 700

450
250

220

1250 800 2000 450
500

350

600
600

800

300

500
750
950

kappa 0.032
0.035

0.038
0.015

0.022 0.075 0.048 0.015
0.02

0.022

0.028
0.07
0.08

0.06
0.07

0.05

0.06
V

. .  N ]

0.0075 0.008 0.0085 0.006 0.005 0.007 0.006 0.009 0.008 0.005

Mukos

fNm]

20.0 10.0 30.0 15.0 10.0 15.0 12.0 15.0 12.5 15.0
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6.6. PORÓWNANIE WYNIKÓW OBLICZEŃ Z DANYMI POMIAROWYMI

Badania doświadczalne sił bocznych suwnic były prowadzone przez OBRDiUT Detrans w 

Bytomiu, a ich wyniki zamieszczono w pracy [21]. Celem badań było porównanie wartości sił 

bocznych suwnic, określonych przez normy z zaproponowaną metodą badawczą, w zależności od 

typu ustroju nośnego. Pomiary przeprowadzono dla typoszeregu suwnic pomostowych i 

bramowych o różnych parametrach technicznych. Badania wykonano metodą tensometryczną z 

zastosowaniem dynamicznego mostka pomiarowego.

Przykładowe oscylogramy zmian sił bocznych kół badanych suwnic przedstawiono na rys.6.54,

6.55. Oscylogramy zamieszczone na rys.6.54 odznaczają się zmianą znaku sił bocznych, której 

wartość średnia jest równa zero. Maksymalna wartość siły bocznej jest rzędu 20 [kN] dla' koła 2.

Oscylogramy sił bocznych pokazane na rys.6.55 charakteryzują się różnymi od zera wartościami 

średnimi. Przebiegi uzyskano przy jeździe suwnicy w przeciwnych kierunkach. W tym przypadku 

maksymalna wartość siły bocznej jest rzędu 15 [kN] dla koła 1.

Przedstawione oscylogramy uwidaczniają wpływ drgań na przebiegi sił bocznych, w tym drgań 

samowzbudnych o wyższych częstotliwościach. Oscylogramy zamieszczone na rys.6.54 

potwierdziły występowanie zjawiska odbicia podczas jazdy suwnicy oraz wpływ sił 

zderzeniowych (impulsowych) na wartości sił bocznych.

Badania wykazały, że siły boczne są zmiennymi losowymi o rozkładzie zbliżonym do rozkładu 

normalnego. W tablicy 6.4 zestawiono przykładowo parametry rozkładów sił bocznych badanych 

suwnic, tzn. ich wartości średnie H oraz odchylenia standardowe S h [21].

Dopuszczalne wartości sił bocznych suwnic ustalono na podstawie potrójnego odchylenia 

standardowego sił według zależności: H = H + 3 S h  . Wielkość (P+Gs) oznacza całkowity 

nacisk kół suwnicy na jezdnię, gdzie P stanowi ciężar ładunku (udźwig), Gs jest całkowitym 

ciężarem suwnicy. Wielkość k określa iloraz siły bocznej do całkowitego nacisku kół i stanowi 

względne (procentowe) oszacowanie nadwyżek dynamicznych (sił bocznych) w układzie. 

Wartości ilorazu (L/e) podane w ostatniej kolumnie tablicy 2 określają tzw. dobroć 

prowadzalności suwnicy, gdzie L jest rozpiętością mostu, e stanowi rozstaw kół w 

czołownicy.

Porównując wyniki badań doświadczalnych z rezultatami obliczeń numerycznych można 

sformułować wnioski:
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Rys.6.54. Oscylogram sił bocznych suwnicy o zmiennych znakach i zerowej wartości 
średniej [2 1 ]

Fig. 6.54. Course o f  the side forces o f  the crane with variable signs and zero 
average value [2 1 ]

Rys.6.55. Oscylogram sił bocznych suwnicy z niezerową wartością średnią [21] 
Fig. 6.55. Course o f  the side forces o f the crane with nonzero average value [21]
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1 ) w wyniku obliczeń uzyskano przebiegi sił bocznych o zmiennych znakach i zerowych 

wartościach średnich,

2) maksymalne wartości sił bocznych, wyznaczone metodą symulacyjną są porównywalne z 

wartościami dopuszczalnymi tych sił, zamieszczonymi w tablicy 6.4 (w czwartej kolumnie),

3) uzyskano zbieżność wyników pomiarów i obliczeń w  zakresie znacznego wpływu podatności 

suwnicy, jej ruchu drgającego i zjawiska odbicia na wartości sił bocznych,

4) powinno się znowelizować aktualne normy w zakresie doboru (obliczeń) sił bocznych, a w 

szczególności ich wartości dopuszczalnych przy projektowaniu urządzeń suwnicowych przez 

uwzględnienie nadwyżek sił dynamicznych tych obciążeń.

Tablica 6.4

Parametry statystyczne rozkładów sił bocznych suwnic

Hr
suwnicy H

kS
■h

Iclf

H » H + 3 »H

IcB

P ♦ oB 

Uf
k " r f - e ; +

1 2 0 ,0 6 ,7 40,1 2 8 0 ,7 0 ,1 4 8 6,43

2 0 6 ,3 18 ,9 356,1 0 ,052 3,42

3 7 , 4 2 , 7 15 ,5 1 6 9 ,0 0 ,092 3,50

4 0 1 5 ,7 47,1 6 7 9 ,7 0 ,0 6 9 2 ,62

5 1 7 ,6 7,1 3 8 ,9 3 7 4 ,8 0 ,1 0 4 4 ,15

6 8 , 4 8 ,4 3 4 ,2 2 9 7 ,0 0 ,115 4 ,63

7 2 7 ,8 14 ,9 7 2 ,6 5 2 0 ,7 0 ,139 5,39

e 0 1 7 ,0 5 1 ,0 3 6 1 ,0 0,141 5,66

9 0 1 1 ,6 34 ,8 3 8 9 ,0 0 ,0 9 0 4,68

10 0 16,2 4 8 ,7 3 8 5 ,0 0 ,1 2 6 4 ,38

11 3 ,2 5 ,4 19 ,4 2 1 0 ,0 0 ,102 3,68

12 • 3 1 , 7 12 ,0 6 8 ,7 3 8 7 ,7 0 ,1 7 8 8 ,20

13 0 10 ,3 30 ,9 1 87 ,6 0 ,165 6 ,67

14 3 4 ,2 8 , 0 5 8 ,2 4 1 5 ,0 0 ,1 4 0 6,27

Weryfikacja doświadczalna wyników obliczeń numerycznych i uzyskana ich zbieżność z 

danymi pomiarowymi potwierdzają poprawność opracowanych w  pracy modeli dynamicznych 

suwnicy, jej podukładów oraz modelu zjawiska odbicia. Opracowany algorytm i program 

obliczeń dają możliwość oceny zmian oraz maksymalnych wartości charakterystyk dynamicznych 

suwnicy, a w  szczególności sił bocznych.



Rozdział 7. REGULACJA RUCHU SUWNICY Z KOMPENSACJĄ 
UKOSOWANIA

7.1. SFORMUŁOWANIE PROBLEMU REGULACJI RUCHU SUWNICY

Ostatnio można zauważyć duży rozwój automatyzacji maszyn roboczych ciężkich, w tym 

urządzeń dźwignicowych już na etapie projektowania tych maszyn. W wielu przypadkach istnieje 

również możliwość przystosowania do pracy w systemie zautomatyzowanym maszyn 

eksploatowanych.

Istotnym zagadnieniem związanym z eksploatacją urządzeń dźwignicowych jest eliminacja 

ukosowania suwnicy, wywołanego asymetrią obciążeń poziomych i zjawiskiem odbicia. 

Realizacja tego zadania jest możliwa przez zastosowanie programowo sterowanych napędów 

jazdy, w celu kompensacji ukosowania i osiągnięcia równoległego względem osi jezdni położenia 

mostu. Podkreślmy, że w literaturze zagadnienie to posiada również rozwiązania projektowe oraz 

zastosowania techniczne, czego wyrazem są prace [94,95,96,110].

W pracy przedstawiono projekt układu regulacji ruchu suwnicy, przy uwzględnieniu wpływu 

podatności mostu i jezdni, poślizgów kół oraz imperfekcji geometrycznych jezdni na 

charakterystyki dynamiczne układu, w  tym głównie na siły tarcia i momenty oporów ruchu 

zredukowane na wał silnika. Zaproponowany sposób rozwiązania problemu regulacji ruchu 

suwnicy polega na kompensacji różnic prędkości kątowych kół napędowych wynikających z 

asymetrii rozkładu obciążeń poziomych przez zastosowanie odpowiednich układów sterowania 

celem uzyskania symetrii charakterystyk momentów napędowych silników w mechanizmach 

jazdy suwnicy [105,106,107].

W pierwszej części pracy przedstawiono model matematyczny ruchu suwnicy pomostowej, w 

którym uwzględniono tarcie poślizgowe kół, drgania poziome wywołane odbiciami bocznymi kół 

oraz elektromechaniczny system napędowy. Przyjęto system napędowy, złożony z dwóch 

silników obcowzbudnych prądu stałego sterowanych poprzez przekształtniki tyrystorowe
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pracujące w układzie regulacji kompensującym ukosowanie suwnicy. Układ regulacji ruchu 

silnika opisany jest w pracy [105].

7.2. UKŁAD KOMPENSACJI UKOSOWANIA SUWNICY

Istnieje możliwość sterowania ruchem suwnicy poprzez zastosowanie układu regulacji, który 

w prostszej wersji umożliwia kompensację ukosowania, a w wersji zmodyfikowanej jednoczesne 

centrowanie położenia mostu względem środka toru jezdnego. Podstawą metody jest pomiar 

dróg kątowych napędzanych kół 1,2 suwnicy i kompensacja ich różnicy przez zastosowanie 

układu kompensującego z regulatorem PID (rys.7.1). Czujnik przemieszczenia zainstalowany na 

czołownicy umożliwia pomiar przemieszczenia poprzecznego mostu , wywołanego ukosowaniem 

i poślizgami kół.

Zgodnie z zależnościami przedstawionymi na rys.7.1 zachodzi zależność analityczna:

^  = (s 2 l  s l) =((ps2 - (P s i)a  , (7.1)

gdzie a  = r / (Li ) jest przełożeniem mechanizmu jazdy, po redukcji prędkości na wał silnika.

Realizację ruchu postępowego mostu suwnicy z eliminacją ukosowania i centrowaniem można 

uzyskać przez zastosowanie niezależnych, programowo sterowanych napędów kół i wyposażenie 

ich w specjalne układy regulacji. Uzyskanie toru jazdy mostu równoległego do osi szyn nie 

eliminuje jednak możliwości wystąpienia tarcia obrzeży kół o szyny przy niecentrycznym 

położeniu kół względem osi.

Schemat układu napędowego jazdy mostu z kompensacją ukosowania i centrowaniem 

przedstawiono na rys.7.3. Rysunek 7.3a przedstawia schemat układu regulacji napędu jazdy 

suwnicy z kompensacją jedynie ukosowania, natomiast rys.7.3b schemat układu napędowego 

jazdy mostu z jednoczesną kompensacją ukosowania i centrowaniem. Przedstawimy opis tego 

układu sterowania oraz jego zasadę działania.

Ruch mostu jest realizowany za pośrednictwem dwóch silników M l, M2 zasilanych z 

przekształtników energoelektronicznych. Każdy z silników jest wyposażony w układ regulacji 

momentu [97]. W przypadku zastosowania silników obcowzbudnych prądu stałego realizowane 

jest to bezpośrednio przez regulację prądu wirnika, a w przypadku napędów częstotliwościowych 

z silnikami prądu przemiennego na drodze regulacji wektorowej. W układzie zastosowano dwa
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Rys.7.1. Układ kompensujący z regulatorem PID 
Fig. 7 .1 . Compensation system with control element PID

Rys.7.2. Sposób pomiaru kąta ukosowania suwnicy
Fig. 7.2. Method of the measurement of the bevel angel o f the crane

k)
T

I|
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czujniki odległościowe CPP i CPT umieszczone z przodu i tyłu czołownicy mostu. Generowane 

przez nie sygnały wyjściowe e t  oraz Sp określają położenie osi podłużnych kół jezdnych z 

przodu i tyłu czołownicy względem osi szyny I.

Nadrzędnym elementem układu regulacji prędkości jazdy mostu jest regulator prędkości R o . 

Na jego wyjściu uzyskuje się zadaną wartość momentu mzl dla silnika M l. Zadawanie 

momentu mz2 dla silnika M2 jest bardziej złożone. Sygnał mz2 jest sumą zadanego momentu 

mzl dla sygnału m z2a, który jest uzyskiwany w regulatorze Rv|/e . Pełni on jednocześnie funkcję 

regulatora kąta ukosowania suwnicy oraz centrowania położenia kół jezdnych mostu suwnicy 

względem osi szyn. Wartości zadane dla tych obydwu wielkości są równe zero. Rzeczywista 

wartość kąta ukosowania jest obliczana w bloku SUM1. Drugą wielkością wejściową regulatora 

R v)/e jest informacja o położeniu kół jezdnych względem osi szyn, określona przemieszczeniem 

poprzecznym mostu e .  Otrzymuje się ją  z układu logicznego UL w zależności od kierunku jazdy 

mostu, e  =  Ep lub e = -E t.

W celu zapewnienia poprawnej pracy napędu jazdy mostu niezbędne jest określenie właściwych 

relacji pomiędzy ograniczeniami sygnałów m zl, mz2 , mz2a . Ujęte są one zależnościami:

I'z1max| ~ |'z2max| ■ (7.2)

M0P1 +M op2 + Jrf e ]  (7 3)
rozr V Pz1 max| /

|4Mopm» | s l p - i l M s m , (M )
l'zlmaxl

gdzie: dt i " zakładane przyspieszenie kątowe silnika w czasie rozruchu,
v /rozr
MSmax '  maksymalna dopuszczalna wartość momentu obrotowego każdego 

z silników S I , S2 ,

A M opmax - maksymalna różnica momentów oporowych,

- zredukowany na wał silników masowy moment bezwładności.

Zależności (7.2),(7.3),(7.4) wynikają odpowiednio z warunków:

- identyczności silników napędowych,

- realizowalności założonego przyspieszenia ruchu mostu w  czasie rozruchu.
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a)

Rys.7.3. Schemat układu kompensacji ukosowania suwnicy (a) oraz układu 
z centrowaniem (b)

Fig. 7.3. Scheme o f  the compensation system o f  the crane bevel (a) and system 
for central situation o f the bridge regard to the track (b)
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7.3. W YNIKI BADAŃ SYMULACYJNYCH RUCHU STEROW ANEGO SUWNICY

Badania symulacyjne ruchu sterowanego suwnicy przeprowadzono dla modelu uproszczonego 

z układem regulacji, który przedstawiono na rys.7.4. W modelu tym pominięto wpływ podatności 

mostu w płaszczyźnie poziomej ograniczając się do uwzględnienia podatności mostu w kierunku 

pionowym oraz przyjmując zastępczą sztywność poprzeczną jezdni.

Szczegółowe obliczenia przeprowadzono na przykładzie suwnicy pomostowej o rozpiętości 

L= 32 [m] oraz udźwigu Q= 50 [kN]. Analizę przeprowadzono dla dwóch stacjonarnych 

położeń wózka na moście, przyjmując położenie w środku rozpiętości dla współrzędnej y=16[m] 

oraz położenie asymetryczne y = 24 [m]. Obliczenia wykonano przy uwzględnieniu imperfekcji 

geometrycznych jezdni, aproksymowanych funkcją harmonicznie zmienną.

Opracowany model symulacyjny zastosowano do weryfikacji działania zaprojektowanego 

układu regulacji ruchu suwnicy, którego schemat strukturalny ilustruje rys.7.3a. Nastawy 

regulatora prędkości Rco i kąta ukosowania R y  dobrano na podstawie kryterium symetrii. 

Obliczenia przeprowadzono dla następujących warunków realizacji ruchu suwnicy:

- przyjęto położenie wózka w odległości 0.33L od osi szyny I ,

- założono początkową wartość kąta ukosowania mostu \\i = 0.002 [rd ],

- w chwili t = 5 [s] wystąpił wzrost momentu oporowego koła o 50% , a w chwili t = 6[s] 

jego zmniejszenie do wartości początkowej,

- przyjęto dopuszczalne przesunięcie kół jezdnych mostu względem osi szyny rzędu 

£ = 5 [m m ].

Na rys. 7.5a pokazano przebiegi badanych wielkości w układzie bez regulatora ukosowania w 

cyklu złożonym z rozruchu, ruchu ustalonego i hamowania. Wyniki obliczeń dla ruchu 

sterowanego suwnicy, przy zastosowaniu regulatora ukosowania przedstawiono na rys.7.5b. 

Zamieszczone przebiegi wielkości ei , £2 określają położenia kół względem osi szyny. 

Oddziaływanie boczne koła 1 na szynę przedstawia zmienna H, natomiast wielkość v oznacza 

prędkość jazdy m ostu .

Uzyskane wyniki potwierdzają dużą skuteczność działania zaproponowanego układu regulacji 

ruchu suwnicy w zakresie kompensacji jej ukosowania. W początkowej fazie mchu wartości kąta 

ukosowania rosną do uzyskania wartości granicznej (rys.7.5a). W układzie z regulatorem kąt 

ukosowania osiągają po czasie około 2.6 [s] wartości bliskie zera, które są stabilizowane na tym 

poziomie pomimo zmian momentu oporowego koła (rys.7.5b).
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Rys.7.4. Model dynamiczny suwnicy w  symulacji ruchu sterowanego
Fig. 7.4. Dynamics model o f the crane for simulation o f the control drive of the crane
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Rys.7.5. Wyniki badań symulacyjnych napędu jazdy suwnicy w układzie bez regulatora 
(a) i z regulatorem ukosowania (b)

Fig. 7.5. Results o f simulation o f the driving system o f the crane in system without control 
element (a) and with control system for compensation o f  crane bevel (b)
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Rys.7.6. Wyniki badań symulacyjnych napędu jazdy suwnicy w układzie z regulatorem 
ukosowania oraz centrowania 

Fig. 7.6. Results o f simulation for driving system o f the crane with control system for 
compensation o f  the bevel with central position o f  the bridge on the track
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Przebieg siły bocznej kota w układzie bez regulatora (rys.7.5a) uwidacznia jej skokowe 

zmianny w fazie ruchu ustalonego, przy czym maksymalna wartość tej siły jest rzędu 4.0 [kN]. W 

układzie z regulatorem ukosowania (rys.7.5b) wartości siły bocznej koła zredukowano do zera, 

co potwierdza eliminację zjawiska odbicia przez zaprojektowany układ sterowania, w zakresie 

przyjętych wstępnie założeń dla ruchu mostu.

Wyniki badań symulacyjnych jazdy suwnicy z centrowaniem zilustrowano na rys.7.6. Uzyskane 

w tym przypadku wyniki są zbieżne z wynikami dla układu z regulatorem ukosowania, w zakresie 

zmian kąta ukosowania. Wynika to z faktu, że w analizowanym przykładzie uzyskano eliminację 

zjawiska odbicia za pośrednictwem układu kompensacji ukosowania. Centrowanie mostu w 

sensie realizacji jego ruchu postępowego bez przemieszczenia poprzecznego uzyskano po czasie 

2.6 [s], co potwierdza przebieg wielkości eP , et na rys.7.6. Wyniki badań symulacyjnych 

uzasadniają możliwość eliminacji zjawiska odbicia suwnicy i minimalizacji sił bocznych za 

pośrednictwem proponowanego układu regulacji.

7.4. WNIOSKI

Przeprowadzona analiza oraz uzyskane wyniki obliczeń symulacyjnych potwierdziły możliwość 

kompensacji ukosowania suwnicy z centrowaniem, przy zastosowaniu układu sterowania z 

regulatorem kąta ukosowania typu PID. W szczególności daje się zauważyć, że

1. przeprowadzone badania potwierdzają przydatność uniwersalnego symulatora TCAD 4.2 do 

analizy komputerowej układów elektromechanicznych o wzglednie dużym stopniu złożoności.

2. Model matematyczny (symulacyjny) dynamiki jazdy suwnicy wymaga uwzględnienia również 

wpływu drgań i zjawiska odbicia na jej ukosowanie oraz pole obciążeń poziomych, którego 

asymetria posiada istotne znaczenie na ruch układu.

3. Konstruowanie modelu układu w języku TCAD jest mniej skomplikowane niż konstruowanie 

takiego modelu, np. w  Turbopascalu, przy czym czas analizy układu jest około dwukrotnie 

dłuższy od czasu analizy wykonanej w  Turbopascalu [1].

4. Istnieje możliwość znacznego ograniczenia ukosowania suwnicy przez zastosowanie 

zaproponowanego w pracy układu regulacji ruchu suwnicy.

Rozdział 8. WNIOSKI KOŃCOWE

Studium literatury i treść przedstawionego opracowania uwidaczniają aktualność 

zagadnień związanych z badaniem dynamiki jazdy suwnicy pomostowej w zakresie oceny 

wpływu zjawiska odbicia na jej charakterystyki dynamiczne. Decyduje o tym fakt, że 

występująca podczas jazdy suwnicy asymetria obciążeń poziomych, niedoskonałości 

geometryczne jezdni, a w  ich konsekwencji poślizgi sprężyste kół prowadzą do ukosowania 

suwnicy oraz w jego następstwie do zaistnienia zjawiska odbicia. W wyniku zjawiska odbicia w 

układzie występują dodatkowe obciążenia dynamiczne w postaci sił impulsowych zwanych siłami 

bocznymi, co jest przyczyną zwiększonego zużycia jezdni i obrzeży kół.

Sformułowany w pracy model drganiowy suwnicy przy zastosowaniu metody sztywnych 

elementów skończonych (SES) umożliwił ocenę zjawisk dynamicznych, powstających podczas 

jazdy suwnicy w fazie przejścia od ukosowania aż do odbicia włącznie. Przyjęcie podatnego 

modelu fizycznego suwnicy oraz uwzględnienie wpływu drgań układu i jego podukładów 

umożliwiło badanie poślizgów sprężystych kół, sił tarcia poślizgowego oraz zjawiska odbicia na 

gruncie modelu sprężystego Voighta ze sztywnością kontaktową układu koło - szyna.

W pracy przy modelowaniu dynamiki jazdy suwnicy rozpatrzono wpływ podatnych więzów 

elektromechanicznych od silników, uwzględniając wpływ indukcji elektromagnetycznej na 

charakterystyki dynamiczne układu w fazie rozruchu, ruchu ustalonego i hamowania. W wyniku 

analizy stwierdzono największą wrażliwość charakterystyk dynamicznych suwnicy w jej ruchu 

ustalonym i do tej fazy ruchu ograniczono większą część prowadzonej analizy. Zamieszczone w 

pracy przebiegi sił bocznych, sił tarcia poślizgowego kół oraz kąta ukosowania suwnicy ilustrują 

działanie sił impulsowych w układzie oraz wpływ zjawiska odbicia. Jednym z wniosków 

wynikających z badań analitycznych jest stwierdzenie, że wrażliwość badanych charakterystyk 

dynamicznych suwnicy (sił bocznych, kąta ukosowania) jest największa dla sztywności 

poprzecznej jezdni bliskiej sztywności poprzecznej mostu. W  tym przypadku uzyskano
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numerycznie najmniejsze wartości sił bocznych, sit tarcia poślizgowego oraz mocy sił tarcia 

poślizgowego. Jednocześnie stwierdzono korzystny wpływ wzrostu sztywności jezdni na 

ograniczenie ukosowania mostu i zmniejszenie maksymalnych wartości jego kąta ukosowania.

W analizowanym przypadku zachodzi zjawisko odbicia suwnicy o sztywny ogranicznik, 

powodując jedynie wzrost wartości sit impulsowych.

W wyniku przeprowadzonej analizy można sformułować następujące wnioski w zakresie 

oceny wrażliwości zjawiska odbicia suwnicy:

1) istotny wptyw na przebieg zjawisk dynamicznych podczas ruchu suwnicy (ukosowanie, 

odbicie, poślizgi kół) posiada asymetria obciążeń poziomych i niedoskonałości geometryczne 

jezdni,

2) w modelowaniu dynamiki jazdy suwnicy należy uwzględnić wpływ ruchu drgającego układu 

most- jezdnia - układy napędowe jazdy wraz z ruchem ładunku (kołysanie), co umożliwia 

wyznaczenie obciążeń dynamicznych i reakcji więzów w  układzie, postaci drgań i widma 

częstości drgań własnych, a tym samym określenie pasm rezonansowych,

3) w modelowaniu dynamiki jazdy suwnicy konieczne jest uwzględnienie więzów 

elektromechanicznych w  układzie napędowym i wpływu podatności układu napędowego, w 

którym występują drgania samowzbudne przy sprzężeniu ciernym koła z  szyną powodujące 

poślizgi sprężyste kół w  kierunku jazdy oraz wystąpienie asymetrii sił tarcia poślizgowego kół 

jezdnych,

4) istotny wpływ na charakterystyki dynamiczne suwnicy pomostowej posiada również asymetria 

rozkładu masy suwnicy, zależna od położenia wózka na moście wraz z ładunkiem. Wartości 

obciążeń poziomych suwnicy, poziomy mocy sił tarcia oraz ukosowanie mostu są większe w 

położeniu asymetrycznym wózka, w  szczególności przy uwzględnieniu dodatkowo 

niedokładności geometrycznych jezdni.

Zamieszczone w  pracy wyniki badań analizy wrażliwości ruchu suwnicy i pola obciążeń 

poziomych pozwalają określić założenia do projektu układu regulacji ruchu suwnicy z 

kompensacją ukosowania (rozdział 7). Przeprowadzona wstępnie symulacja ruchu sterowanego 

suwnicy wykazała znaczną dobroć działania zaprojektowanego układu regulacji, realizującego 

symetrię charakterystyk momentów napędowych silników dla dwóch niezależnych mechanizmów 

jazdy. Możliwe jest również centrowanie położenia mostu względem środka jezdni przy 

zastosowaniu przedstawionego układu sterowania.
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W wyniku symulacji ruchu suwnicy z układem regulacji uzyskano znaczną redukcję 

ukosowania suwnicy i ograniczenie maksymalnej wartości kąta ukosowania aż do wartości 

zerowej włącznie oraz teoretycznie eliminację zjawiska odbicia suwnicy i sił bocznych kół.

Można w ogólności stwierdzić, że zmniejszenie oddziaływań dynamicznych występujących 

w czasie jazdy suwnicy daje się uzyskać przez właściwą klasę wykonania suwnicy oraz jej 

podzespołów, na drodze automatyzacji prac i regulacji ruchu, przez zachowanie założonych 

parametrów i tolerancji technicznych podczas jej eksploatacji. Ustalenie odpowiednich danych w 

zakresie racjonalnego doboru sztywności jezdni, mostu i współpracujących podzespołów oraz 

dopuszczalnych niedoskonałości geometrycznych jezdni, kół wynikających ze stopnia ich zużycia 

może być podstawą do zaprojektowania takiej postaci konstrukcyjnej suwnicy, w której 

zjawisko odbicia nie wystąpi. W  takim przypadku możliwe jest zaprojektowanie suwnicy o 

znacznej trwałości i niezawodności działania.

Opracowane algorytmy i programy obliczeniowe oraz uzyskane dane stanowią podstawę do 

rozwijania badań dynamiki jazdy suwnic pomostowych, w zakresie oceny ich . obciążeń 

dynamicznych, poślizgów kół i ukosowania. Istnieje możliwość modyfikacji algorytmów i 

programów obliczeniowych do klasy suwnic bramowych, półbramowych lub manipulatorów 

suwnicowych typu układarek magazynowych. W tym zakresie były również realizowane zadania 

badawcze, których wyniki zostały opublikowane i wykorzystane w  pracach badawczych 

prowadzonych w Katedrze Mechaniki Robotów i Maszyn Politechniki Śląskiej w Gliwicach w 

latach 1991-1995.

Sformułowany w pracy model zjawiska odbicia i model matematyczny ruchu suwnicy oraz 

opracowane programy obliczeń mogą stanowić pomoc naukową na etapie projektowania 

bardziej niezawodnych urządzeń suwnicowych. Z badań przeprowadzonych w pracy wynika 

wniosek, że w procesie projektowym powinno się rozpatrzyć wpływ zjawisk dynamicznych 

występujących podczas jazdy suwnicy pomostowej, a w szczególności wptyw zjawiska odbicia 

na obciążenia dynamiczne kół, trwałość jezdni i dobór charakterystyk napędowych sił 

napędowych.
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WYKAZ OZNACZEŃ

A pole przekroju,
A macierz bezwładności układu,
B macierz tłumienia układu,
C globalna macierz sztywności układu,
c macierz obrotu układów współrzędnych SES,
e dobroć prowadzalności suwnicy,
E, G moduł Younga i Kirchhoffa,
F macierz sił wymuszających układu,
f ,  , fy - współczynniki tarcia poślizgowego w kierunku wzdłużnym i poprzecznym,
F„ macierz sił napędowych suwnicy,
H siła boczna koła,
L , Iy , L - geometryczne momenty bezwładności ciała względem osi układu 

współrzędnych (centralnych osi bezwładności),
i. , iw macierze prądów stojana i wirnika,
Jx 5 Jy ) Jz - masowe momenty bezwładności ciała względem osi układu 

współrzędnych,
K macierz sztywności układu,
k współczynnik sztywności E S T ,
L rozpiętość m ostu,
L„ , Lw - indukcyjności stojana i wirnika,
m masa elementu sztywnego SES ,
M
M" *1

macierz bezwładności elementu SES ,
lłlc 1

m '„ V -

m ;  J

macierze momentów ogólnych sił napędowych i sił tarcia poślizgowego,

M  - moment elektromechaniczny silnika,
N siła nacisku koła,
P siła prowadząca,
P macierz przesunięcia równoległego,
q macierz współrzędnych uogólnionych,
R macierz reakcji więzów w układzie,
r promień koła jezdnego suwnicy,
Rs 5 Rw “ oporności stojana i wirnika,
s operator różniczkowy Laplace’a,
S siła zderzeniowa koła,
S «(t) - funkcja wrażliwości charakterystyki H(t) układu względem parametru a ,
s macierz sił zderzeniowych w układzie,
T , , Ty - macierze sił tarcia poślizgowego koła w kierunku wzdłużnym i poprzecznym,

- 1 7 5  -

Us , Uw - macierze napięć stojana i wirnika,
uc , wc - przemieszczenia środka masy mostu w kierunku osi X,Y ,
vo ~ prędkość ruchu ustalonego suwnicy,
Y(jco) -  macierz podatności dynamicznych układu,
Z(j(o) ~ macierz sztywności dynamicznych układu,
a  -  kąt znoszenia koła,
v|/ -  kąt ukosowania suwnicy,
<p -  kąt obrotu koła (silnika),
k  ■_ iloraz sztywności poprzecznej jezdni do sztywności mostu,
s -  luz pomiędzy obrzeżem koła a szyną jezdni suwnicy,
H -  współczynnik tarcia rozwiniętego,
y -  współczynnik tłumienia dźwigara mostu,
o* , <jy - współczynniki poślizgów koła w kierunku wzdłużnym i poprzecznym, 
5(t) - funkcja impulsowa Diraca,
§0(t)  - funkcja skoku jednostkowego,
<£s , - strumienie magnetyczne stojana i wirnika,
ri - współczynnik sprawności (stratności).

e - siła elektromotoryczna silnika,

/, i  - prąd,

Ijt, Irk -  wektory przestrzenne prądów stojana i wirnika silnika indukcyjnego,

km, - wzmocnienie zamkniętego obwodu regulacji, momentu
elektromagnetycznego silników napędowych,

kro> - wzmocnienie regulatora prędkości,

- wzmocnienie regulatora ukosowania,

kra - wzmocnienie tachoprądnicy,

L  -  indukcyjność obwodu wirnika silnika obcowzbudnego,

Lw -  indukcyjność obwodu wzbudzenia silnika obcowzbudnego,

L s, Lr, Lu  - indukcyjności stojana, wirnika i główna modelu silnika indukcyjnego,

M  -  moment elektromagnetyczny silnika,

Mo, M m - moment obciążenia silnika,

p b - liczba par biegunów silnika,

R  -  rezystancja obwodu wirnika silnika obcowzbudnego,

R„ -  rezystancja obwodu wzbudzenia silnika obcowzbudnego,

R s, R r - rezystancja uzwojeń stojana i wirnika silnika indukcyjnego,

Tm - mechaniczna stała czasowa napędu,

Tra -  czas zdwojenia regulatora prędkości typu PI,

T,v -  czas zdwojenia regulatora ukosowania typu P1D,

Trr -  stała czasowa różniczkowania regulatora ukosowania typu PID .



MODELOWANIE DYNAMIKI JAZDY SUWNICY POMOSTOWEJ 
PRZY UWZGLĘDNIENIU ZJAWISKA ODBICIA

STRESZCZENIE

W pracy przeprowadzono studium modelowania dynamiki jazdy suwnicy pomostowej przy 
uwzględnieniu zjawiska odbicia oraz ukosowania mostu. Sformułowano model zjawiska 
odbicia, jakie występuje podczas uderzenia koła obrzeżem o szynę, po skasowaniu luzu 

Przedstawiono modele matematyczne ukosowania mostu i poślizgów sprężystych kół, 

wywołanych asymetrią obciążeń poziomych i niedoskonałościami geometrycznymi jezdni. 
Zjawiska dynamiczne występujące podczas jazdy suwnicy są przyczyną dodatkowych 
oddziaływań w  układzie koło - szyna zwanych siłami bocznymi. W pracy uwzględniono 

wpływ podatności suwnicy i układów napędowych na wartości sił bocznych oraz tarcia 
poślizgowego kół.

Do realizacji sformułowanych zadań opracowano złożone modele dynamiczne suwnicy i jej 
podukładów, a w szczególności modele drganiowe układu przy zastosowaniu metody 
sztywnych elementów skończonych (SES). Na tej podstawie opracowano algorytmy 

numeryczne umożliwiające analizę drgań suwnicy w zakresie wyznaczania widma częstości 
drgań własnych oraz charakterystyk amplitudowych. Opracowane modele umożliwiły 
określenie globalnego modelu matematycznego ruchu suwnicy, opisującego^ zjawisko odbicia 
oraz drgania układu przy dowolnym wymuszeniu.

Opracowany program obliczeń umożliwił przeprowadzenie ciągu eksperymentów 
numerycznych na przykładzie wybranej suwnicy pomostowej o rozpiętości L = 32 [m] oraz 
udźwigu Q =  50 [kN]. Obliczenia wykonano dla dwóch ustalonych położeń wózka na moście 
- położenie centralne i asymetryczne, rozważając fazę rozruchu, ruchu ustalonego i 
hamowania. Zbadano wrażliwość charakterystyk dynamicznych suwnicy ze względu na 

parametry projektowe układu, w tym ze względu na sztywność jezdni, asymetrię rozkładu 

masy suwnicy oraz imperfekcje geometryczne jezdni i kół. Wyniki ohliczeń przedstawiono 
graficznie w  postaci wykresów sił bocznych, sił tarcia poślizgowego, poślizgów kół oraz kąta 

ukosowania mostu. W szczególności zbadano wpływ drgań samowzbudnych w układzie 

napędowym wywołanych sprzężeniem ciernym kola z szyną na wartości sił tarcia
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poślizgowego oraz poślizgi kół, przy uwzględnieniu więzów elektromechanicznych dla 

silników.
Model matematyczny ruchu suwnicy wyrażono również w postaci grafu wiązań z 

uwzględnieniem modeli elektrycznych silników, zjawiska odbicia i reakcji więzów w układzie. 

W szczególności opracowano multigraf wiązań modelu drganiowego suwnicy na podstawie 

modelu SES mostu.
Uzyskane wyniki obliczeń umożliwiły ocenę wpływu zjawiska odbicia na wartości sił 

bocznych i ukosowanie mostu oraz sformułowanie warunków eliminacji ukosowania oraz 
symetrii pola obciążeń poziomych, stanowiących założenia projektowe dla realizacji zadania 

sterowania jazdy suwnicy.
Opracowano projekt układu regulacji ruchu suwnicy z kompensacją ukosowania i zjawiska 

odbicia, dostosowanego do klasy suwnic pomostowych z dwoma niazależnymi układami 

napędowymi jazdy. Przeprowadzono symulację ruchu sterowanego suwnicy, która 
potwierdziła skuteczność działania układu regulacji w  zakresie ograniczenia kąta ukosowania 
mostu. Zasadę działania układu regulacji z zastosowaniem regulatora PID oparto na 
kompensacji różnic dróg kątowych (prędkości kątowych) kół napędowych suwnicy 

wynikającej z asymetrii ich sił oporów ruchu.
Praca posiada znaczenie teoretyczne w zakresie modelowania ruchu suwnicy i badania 

dynamiki jej jazdy z zastosowaniem procedur numerycznych. Wyniki pracy i opracowane 
algorytmy numeryczne mogą być pomocne na etapie formułowania założeń i danych w 

zakresie projektowania urządzeń suwnicowych z uwzględnieniem zjawisk dynamicznych.



MODELLING OF THE DYNAMICS OF THE CRANE DRIVE BY 
INFLUENCE OF THE REFLECTION PHENOMENON

SUMMARY

In the paper the study of the modelling of the dynamics o f the crane drive by influence of 
the reflection phenomenon and bevel o f crane has been presented. It was considered the model 
o f reflection phenomenon that can occur between the rail and wheel, after elimination of lose. 

The .presented mathematical models o f crane bevel and spring slips of wheels determinated by 
asymmetry disposition of horizontal loads and geometrical imperfects o f track. The dynamics 
phenomenons are appeared the side forces in system wheel - rail during the crane drive. In the 

paper the influence of flexibility o f  crane and driving systems on values o f side forces and slip 

friction forces are considered.

Foe realization the formulated problems the complex dynamics models o f crane and its 
subsystems has been elaborated by use o f  Rigid Elements Method (REM). On basis such 

models were elaborated the numerical algorithms for analysis o f vibrations o f crane in range of 
determine o f its own frequencies and frequencies characteristics. The elaborated models can be 

allowed to determine the global mathematical model o f crane drive for describe a reflection 
phenomenon and crane vibrations for optional force acted on system.

The received algorithm the numerical experiments have been done on example o f crane with 
extend L=32 [m] and load Q=50 [kN]. The particulaiy calculations for two situation o f  the car 
on the bridge were proved - for central and nonsymmetry situations regard to the starting and 

stationary phases and put the breake o f the motions with use o f the asynchronous and direct - 
current motors. It were the sensitivity o f  dynamics characteristics of crane regard to the design 
parameters o f system, in particulary regard to the stiffness disposition o f track, asymmetry 

disposition o f crane mass and geometrical imperfects o f track and wheels. The results o f 
calculations in term of diagrams o f  side forces, the slip friction forces, the slips o f wheels and 

bevel angle of bridge were presented. In particularly the influence of self-excited vibrations in 

driving system as consequence o f  friction coupling on slip friction forces and slips o f  wheels o f 
the crane by consideration the electrical constrains for motors was examined.
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The mathematical model o f  crane motion in term of bond graphs is presented too with 

consideration o f electrical modelsof motors, the reflection phenomenon and constrains 
reactions in the system. In particularly the multigraph for vibrating model o f crane on basis of 
REM is elaborated.

The received results o f calculations gave possibility to estimation of influence o f reflection 
phenomenon on values of side forces and bevel of bridge and to determine of conditions for 
compensation of crane bevel and realization of symmetry disposition of horizontal loads of 

crane, that are design conditions for realization of control drive of crane.

In such ways the control system for compensation of crane bevel and reflection phenomenon 
was elaborated for class o f crane with two independed driving systems. The proved simulation 
of control motion o f crane was confirmed the great possibility o f design control system to 
reduce of value o f bevel angle o f crane. In the control system is applied the PID element acted 

on difference between the angular velocities of driving wheels o f crane as consequence of 
asymmetry disposition o f horizontal forces.

The paper has theoretical aspects in range of modelling o f crane motion and for 
investigation its dynamics by use of numerical algorithms. The results o f paper should be useful 
for design engineers and constructors o f the crane equipment to determine o f design dates and 
parameters o f system.



М О Д ЕЛ И РО В А Н И Е Д И Н АМ И КИ  Д В И Ж Е Н И Я  М ОСТОВОГО 
КРАНА  С О Д Н О Ш ЕН И ЕМ  Я В Л ЕН И Я  О ТРА Ж ЕН И Я

РЕ ЗЮ М Е

В работе представлено алгоритм моделирования динамики движения 

мостового крана с отношением явления отражения и укосования моста. 

Определено модель явления отражения, какие возникаеть нри упругой 
ударе колеса с рельсом, после компенсасий зазора. Представлено 

математическую модель укосования моста и упругих скольжений колес, 

возникающих при ассиметрии горизонтальных нагрузок и 

геометрических имнерффекций мостовой. Динамические явления 

возникающие во времия движения крана определяють дополнительные 
усилия в системе: колесо -  рельс, которые называться боковыми

силами. В работе рассмотрено влияние податливостии крана и системы 

движения на значения боковых сил,а тоже сил трения колёс.
К реализаций этих задач разработано сложные динамические 

моделей крана и его подсистем, а в особенности^ колебательные 

моделей системы при исспользованию метода твердых конечных 

элементов (СЭС). На этой основанию разработано алгоритмы анализа 

колебаний крана в области определения собственных частот и 

амплитудовых характеристик. Определённые моделей даються 

возможность представления общей математической модели движения 

крана для описания явления отражения и колебаний системы при 
произвольной динамической нагрузке.

Разработанный алгоритм дал возможность проведения цифровых 

экспериментов на примере мостового крана с длинностьм моста 1=32 

[щ] и нагрузкой 0 = 50 СкН]. Вычисления сделано для двух 

положений к о л я с к и  на мосте -  центрального и ассиметрического, для 

фазы разгона, установищего движения и тормозорования. Исследовано 

чуствительность динамических характеристик крана в отношению к 

параметрам сыстены, а в особенностии к упругости мостовой,

ассиметрии разпределения массы системы и геометрических

имперффекций мостовой и колёс. Резултаты вычислений представлено в

форме графиков боковых сил, сил трения колес, их скольжений и угла

укосования моста. В особенности проведено влияние самовозбуднмх
колебаний в системе движения крана, с учетом сил трения, 
скольжения колес и электромеханических связей в двигателях.

Математическую модель движения крана представлено тоже в виде 

графа связей для системы движения с двигателем, описания явления 

отражения и реакций связей в системе. В особенности разработано 

мултиграф связей динамической модели крана, при использованию 

метода СЭС.

Полученные резултаты вычислений дають возможность оцены влияния 

явления отражения на значения боковых сил и укосование моста, а 

тоже при формулированию условий компенсаций укосования и симметрии 

горизонтальных нагрузок, для определения данных в цели решения 

задачи управления движения крана.
Разработано проект системы управления движения крана с

компенсацей укосования и явления отражения, в классе кранов из 
двома независимыми системами движения моста. Проведено вычисления 

методом симпулации регулированного движения крана с ситемом 

управления. Результаты вычислений нотвержвали эффективность 
действования системы управления в области ограничения значений 

угла укосования моста. Принцип действования системы управления ц 

использованием элемента ПИД заключает ься в компенсаций разницы 

угловых скоростей колес, при ассиметрии характеристик двигателей и 

сил трения.
Работа имеет теоретическое значение для моделирования движения 

крана и исследований его движения, с использованием компютеров и 

определённых алгоритмов. Резултаты работы и разработанные 

алгоритмы полезьны к реализаций проектировых задач с учетом 

динамических явлений.




