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Reziumeé

Miesto autobusy vaziavimo saugumo ir komforto poreikiams didelg jtaka turi
virpesiai, jy poveikis. Norint jvertinti virpesiy jtaka miesto autobusui, reikia is-
spresti daug naujy moksliniy ir techniniy uzdaviniy. Disertacijoje pagrindinis
démesys skirtas jvertinti Zzemagrindziy miesto autobusy dinaminiy parametry
kitima, jvertinus darbinés biklés kitima, ir pateikti rekomendacijas tolesniam
miesto autobusy eksploatavimui bei projektavimui.

Darbe sprendziami keli pagrindiniai uzdaviniai: autobuso dinaminiy ir ma-
tematiniy modeliy sudarymas; virpesiy jtakos zemagrindziy miesto autobusy
darbo kokybei ir komfortui nustatymas; eksperimentinés kébulo modalinés ana-
lizés tyrimo metodo sudarymas; autobuso vibraciniy signaly parametry kovaria-
cinio modelio sudarymas.

Disertacijg sudaro jvadas, trys skyriai ir bendrosios i§vados.

Ivadiniame skyriuje aptariama tiriamoji problema, darbo aktualumas, apra-
Somas tyrimy objektas, formuluojamas darbo tikslas bei uzdaviniai, apraSoma
tyrimy metodika, darbo mokslinis naujumas, darbo rezultaty praktiné reikSme,
ginamieji teiginiai. Jvado pabaigoje pristatomos disertacijos tema autoriaus pa-
skelbtos publikacijos ir praneSimai konferencijose bei disertacijos struktiira.

Pirmasis skyrius skirtas mokslinés literatiiros apzvalgai. Jame analizuojami
vaziavimo kokybés — komforto kokybiniy parametry jvertinimai. Skyriaus pa-
baigoje formuluojamos i§vados ir tikslinami disertacijos uzdaviniai.

Antrajame skyriuje pateikti nagringjamos sistemos dinaminis ir matematinis
modeliai bei atliktas tiriamos sistemos modeliavimas.

Treciajame skyriuje eksperimentiskai tiriami zemagrindzio miesto autobuso
pakabos ir rémo Vvirpesiai, jvertinant darbinés biiklés kitima. Skyriuje atlikta ze-
magrindzio autobuso kébulo eksperimentiné modaliné analizé bei sudarytas au-
tobuso reikSmingy tasky vibraciniy signaly parametry kovariacinis modelis.

Disertacijos tema paskelbti 4 straipsniai: vienas — Zzurnale, jtrauktame j
Thomson ISI sgrasa, trys — Index Copernicus duomeny bazéje cituojamuose zur-
naluose. Disertacijos tema perskaityti 5 pranesimai Lietuvos bei kity Saliy konfe-
rencijose.



Abstract

When increasing bus driving safety and comfort needs vibrations and their im-
pact have growing influence. A number of new scientific and technical tasks
must be resolved to evaluate the impact of vibrations for a city bus. The disserta-
tion focuses on a composite assessment of the changes of dynamic characteris-
tics of urban low-floor bus together evaluating the changes of operating condi-
tions and then provide with recommendations for urban bus design.

The thesis addresses to a number of key tasks: detection of the impact of
vibrations for the work quality — comfort of urban low-floor bus; composition of
dynamic and mathematical models of the bus; performance of experimental mo-
dal analysis; composition of covariance model of the parameters of vibrational
signal.

The dissertation consists of Introduction, 3 chapters, and general conclu-
sions.

The introduction reveals the investigated problem, importance of the thesis
and the object of research and describes the purpose and tasks of the thesis, re-
search methodology, scientific novelty, the practical significance of results
examined in the thesis and defended statements. The introduction ends in pre-
senting the author’s publications on the subject of the dissertation, offering the
material of made presentations in conferences and defining the structure of the
dissertation.

Chapter 1 revises the used literature. It analyzes the ride quality — comfort
evaluations. Conclusions are drawn and the tasks of the dissertation are reconsi-
dered at the end of the chapter.

Chapter 2 introduces with analyzed dynamic and mathematical models as
well as performed test system modelling.

Chapter 3 experimentally investigates vibrations of environment and ele-
ments of urban low-floor bus. Furthermore, low-floor bus experimental modal
analysis is performed and covariance model of vibrational signal parameters of
significant bus points is designed in this chapter.

4 articles focusing on the subject of the discussed dissertation are published:
one article — in the Thomson ISI database, three — in the journals quoted in Index
Copernicus data base. 5 presentations on the subject have been given in confe-
rences at national and international level.
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Zyméjimai

Simboliali

a — pagreitis;

a,, — vidutiné kvadratiné reikSmé;

¢ — slopinimo koeficientas;

0 — logaritminis dekrementas;

F—jega;

f — neslopinamas savasis daznis;

fq — slopinamas savasis daznis;

@, ®, $ — sukimosi kampas, kampinis greitis, kampinis pagreitis;

q, 4, 4 — apibendrinta koordinaté, apibendrintos koordinatés pirmoji i§vestiné ir apibend-
rintos koordinatés antroji i§vesting;

Q; — iSorinio zadinimo jéga;
h — slopinimo koeficientas;
H — dazniné atsako fumkcija;
I — inercijos momentas;

k — standumo koeficientas;

K, — kovariaciné funkcija;
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L — atstumas;

m — mase;

r — koreliacijos koeficientas;

Sy — standartinis nuokrypis;

Sz — kelio profilio nelygumy spektrinis tankis;

T — kintantis kvantavimo intervalas;

T, I1, & — sistemos kinetiné, potenciné energijos ir disipaciné funkcija;
U — virpesiy parametras;

z,z, Z — poslinkis, greitis, pagreitis.

Santrumpos

BEM - baigtiniy elementy metodas;

DOF — laisvés laipsnis (angl. Degree of Freedom);

FFT — sparcioji Furjé transformacija (angl. fast Fourier transform)

RMS — vidutiné kvadratiné reik§mé (angl. root mean square);

OMA — operaciné modaliné analiz¢;

PIMOT — Automobiliy pramonés institutas (lenk. Przemystowy Instytut Motoryzacji);

UAB — uzdaroji akciné bendrové.

Savokos

Kébulas — autobuso dézé keleiviams veZti, atitinkanti autobuso paskirtj ir eismo saugu-
mo reikalavimus. Autobusy kébulas yra karkasinis, kurj sudaro standZiai sujungti iilgi-
niai ir skersiniai metaliniai strypai.

Keleivis — asmuo, kuris néra vairuotojas arba ekipazo narys (JT EEK taisyklé 107).
Modaliné analizé — tai procesas, kurio metu konstrukcija charakterizuojama modaliniais
parametrais: modos savasis daznis, modos slopinimo koeficientas ir modos forma.

Pakaba — transporto priemonés mechanizmai ir tamprieji elementai, jungiantys masinos
atramines dalis (ratus) su rému, mazinantys dinamines apkrovas, atsirandancias dél kelio
nelygumy, perduodantys jégas ir momentus, veikianéius tarp rato ir rémo.

Ramybés blisena — kai autobusas nebuvo veikiamas jokiy i$oriniy poveikiy, t. y. nebuvo
uzvestas variklis ir nebuvo priverstinio smiiginio Zadinimo.

Zemagrindis autobusas — transporto priemoné, kurioje ne maziau kaip 35 proc. ploto
skirta stovintiems keleiviams. Sis plotas yra be laipty ir i§ jo galima prieiti bent prie vie-
ny tarnybiniy dury (JT EEK taisyklé 107).
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Jvadas

Problemos formulavimas

ZemagrindZio autobuso virpesiai kinta jo eksploatacijos metu. Eksploatacijos
metu transporto priemonés virpesiai perduodami vairuotojui ir keleiviui labai
priklauso nuo transporto priemonés konstrukcijos bei atitinkamai susije su verti-
kaliu ir sukamuoju amortizuojamos ir neamortizuojamos masés judesiu. Darbe
nagrinéjami pagrindiniy autobuso konstrukcijos elementy (pakabos, rémo, amor-
tizatoriy ir oro pagalviy) dinaminiai parametrai. Eksploatacijos metu, esant ne-
tinkamai suderintiems ar parinktiems autobuso konstrukcijos elementams, gau-
namas aukStas virpesiy amplitudziy lygis, kuris perduodamas vairuotojui ir
keleiviui. Kiekvienas pakabos elementas arba elementy sistema skirta mazinti
tam tikro daznio ir krypties virpesius. Todél tiksliai suderintos pakabos elemen-
ty — amortizatoriy ir oro pagalviy elastinés-dinaminés savybés uztikrina mazesnj
virpesiy amplitudziy lygj.

Atsizvelgiant j problematika, kuri kyla dél pries tai apraSyty dinaminiy po-
veikiy autobuso konstrukcijai, keleiviui ir vairuotojui, biitina jvertinti Zemagrin-
dzio autobuso dinamines savybes. Norint jas jvertinti, reikia sukurti autobuso
mechaninés sistemos pavojingy veiksniy, atsirandanéiy dél vidiniy ir iSoriniy
sistema zadinanciy veiksniy, nustatymo tyrimo metodika bei istirti ty veiksniy
jtaka autobuso pakabos ir kébulo konstrukcijai.



2 IVADAS

Darbe pagrindinis démesys skiriamas vidiniy ir iSoriniy autobuso sistemg
zadinanciy veiksniy jtakos komfortiSkumui ir autobuso sistemos dinaminiams
parametrams (virpamiesiems dydziams) nustatymui. Komfortas apibréziamas
konstrukcijos tasky virpesiy amplitudémis bei dazniy juostoje pasireiskianciomis
amplitudziy reik§mémis. Variklio veikimas priimamas kaip vidinis sistemg zadi-
nantis veiksnys, 0 vaziavimo metu kylantys Zadinimai bei smuiginis Zadinimas —
kaip iSorinis. Nustatant autobuso rémo modalinius parametrus nevertinama au-
tobuso dinamika vaziavimo metu, nes modaliniams parametrams nustatyti uz-
tenka smiginio Zadinimo. Sistemg Zadinanciy veiksniy, kurie pasireiskia tiria-
mosios sistemos dinaminiais parametrais (virpamaisiais dydziais), matavimai
placiai taikomi jvertinant ir kontroliuojant jvairiy sistemy, masiny ar agregaty
buklg. Matuojamojo parametro steb&jimas ir pokyciy laike vertinimas, imantis
atitinkamy veiksmy pagal gautus rezultatus, padeda jvertinti ir pasalinti sistemos
problemy Saltinius. Taip pat gerinti naujai kuriamy sistemy konstrukcijas su op-
timizuotais dinaminiais parametrais.

Disertacijoje sudarytas Zemagrindzio autobuso analitinis modelis, kuris rei-
kalingas norint i8siaiskinti miesto autobuso konstrukcijos savybes. Modelyje
naudojami tiesiniai ir netiesiniai koeficientai nustatyti atliekant eksperimentinius
bandymus.

Darbe atlikti eksperimentiniai autobuso tyrimai: reikSmingy autobuso konst-
rukcijos tasky virpesiy matavimai bei atlikta kébulo eksperimentiné modaliné
analizé. ReikSmingy autobuso konstrukcijos tasky virpesiy matavimai leidzia
jvertinti Zemagrindziy autobusy dinaminius parametrus bei jy jtaka konstrukcijai
ir komfortiskumui. Eksperimentinés modalinés analizés metu nustatyti tiriamos
sistemos modaliniai parametrai (modos savasis daznis, modos slopinimo koefi-
cientas ir modos forma). Gautos mody formos leidzia matyti kébulo linijinius ir
kampinius poslinkius. Pagal tai galima jvertinti santykinius poslinkius tarp
reik§mingy autobuso kébulo tasky bei galima nustatyti labiausiai apkrautas
konstrukcijos vietas ir numatyti prielaidas deformacijy, kurios sukelia pavojin-
gus autobuso judesius, mazinimui. Darbe sudarytas Zemagrindzio autobuso
reikSmingy taSky eksperimentiniy vibraciniy signaly parametry kovariacinis
modelis, kuris jgalina nustatyti koreliacijos kaita tarp vibraciniy signaly para-
metry.

Darbo aktualumas

Autobusy dinaminiams parametrams didelg jtaka turi virpesiai, jy poveikis. Rei-
kia zinoti, kaip iSvengti virpesiy Zalos, rezonanso efekto kuriamose sistemose.
Atliekant virpesiy matemating analiz¢ susiduriama su sudétingo tiriamos siste-
mos analitinio modelio sudarymo bei reikalingy skaic¢iavimams koeficienty nu-



IVADAS 3

statymo problemomis. Tam reikia atlikti kruopsciag Zemagrindziy autobusy sis-
temy arba panasios sandaros transporto sistemy analize¢, nes dauguma skaiiavi-
muose naudojamy dydziy galima rasti tik atlikus eksperimentinius matavimus.
Darbe sudarytas autobuso dinaminis modelis leidzia jvertinti amortizatoriy slo-
pinimo charakteristikas ir autobuso apkrovimo jtakg autobuso konstrukcijos vir-
pesiams ir komfortiSkumui. Remiantis atlikta autobusy sistemy ir jy komponen-
¢iy analize ir siekiant pagristi naujai kuriamy miesto autobusy sistemy
techninius ir technologinius sprendimus, darbe pagrindinis démesys skirtas istirti
miesto autobusy sistemy dinamines savybes bei jy atsiradimo priezastis. Darbe
atlikta zemagrindzio autobuso kébulo modaliné analizé leidzia jvertinti modali-
nius kébulo parametrus (mody savuosius daznius, mody slopinimo koeficientus
ir mody formas), kuriais remiantis galima prognozuoti panasaus tipo transporto
priemoniy analogiskus parametrus. Modaliniy parametry déka galima jvertinti,
nagrinéti ir suprasti rezonansiniy dazniy (mody) poveikj tiriamajai struktiirai
(objektui). Be to, modalinés analizés rezultatai véliau gali biti naudojami atskiry
problemy (susijusiy su konkre¢ia moda) sprendimui. Darbe sukurtas Zemagrin-
dzio autobuso pakabos ir rémo tasky virpesiy parametry analizés metodas, kurio
pagrinda sudaro miesto autobuso vibraciniy signaly parametry kovariacinis mo-
delis, kurj naudojant nustatyta koreliacijos kaita tarp autobuso rémo ir pakabos
reikSmingy tasky vibraciniy signaly parametry.

Tyrimy objektas

Tyrimy objektas — zemagrindis autobusas kaip netiesiné dinaminé sistema.

Darbo tikslas

Sio darbo tikslas — panaudojant analitinius, statistinio vertinimo, matematinio
modeliavimo ir eksperimentiniy duomeny analizés metodus, nustatyti zemagrin-
dziy autobusy dinaminius parametrus ir jvertinti jy jtaka konstrukcijai bei kom-
fortiSkumui.

Darbo uzdaviniai

Igyvendinant disertacijos tyrimy tikslag buvo suformuoti ir nuosekliai sprendzia-
mi Sie uzdaviniai:
1. Jvertinus pasauling patirtj ir atliktus mokslinius tyrimus Sioje srityje,
suformuluoti darbo problematika, tyrimo tikslg ir metodus.
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2. Sudaryti zemagrindzio autobuso dinaminius ir matematinius mode-
lius, atlikti sistemos modeliavima, remiantis eksperimentiSkai suras-
tomis netiesinémis amortizatoriy slopinimo charakteristikomis, ir
jvertinti vaziavimo parametry jtakg komfortiskumui. Atlikti modelia-
vimo rezultaty palyginima, kai naudojami tiesiniai ir netiesiniai slo-
pinimo koeficientai.

3. Atlikti ZemagrindZio autobuso pakabos ir rémo charakteringy tasky
virpesiy eksperimentinius matavimus, jvertinti jvairiy zadinimo saly-
gy jtakg komfortiskumui. Patikrinti teoriniy ir eksperimentiniy rezul-
taty atitikimg.

4. Pritaikyti Zemagrindzio autobuso konstrukcijos modaliniy parametry
nustatymui eksperimentinés modalinés analizés tyrimo metods. I3a-
nalizuoti eksperimentinés modalinés analizés rezultatus ir juos pritai-
kyti dinaminiy parametry nustatymui.

5. Sukurti ZemagrindZio autobuso pakabos ir rémo tasky virpesiy para-
metry analizés metoda. Sudaryti autobuso vibraciniy signaly para-
metry kovariacinj modelj. Atlikti jvairiy autobuso tasky virpesiy pa-
rametry analize.

Tyrimy metodika

Disertacijos tyrimy pagrinda sudaro eksperimentiniai ir matematinio modeliavi-
mo metodai. Darbe atlikti teoriniai tyrimai pagrijsti teorinés mechanikos, virpesiy
teorijos ir judéjimo dinamikos principais, taip pat Lietuvos ir uzsienio Saliy
mokslininky atlikty darby Sioje srityje analize. Pagrindiniai statistiniai skaicia-
vimai buvo atlikti naudojant programinj paketa ,,Origin“. Programinis paketas
,Matlab* panaudotas atliekant modeliavima antrame disertacijos skyriuje ir at-
liekant skai¢iavimus tre¢iame skyriuje pagal pateikta vibraciniy signaly paramet-
ry kovariacinj modelj. Programinis paketas ,,Pulse* panaudotas atliekant eskpe-
rimentinius tyrimus bei analizuojant gautus matavimo rezultatus. Paketas
,,0rigin® nautodas eskperimentiniy tyrimy metu gauty matavimo rezultaty anali-
zei.

Eksperimenting medziagg sudaro tiriamojo objekto virpesiy matavimo sis-
temos ir pakabos slopinimo elementy charakteristiky duomenys. Eksperimenti-
niai tyrimai atlikti UAB ,,Vilniaus vie$asis transportas ir Var§uvos automobiliy
pramongs institute (Przemystowy Instytut Motoryzacji, PIMOT, Lenkija). Tyri-
muose panaudota virpesiy parametry sertifikuota stacionari ir neSiojama Danijos
firmos ,,Briiel & Kjaer* matavimo jranga, kuri atitinka virpesiy parametry mata-
vimo standarto keliamus reikalavimus.
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Darbo mokslinis naujumas

Rengiant disertacijg buvo gauti §ie transporto inZinerijos mokslui nauji rezulta-

tal:

1.

Atskleisti zemagrindziy autobusy kébulo ir pakabos dinaminiai pa-
rametrai, veikiant iSoriniams ir vidiniams trikdziams, sudarytos prie-
laidos, programinés ir aparatinés priemonés zZemagrindziy miesto au-
tobusy dinaminiy parametry nustatymui.

Sudarytas ZemagrindZzio miesto autobuso dinaminis modelis su eks-
perimentiSkai surastomis netiesinémis amortizatoriy slopinimo cha-
rakteristikomis ir jvertinta vaziavimo parametry jtaka komfortisku-
mui.

Taikant zemagrindZio miesto autobuso kébulo eksperimenting moda-
ling analize¢, sudaryta tokio tipo sistemy modaliniy parametry nusta-
tymo metodika, pagal kurig nustatytus modalinius parametrus tiks-
linga jvertinti eksploatuojant bei projektuojant tokio tipo transporto
priemones.

Taikant eksperimentiniy vibraciniy signaly parametry kovariacinj
modelj nustatyta koreliacijos kaita tarp autobuso rémo ir pakabos
reik§mingy tasky vibraciniy signaly parametry.

Darbo rezultaty praktiné reikSme

1.

ISsprestas Zzemagrindziy autobusy sistemy dinaminiy parametry nu-
statymo uzdavinys, apimantis aparatiniy, programiniy ir metodiniy
priemoniy suktrima.

Eksperimentu jvertinti Zemagrindzio autobuso kébulo modaliniai pa-
rametrai, kuriais remiantis galima prognozuoti panasaus tipo trans-
porto priemoniy modalinius parametrus. Gautos mody formos rodo
kébulo daliy linijinius ir kampinius poslinkius bei konstrukcijos la-
biausiai apkrautas vietas ir leidzia numatyti prielaidas deformacijy,
kurios sukelia pavojingus autobuso judesius, mazinimui.

Sukurtas zemagrindZio autobuso pakabos ir kébulo reik§mingy tasky
vibraciniy signaly parametry nustatymo modelis parodé, kad autobu-
S0 amortizaciniy oro pagalviy slégis bei autobuso mechaninés konst-
rukcijos biuiklés poky¢iai turi nedidele jtaka vibrovirpesiy stipriui bei
ju koreliacijai.

Pateiktos rekomendacijos UAB ,,Vilniaus vieSasis transportas® dél
zemagrindziy autobusy eksploatavimo, taip pat rekomendacijos auto-
busus projektuojan¢ioms jmonéms.
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Ginamieji teiginiai

1. Sukurtos zemagrindziy autobusy dinaminiy parametry nustatymo
metodikos panaudojimas leidzia padidinti eksploataciniy parametry
matematinio modeliavimo metodais tyrimy adekvatuma.

2. Taikant sudaryta zemagrindzio autobuso 1/2 modelj jvertinama kin-
tan¢iy amortizatoriy slopinimo charaktristiky bei autobuso apkrovy
jtaka dinaminiams parametrams.

3. Taikytas metodas, kurio pagrinda sudaro kébulo eksperimentiné mo-
daliné analiz¢é, leidzia jvertinti kébulo modalinius parametrus bei nus-
tatyti kébulo linijinius ir kampinius poslinkius, pagal kuriuos galima
jvertinti santykinius poslinkius tarp reikSmingy autobuso tasky.

4. Sukurtas zemagrindzio autobuso reikSmingy rémo ir pakabos tasky
vibraciniy signaly parametry kovariacinis modelis leidzia nustatyti
koreliacijos kaita tarp reikSmingy vibraciniy signaly parametry.

Darbo rezultaty aprobavimas

Disertacijos tyrimy tema publikuoti 4 moksliniai straipsniai: vienas — mokslo
zurnale, jtrauktame j Thomson ISI duomeny baze (Kilikeviciené ef al. 2015);
trys — recenzuojamuose mokslo zurnaluose (Kemziraité er al. 2014, Zuraulis
et al. 2013, Kemzuraité ef al. 2011).

Disertacijos rengimo metu atlikty tyrimy rezultatai buvo pristatyti 5 moksli-
nése konferencijose Lietuvoje ir uzsienyje: 15-oje tarptautinéje konferencijoje
,» Transport means®, Kaune; 16, 17-oje Lietuvos jaunyjy mokslininky konferenci-
joje ,,Mokslas — Lietuvos ateitis®, Vilniuje; seminare VarSuvos technologijos
universitete (Lenkija) 2014 m. sausio 25 d.; seminare VarSuvos pramoniniame
motorizacijos institute (Lenkija) 2013 m. gruodzio 13 d.

Disertacijos struktiira

Disertacija sudaro jvadas, trys skyriai ir bendrosios iSvados, literatiiros sarasas,
autoriaus publikacijy disertacijos tema sarasas ir 4 priedai. Darbo apimtis yra
150 puslapiy, neskaitant priedy, disertacijoje panaudotos 47 numeruotos formu-
lés, 65 paveikslai ir 8 lentelés. Rengiant disertacija buvo panaudoti 203 literati-
ros $altiniai.



Transporto priemoniy konstrukciniy
elementy dinaminiy procesy
eksperimentiniy bei skai¢iuojamujy
metody analize

Skyriuje analizuojami vaziavimo kokybés samprata, nustatymai ir jvertinimai.
Aptariama miesto autobusy ir kelio sgveika, apzvelgiami analitiniai modeliai,
judéjimo dinamikos analiz¢ ir jvertinimo metodai, analizuojamos amortizatoriy
skai¢iavimo metodikos. Aptariama Zemagrindziy autobusy dinaminiy charakte-
ristiky nustatymo tyrimy problema bei suformuluojami disertacijos darbo tikslas
ir uzdaviniai. Skyriaus tematika paskelbtas vienas autorés straipsnis (Kemzuraite
et al. 2011).

1.1. Transporto priemoniy eksploatavimo kokybé ir jg
apibudinantys veiksniai

Miesto keliy kokybé blogéja dél padidéjusio eismo intensyvumo bei vidutinio
transporto priemoniy svorio. Siuolaikiniy miesto autobusy apkrovos asims, pvz.
zemagrindziy autobusy, zymiai padidéjo. Tai gali baiti priezastis greitam miesto

7



8 1. TRANSPORTO PRIEMONIUY KONSTRUKCINIY ELEMENTU DINAMINIU ...

keliy dévéjimuisi. Miesty autobusai dél pablogéjusios keliy biiklés susiduria su
sudétingomis dinamikos problemomis (dinamika), kurios susijusios su padangy
ir keliy sgveika. Vaziavimo metu tai priveda prie aukSto virpesiy amplitudziy
lygio, kuris perduodamas vairuotojui ir keleiviams. Vaziavimo metu tai priveda
prie auksto virpesiy amplitudziy lygio, kuris perduodamas vairuotojui ir kelei-
viams. Taigi nuolatiniai miesto autobusy virpesiai jtakoja keleiviy ir vairuotojo
sveikata, sauguma bei komfortg. Transporto priemonés ir kelio sgveika sudaro
uzdarg sistema, pavaizduotg 1.1 paveiksle.

Kelio struktiira »| Kelio nelygumai

Dinaminés padangos
jégos

Transporto priemones ir kelio sgveika

Padangos-kelio Autobuso virpesiy

»| Pakabos jégos

sgveika - modos
Vairuotojo Anmn; slopinimo B
virpesiai sistema -

1.1 pav. Transporto priemonés ir kelio sgveikos schema
Fig. 1.1. The scheme of the interaction of vehicle and road

Transporto priemoniy vaziavimo metu kylancius virpesius sudaro zemo ir
auks$to daznio virpesiy amplitudés, kurios atsiranda dél Zemo savojo daznio ir
keliy nelygumy bei Suoliniy virpesiy (angl. shock motions), kylan¢iy dél trans-
porto priemonés sgveikos su defektais kelio pavirSiuje, pvz. duobémis. Uzsitese
zemo daznio ir dideliy amplitudziy virpesiai gali sukelti vairuotojo kiinui dis-
komforta, fiziologing Zalg ir sumazinti atliekamo darbo efektyvuma. Priklauso-
mai nuo transporto priemonés virpesiy poveikio transporto priemonés vairuotojo
neefektyvumas pasireiskia jvairiai: létesnis vairuotojo reakcijos laikas, klaidy
kompensavimo 1étéjimas, pédos spaudimo pastovumo praradimas ir regos ast-
rumo praradimas. Miesto autobusuose pla¢iai naudojama Vairuotojo sédynés
slopinimo sistema, kuri skirta susvelninti vairuotojui vertikaliai perduodamus
virpesius. Sédynés pakabos Zemas savasis daznis leidzia kazkiek slopinti smugi-
nius Zadinimus, kuriuos sukelia kelio nelygumai.
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Tiek kelias, tiek vaziavimo aplinkos vibracijos, tiek ir pacios keliy transpor-
to priemonés dalys yra susijusios su transporto priemonés vibracijomis. Vazia-
vimo vibracijos ir padangos apkrovos charakteristikos daro poveikj jvairiems
projektavimo variantams ir transporto priemonés eksploatacijos kintamiesiems.
Dauguma projektavimo veiksniy nustatomi pagal leistinus svorio ir matmeny
reikalavimus. Kei¢iant pakaby ir padangy savybes, norima pasiekti tinkamg ke-
liamajg galig bei Zemg savajj transporto priemonés daznj. Taciau nevirSijant ap-
riboto atstumo tarp kébulo ir padangos. Eksploataciniy kintamyjy, tokiy kaip
keliy nelygumai, judéjimo greitis, stabdymo laikas, veikian¢ios apkrovos ir slé-
gis padangose, reik§més Kinta plac¢iame diapazone priklausomai nuo nagrinéja-
mo autobuso savybiy.

Atsizvelgiant | sunkiyjy transporto priemoniy mas¢ ir matmenis bei trans-
porto ekonomiskumo reikalavimus, projektuojant toks optimalus parametry su-
derinimas dazniausiai sunkiai jvykdomas. Miesto autobuso draugiskumg vairuo-
tojui ir keliui (angl. friendliness road and driver) eksploatavimo metu galima
padidinti, naudojant atitinkamai suderintas statines ir dinamines pakabos kom-
ponenty savybes. Nors minksta pakaba pageidautina, ribotas atstumas tarp kébu-
lo ir padangos bei vaziavimo auks¢io pokytis taip pat yra apribotas pakabos spy-
ruokliy eiga. Optimaliai suderinus minétus parametrus, galima dar labiau
sumazinti savuosius sistemos daznius. Taciau minksta pakaba jtakoja transporto
priemoniy valdomumo efektyvumg. Transporto priemoniy reakcija j virpesius
stipriai jtakojama pakabos amortizavimo galimybémis. Taigi gauty virpesiy ma-
tavimy rezultatai gali bati pritaikyti projektuojant optimalius amortizatorius. Be-
veik optimaliis pakabos parametrai galéty biti veiksmingai pasiekti atlikus
transporto priemonés ir kelio sgveikos sisteming analizg.

ZemagrindZio autobuso vidiniy ir i3oriniy sistema Zadinanéiy virpesiy ana-
lizé ir ty virpesiy jtakos nustatymas autobuso sistemos kokybiniams paramet-
rams yra labai plati tema, apimanti autobuso judéjimo dinamikos analizg ir ver-
tinimo metodus, dinamines raty apkrovas, galimus kelio apgadinimus dél
padangy sukeliamy jégy, pakabos sistemos modeliavimg ir analizg, padangy
charakteristikas ir t. t. Paprastai, terminas ,,vaziavimo kokybé* yra naudojamas
apraSyti transporto priemoniy Virpesius dazniy diapazone nuo 0-25 Hz. Auksto-
jo daznio trukdziai yra vadinami ,,triuk§mu*. Zemo daZnio transporto priemonés
virpesius paprastai sukelia kelio pavir§iaus nelygumai. Virpesius dar sukelia pati
transporto priemoné, pavyzdziui, transmisija arba variklio vibracija. Taciau to-
kio tipo vibracijos yra didesnio daznio ir labiau susij¢ su triuk§mu, 0 ne su va-
ziavimo komfortu (Rehnberg 2008).

Be jtakos vairuotojo ir keleivio komfortui, nepageidaujami vaziavimo virpe-
sial taip pat gali turéti neigiama poveikj ir jo sveikatai. Poveikis sveikatai daznai
yra létinis ir susijes su ilgu veikimu. Tokiy efekty kiekybinis nustatymas yra su-
détingesnis negu poveikio vairuotojo komfortui nustatymas. Gali biti atvejy, kali
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pageréjes komfortas nebiitinai reiskia, kad sumazéjo neigiamas poveikis sveika-
tai, ir atvirk§¢iai. Tai dar labiau apsunkina transporto priemonés vaziavimo vib-
racijos vertinima.

Yra keletas standarty, kuriuose pateikta metodika, skirta objektyviai jvertin-
ti vaziavimo virpesius. Nors yra daug diskusijy $iuo klausimu, taciau Sie standar-
tai placiai naudojami ir suteikia gera atspirties taskg vaziavimo kokybei jvertinti.
ISO standartas 2631 pateikia Zmogaus atsako vertinimg j visg Zzmogaus kiing
veikiancias Virpesius prie skirtingy biiseny. Virpesiy vertinimo bendrosios gairés
pateiktos pirmojoje standarto I1SO 2631-1 dalyje (1997), kuri $iuo metu placiau-
siai naudojama atliekant transporto priemoniy Virpesiy matavimus. Standartas
pateikia periodiniy, atsitiktiniy ir trumpalaikiy virpesiy diapazone 0,5-80 Hz
judéjimo sutrikimams keliaujant jvertinimg. Pagrindinis naudojamas matavimo
vienetas yra pagreitis, kuris turi biti matuojamas sasajoje tarp vairuotojo ir
transporto priemonés, t.y. ant sédynés pavirsiaus, grindy arba prie sédynés atlo-
$o. Naudojamos iSmatuoty pagrei¢iy dazniy svertinés reikSmés, nes prie kai ku-
riy dazniy virpesiai laikomi svarbesni. Vairuotojo sédynés virpesiy svorinés jta-
kos kreivés yra parodytos 1.2 pav. Vertikaliems pagrei¢iams jvertinti naudojama
W, kreivé, o Wy naudojama skersinés ir iSilginéms asiy vibracijoms jvertinti.

IS 1.2 pav. galima pastebéti, kad vertikalas virpesiai prie 1 Hz laikomi la-
biau priimtini nei aukStesniuose dazniuose, o skersiniai ir isilginiai virpesiai
svarbiausi yra prie 1 Hz daznio. Priede A paveiksle A2 pateiktas komforto jver-
tinimas pagal viduting kvadrating (RMS) reik§mg viesajam transportui.

Svertinis koeficientas W; yra naudojamas judesio ligos jvertinimui tik verti-
kalia kryptimi. Jis maziau svarbus transporto priemoniy dinamikos tyrimams,
nes vaziavimo metu atsirandantys transporto priemoniy virpesiy dazniai papras-
tai yra didesni negu dazniai, sukeliantys judesio ligas.

Taciau, gali buti, kad judesio ligos poveikis tampa reikSmingas mazdaug
ties 0,3 Hz. Tai reiskia, kad bet kokia transporto priemonés slopinimo sistema
turi buti suprojektuota taip, kad vaziuoklés savieji dazniai buty didesni uz
0,3 Hz.

Virpesiy stiprumas isreiSkiamas vidutine kvadratine (RMS) reiksme (ISO
2631-1 1997):

LT (1)

¢ia T — matavimo periodo trukmé.



1. TRANSPORTO PRIEMONIU KONSTRUKCINIYJ ELEMENTU DINAMINIU ... 11

Svorio koeficientas

0,01

Daznis, Hz

1.2 pav. 1ISO 2631-1 svertinés kreivés (W, — vertikaliems pagrei¢iams;
Wy — skersiniams ir i8ilginiams pagrei¢iams; W; — judesio ligos jvertinimui) (ISO 2631-1
1997)
Fig. 1.2. 1SO 2631-1 weighted curves (W, — vertical accelerations;
Wy — transverse and longitudinal accelerations; W — movement sickness assessment)
(ISO 2631-1 1997)

Reikia atkreipti démesj, kad standarte ISO 2631-1 naudojamos abi — a,, pa-
greicio laikiné ir RMS - reik§meés. Komfortui vertinti pagreiciai turi buti matuo-
jami visomis kryptimis ir suminis vektorius svertiniy pagrei¢iy yra laikomas ga-
lutinio komforto jvertinimas. Kampiniai pagreiciai taip pat gali biiti jtraukti ir
yra traktuojami taip pat kaip linijiniai, nors tai galioja tik sédintiems asmenims.
Jeigu turi bti jvertintas poveikis sveikatai, tada standartas rekomenduoja vertin-
ti atskirai kiekvienos asies poveikj, pritaikius papildoma svertinj koeficientg 1.4
skersinei ir iSilginei kryptims, nes judéjimas Siomis kryptimis yra laikomas la-
biau pavojingas. Kampiniy pagrei¢iy rekomenduojama nejtraukti. Be to, povei-
kio sveikatai vertinimas yra daugiausia taikomas sédintiems asmenims. ISO
2631-1 standarte virpesiy jvertinimui naudojami jvairts budai. Priklausomai nuo
to, kokie yra matavimo tikslai, objektyvis rezultatai gali buti interpretuojami
keliais budais. Turi buti atsizvelgiama j tai, ar rezultatai bus naudojami kaip pra-
diniai duomenys transporto priemonés projektavimo procesui, komforto gerini-
mui ar poveikio sveikatai mazinimui.

Vienas daznai minimas ISO 2631-1 standarto trilkumas yra patikimy trum-
palaikiy ir smiiginiy procesy jvertinimo metody stoka. Standarte pagrindinis vib-
racijos lygio vertinimo parametras naudojama RMS vertg, ir, jei matavimo laiko-
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tarpis yra ilgas, gali buti nejvertintos trumpalaikés ir smiiginés virpesiy reiks-
més. Vertinant bekelés transporto priemones tai jau problema, apribojimas, nes
§iy transporto priemoniy vairuotojai gali susidurti su smiiginémis ir trumpalai-
kémis apkrovomis, kurios virsija leistinas ribas. Buvo jrodyta, kad vaziavimo
komfortui jvertinti geriausia naudoti RMS vertes, kai yra naudojamas 1 sekun-
dés lango ilgis (Spang 1997). Taciau adekvaciai aprasyti poveikj sveikatai neuz-
tenka vien tik RMS reik§meés. Kita ISO 2631 standarto dalis ISO 2631-5 (2004)
buvo sukurta specialiai siekiant i$spresti §j trikuma. Uzuot tiesiog naudojant
pagreicio vertes, taikant 1ISO 2631-5 reikia taikyti mechaninj modelj apskaiéiuoti
juosmens stuburo pagreiCiui reaguojant j vairuotojo sédynés pagreicius. Noré-
dami jvertinti poveikj sveikatai, pagreiciai yra perskaiiuojami j lygiavertj
gniuzdyma sédynei, iSreiksta MPa, kuris yra naudojamas kaip sveikatos povei-
Kio priemoné. Pirminiai bandymai rodo, kad $iuo biidu galima tiksliau apskai-
¢iuoti smiigiy poveikj nei ISO 2631-1 (Marjanen 2005, Alem 2005). Nepaisant
to, Sio standarto taikymas ir praktiSkumas lieka ribotas dél keliy priezas¢iy. Me-
chaninio modelio patikrinimo duomenys turi gana siaurg pasirinkima tiriamyjy —
daugiausia sveiki vyrai nuo 20 iki 30 mety amziaus — tai reiSkia, kad tikslumas
negali buiti uztikrintas asmenims, kurie neturi atitinkanéiy Siy tiriamyjy charakte-
ristiky.

Egzistuoja ir kiti nacionaliniai standartai vibracijoms vertinti (Jiang 2001).
Pavyzdziui, yra angliskas BS 6841 (Els 2005) ir vokie¢iy VDI 2057 (Els 2005),
kurie yra gana panasis j ISO 2631-1 standarta. Kitas metodas yra naudojamas
JAV, kur vertinama vidutiné sugertoji galia (Els 2005). Cia démesys sutelkiamas
} ZzZmogaus kiino vibracijos energija, gautg per tam tikrg laikotarpj. ISO 2631-1
yra daZniausiai naudojamas metodas, kuris skirtas jvertinti zmogaus atsakui j
visg zmogaus kiing veikiancias vibracijas.

Kiti komforto vertinimo metodai. Esami vaziavimo komforto ir sveikatos
jvertinimo standartai naudojami jau tam tikrg laikg ir atlikti eksperimentai rodo,
kad juos naudojant gaunama gana gera koreliacija su subjektyviais jspudziais.
Taigi, standartizuoti matavimai gali biiti laikomi kaip geras atspirties taskas in-
zinerijos tikslais, ir rezultatai turi biiti vertinami atsargiai. DidZiausias neapibréz-
tumas yra vertinant trumpalaikius ir smiiginius poveikius.

Metodai, skirti vaziavimo komfortui jvertinti, paprastai skirstomi j dvi kate-
gorijas: subjektyvis ar objektyviis (Jiang 2001). Subjektyviis metodai apima
klausimynus, interviu ar kitus tyrimus, skirtus jvertinti vairuotojo jsptudzius sis-
temingai apklausiant. Tam reikalingi apmokyti vairuotojai bandytojai, kurie ga-
léty atgaminti atkuriamus rezultatus ir jzvelgti skirtumus tarp mazy vaziavimo
kokybés pokyciy, kuriuos sukelia nedideli transporto priemonés pokyciai. Nau-
dojant objektyvius metodus matuojami parametrai, dazniausiai pagreiciai, ir taip
jvertinamas komforto lygis. Tai leidZia paprastai prognozuoti komfortg. Taciau
objektyviis metodai taip pat reikalauja, kad objektyviis matavimai pateikty sub-
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jektyviy parodymy jvercius, kuriais galima biity jvertinti komforta. Tai ypac pa-
sakytina apie bekelés transporto priemones, kuriose vibracijos spektras gali labai
skirtis nuo kity transporto priemoniy. Todél reikia turéti aiSkius ir objektyvius
komforto kriterijus. Patikimi, reprezentatyviis ir objektyviis komforto matavimai
vis dar yra tyrimo objektas ir néra sudaryta universali koreliacija tarp objektyviy
matavimy ir suvokiamo komforto, nors jau buvo bandymy tai apraSyti. Els
(2005) parodé, kad objektyviis matavimai ir suvokiamas komfortas gana gerai
koreliuoja, kai vaziuojama bekele. PanaSus tyrimas buvo atliktas Mansfield ir
Whiting-Lewis (Mansfield 2004) — apskaiéiuoti vaziavimo komfortui transporto
priemonése ant nelygaus kelio buvo naudojami vertikaltis pagreiciai.

Vaziavimo diagrama. Vaziavimo diagrama buvo pasiiilyta Strandemar ir
Thorvald (Strandemar 2004) kaip naujas metodas sunkiasvoriy masiny vaziavi-
mui jvertinti. Pagrindiné idéja diagramoje yra atskirti trumpalaikius pagreicius i$
stacionarios vibracijos, siekiant pateikti i§samesnj vaizda, taip pat jvertinti vai-
ruotojo vibracijos stiprumg (Ma 2015). Tai daroma naudojant algoritmg, o pa-
greiCio laikinis signalas yra padalintas | segmentus. Segmentai yra priskiriami
prie ,,pereinamyjy* arba ,,stacionariy* segmenty, priklausomai nuo to, ar ,,piko
iki piko* reik§més pokyciai virSyja kvadratinio vidurkio RMS verte per visg ma-
tavimo laikotarpj. Kiekviename segmente apskaiciuojamas standartinis nuokry-
pis ir verté kiekviename segmente yra sumuojama, kad buty gautos ,.trumpalai-
kés* ir ,,stacionarios® vertés. Tai kartojama grei¢iy diapazone, kad susidaryty
duomeny kiekis, kuris leisty gauti priklausomybes nuo greicio. 1.3 paveiksle
pateikta dviejy duomeny kiekio dalis, sudaranti pilng diagrama. Vaziavimo diag-
rama atskiria pereinamuosius ir smiiginius procesus i§ stacionarios vibracijos ir
pateikia vizualiai ir praktiskai — metodas atrodo tinkamas vertinti bekelés vazia-
vimo vibracijas.

Tritkciojimas (angl. jerk). Pagreiio laiko iSvestiné arba trikciojimas buvo
pasililyta kai kuriy autoriy kaip pereinamyjy virpesiy (Duncan 1985,
Quanan 2004) rodiklis. Toks jvertinimas daugiausia buvo naudojamas jvertinti
pavaros perjungimo komforta. Perjungiant pavara paprastai pasiekiama didziau-
sia iSilginio pagreiio reik§mé, kuri yra suvokiama kaip trikdys vairuotojui (Se-
noz 2011). Rezultatai rodo, kad pagreicio i§vestiné turi jtakos suvokiamam vib-
racijos komfortui, bet bendro pagreicio lygis taip pat yra jtakojamas ir vairuotojo
patirties. Taigi, suvokiamas komfortas priklauso nuo suminio tiek pagreicio, tiek
ir trikéiojimo poveikio. Todél ankstesni rezultatai nepalaiko jokiy vieningy
komforto jvertinimo priemoniy, grindziamy pagreicio laiko iSvestinés taikymu.
Nors ja galima naudoti komfortui jvertinti, jei poveikis biity tiriamas i$samiau.

Valdomumas. D¢l raty apkrovimo, valdomumo kokybés vertinimas yra dar
sudétingesnis. Transporto priemoniy vairavimo metu kylanciy jvairiy vairavimo
subtilybiy, su kuriomis susiduria jprastinés transporto priemonés, naudojimas
yra jvairesnis ir sudétingesnis nei vairavimas tiesiu keliu.
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1.3 pav. Vaziavimo diagrama: a) pagreicio kitimas, b) grei¢io kitimo priklausomybé
nuo pagreiéio (Strandemar 2004)
Fig. 1.3. The principles of ride diagrams: a) acceleration changing, b) speed changing
variation in acceleration (Strandemar 2004)

Objektyviai jvertinti valdomuma bandé daug mokslininky. Uys ir kt. (2004)
apzvelge keleta jy, transporto priemonés posiikio vertinimas gali biiti naudoja-
mas kaip paprastas ir patikimas biidas valdomumui jvertinti, nes yra jrodyta, kad
atliekant eksperimentg, kurio metu manevravo lengvasis automobilis, transporto
priemoneés posiikis koreliuoja su Soniniu pagreiciu.

Vilkiky su priekabomis ar pusprickabémis valdomumg paprastai apsunkina
didesnis greitis (Crolla 1983, Dudzi¢ski 2012). Skersiné sujungtos transporto
priemonés dinamika gali bati susijusi su pacios transporto priemonés ir vairuoto-
jo — automobilio dinamine saveika (Lopatka 2003) ir gali sukelti sunkumy val-
dant automobilj. Valdomumas labai jtakoja sauguma ir jvykstanéius eismo jvy-
kius, kurie susije su Zala sveikatai. Zalos jvertinimo metodika pateikta
Pukalskas et al. straipsnyje (2015).

Transporto priemonés ir kelio sqveika. Nors tikslus fizikinis mechanizmas,
susijes su kelio pavirsiaus trikinéjimo ir nuolatinés deformacijos nuostoliais dar
nepateiktas, tyrimai atskleidé, kad kiekvienas kelio apgadinimas yra veikiamas
daugelio faktoriy (Erlingsson 2010b, Huang 2004). Pavyzdziui, vaziuojamosios
kelio dalies konstrukcija, tiesimo metodai, kiekvieno sluoksnio medziaginés sa-
vybés, eismo apkrova ir aplinkos salygos (Haider 2009, Oscarsson 2011). Nors
nuovarginiai kelio pavirSiy apgadinimai susij¢ su statine atskiry asiy apkrova,
provézy atsiradimas susijgs su bendruoju transporto priemonés svoriu
(Gillespie 2003, VVan Cauwelaert 2003).

IS$skyrus aplinkos veiksnius, tokius kaip temperatiiros kitimai, grunto savy-
bés ir drenazas, kelio pavir§iaus apgadinimai yra tiesiogiai susij¢ su statine ir
dinamine padangy apkrova, perduodama kelio pavir§iui. Dinaminiy padangy
apkrovy, perduodamy keliams, dydziai yra susij¢ su transporto priemonés virpe-
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siy modomis, kurios yra paveiktos daugelio transporto priemonés projektavimo
ir eksploatacijos faktoriy. ReikSmingiausi projektavimo veiksniai yra transporto
priemonés bendrasis svoris, forma, aSiy apkrovos, transporto priemonés geomet-
rija, pakabos ir padangy savybés. Svarbiausi eksploatavimo veiksniai, jtakojan-
tys dinaminj padangy apkrovy dydj, yra transporto priemonés greitis, apkrova,
padangy pripatimo slégis, kelio nelygumai ir kita (Lin 1994, Kulakowski 1995).

Keletas tyrimy nustaté ir jrodé neabejoting panaSumg ir rysj tarp judéjimo,
vaziavimo dinamikos ir padangos apkrovos charakteristiky dél stipraus jy sary-
§io su transporto priemonés virpesiy elgsena (Kulakowski 1995). Taigi, sunkias-
voriy keliy transporto priemoniy draugiskumas tiek vairuotojui, tiek keliui yra
susijes ir priklauso nuo projektavimo ir eksploatacijos veiksniy.

Dél daznai kintanéiy miesto autobusy eksploatavimo salygy yra nepaprastai
svarbu istirti jy poveikj transporto priemonés konstrukcijos charakteristikoms
eksploatavimo metu. Tai gali biiti veiksmingai iStyrinéta per transporto priemo-
nés modelio tobulinimg ir analizg.

Vertinant miesto autobusus skiriama didelé reik§mé dinaminéms raty ap-
krovoms, kurias jvertinus galima i§vengti prieslaikiniy miesto keliy apgadinimy.
Daugelyje miesto zony keliy kokybé i§ dalies blogéja dél didelés savikainos,
susijusios su keliy infrastukttiros priezitra, ir dalinai dél didéjancios eismo ap-
imties bei miesto autobusy vidutinio svorio. Pilnai pakrauto klasikinio autobuso
priekinés ir galinés asiy apkrovos yra atitinkamai 60,25 kN ir 109,5 kN. Siuolai-
kiniai ZemagrindZziai autobusai suprojektuoti priekinés ir galinés asiy apkrovoms
atitinkamai 60,75 kN ir 115,88 kN. Didelés asiy apkrovos siejamos su padangy
sgveika su palyginti nelygiais miesto keliais, duodanciais didele reik§me dina-
minéms apkrovoms. Sios perduodamoms vairuotojui ir keleiviams. Transporto
priemonés ir kelio sgveika sudaro uzdaro ciklo sistemg, kurioje auksto lygio di-
naminés padangy apkrovos sukelia tolesnj keliy struktiiros blogéjimg. Tai yra
priezastis papildomam vaziavimo metu kylanciy virpesiy didéjimui ir dinaminiy
jégy, kurios perduodamoms kelio pavir$iui ir vaziuoklei, atsiradimui.

Nors iSlaidos degalams ir keliy infrastruktiiros priezitrai yra vienos didziau-
siy (Sharp 1987, Ayman 2013, Chen 2005, Vatankhah 2009, Chamseddine 2006,
March 2006), padangos ir kelio saveika sudaro papildomas islaidas, susijusias su
vairuotojo diskomfortu ir atliekamo darbo efektyvumo mazéjimu. Minéti veiks-
niai gaunami dél: didelés amplitudés virpesiy, kurie kyla eksplotuojant miesto
autobusus; dideliy pakabos apkrovy, perduodamy vaziuoklei, sumazinant jos
eksploatavimo laika; dideliy dinaminiy padangos jégy, kurios sumazina kelio
pavirSiaus kokybe ir ilgaamziskuma (Gao 2007, Shirahatt 2008, Zhou 2007,
Salam 2009). Didzioji atlikty tyrimy dalis apraso dinamines transporto priemo-
nés apkrovas, perduodamas kelio pavirSiams (Gibby 1996, Sweatman 1987, Da-
vis 2008, Davis 2010), ir tik keletas tyrimy stengiasi susieti i$laidas su kelio pa-
vir§iaus apkrova dél jungtinio sudétingumo. Daug autoriy (Gibby 1996, Davis
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2011, Roebuck 2006) jvertino islaidas, priskirtas keliy sugadinimui, sukeltam
dél miesto autobusy, ir pasitlé papildomy aSiy naudojima. Kiti autoriai
(Muluka 1996, Papagiannakis 2007, Chen 2010, Prabakar 2009, Wang 2009,
Chen 2008) pateiké sunkiasvoriy transporto priemoniy raty dinamio apkrovimo
iSlaidy/sgnaudy paskirstymo jvertinimo metodikg. Atliktas tyrimas teigia, kad
i8laidos kelio pavirSiui dél sunkiasvoriy transporto priemoniy, kuriose jrengta
keliui draugiska oro pakaba, yra mazdaug 5 % mazesnés nei ty, kuriose jrengta
kieta pakaba.

Transporto priemonés ir kelio saveika sukelia dideliy amplitudziy Zemo
daznio vaziavimo vibracijas, kurios dazniausiai atsiranda kaip rezonansiniai slo-
pinimo sistemy dazniai (Heath 1985, Lu 2007, Davis 2011, leluzzi 2006). Mies-
to autobusy vairuotojai nuolat susiduria su tokia vibracija, kuri gali sukelti dis-
komfortg ir nuovargj vairuotojams (Hac 1987, Sun 2007, Patil 2013, Wang
2012, Barbosa 2010). llgas profesinis tokiy vibracijy poveikis gali sukelti svei-
katos sutrikimus ir sumazinti saugumo rizikg tarp vairuotojy (Oeslati 1995,
Sun 2013, Lauwerys 2005, Leite 2005).

Daug komerciniy krovininiy automobiliy atlikty tyrimy nustaté (Koch 2008,
Koch 2010, Dixit 2005, Wajdi 2014), kad transporto priemoniy masés ir matme-
nys, asiy apkrovos, transporto priemonés konstrukcija, transporto priemonés
greitis, keliy nelygumai ir pakabos bei padangy savybés, tiesiogiai veikia raty
dinamines apkrovas (Woodrooffe 1995, Boileau 1992, Cebon 1989, Salama
2006). Atlikti tyrimai pabrézé butinybe kurti optimalig slopinimo sistema, sie-
kiant sumazinti zalg keliams (Woodrooffe 1995, Liu 2015, Martin 2002), kuri
taip pat gali pailginti vaziuoklés eksploatavimo laika, mazinant pakabos jégas
perduodamas vaziuoklei. Siuolaikiniai miesto autobusai daugiausia naudojami
su pneumatine pakaba, kurioje nustatomi dideli dinaminiai vertikalGs judesiai,
vyraujantys 1,0-1,5 Hz dazniy intervale (Heath 1985, Lu 2007), kurie gali dar
labiau prisidéti prie keliy struktiiros nuovargio, kuris atsiranda dél besikartojan-
¢iy dinaminiy padangy jégy.

Atsizvelgiant i tai, kad bendrasis svoris ir asies apkrovos miesto autobusams
parenkami atsizvelgiant j miesto keliy jstatymus ir transportavimo ekonomisku-
ma, vaziuoklés rezonansinés charakteristikos daugiausia jtakoja padangy ir pa-
kabos savybes. Minkstos pakabos spyruoklés ir padangos laikomos pageidauti-
nos priemonés didinant draugiSkmumg keliams sunkiyjy transporto priemoniy
atzvilgiu. Padangos duoda labai lengva slopinima ir jy standumo charakteristikos
yra nustatomos pagal pripttimo slégj. Miesto autobusai ir komercinés sunkiojo
transporto priemonés vazin¢ja padangas pripiitus palyginti dideliu slégiu
(758 kPa), kad buty ekonomiskiau. Didelis tokiy padangy standumas sukelia
santykinai dideles dinamines raty apkrovas. Pakabos spyruokliy savieji dazniai
yra zemi, kad buity tinkamai slopinamos i§ kelio j vaziuoklg ateinancios vibraci-
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jos. Kelio ir vairuotojo draugiskumo atzvilgiu stiprinti miesto autobusus mazi-
nant vien tik padangy ir pakabos spyruokliy slopinimo ribas biity nejmanoma.

Automobilio slopinimo sistemos savybés jtakoja sunkiyjy transporto prie-
moniy vibracijy perduodamuma vairuotojui. Transporto priemonés rezonansiné
reik§mé gali buti veiksmingai sumazinta tinkamai parinkus pirminés slopinimo
sistemos slopinimo charakteristikas. Pakabos amortizatoriai yra sukurti siekiant
keliais etapais kintan¢iy slopinimo charakteristiky, kad baty pasiektas projekta-
vimo kompromisas tarp atsako reik§miy $alia rezonansinio daznio ir vibracijos
slopinimo prie aukStesniy dazniy. Sweatman (1987) ir kity (Davis 2008,
Davis 2010) atlikti tyrimai nustaté Zzemo daznio pneumatinés pakabos nauda ma-
zinant keliy dangy apkrovas. Kiti tyréjai pasitilé optimizuoti pakabos amortizato-
rius (Hedrick 1985, Adenkola 2009, Minka 2007, Olorunshola 2011, Rakheja
1989, Rakheja 2001). Tokie transporto priemonés vaziavimo dinamikos tyrimai
pabrézé optimaliy keletos etapy slopinimo sistemy ir asimetrinés slopinimo sis-
temos konstrukcijg, kad biity pagerintas vaZziavimo aplinkos vibracijas ir trans-
porto priemonés ,,draugiskumag‘ (Erlingsson 2010a, Huang 2004, Hedrick 1985,
Adenkola 2009, Minka 2007, Olorunshola 2011, Yang 2004). Antrinio slopini-
mo efektyvumas (sédynés slopinimo sistema) buvo aiskiai jrodytas mazinant
vertikaliy vibracijy lygj ir perduodamas isilgines, skersines, sukamasias ir Suoli-
nes vibracijas (Robson 1979, Chang 2010, Lin 2005, Yang 2005, Yang 2012).
Taciau reikia optimizuoti pirminés pakabos konstrukcija, kad biity sumazintas
sédynés slopinimo sistemos Zemasis daznis.

Automobiliy keliy nelygumus (kelio pavirSiaus kokybe) galima jvertinti pa-
gal nelygumy spektrinj tankj:

s,(@)=tm,_.. 2([ z(x)ez”‘Qdejz , (12)

¢ia S,(Q) — kelio profilio spektrinis tankis, (m*/ciklas); Q — nelygumy daznis,
(ciklas/ m); L — kelio ilgis, m; z(x) — kelio nelygumy aukstis, m.

Automobiliy keliy nelygumus galima jvertinti pagal kelio profilio spektrinj
tankj S,(Q) (1SO standartas1982). 1.1 lenteléje pateikta automobiliy keliy koky-
bé jvertinant nelygumy spektrinj tankj.

Vertinant Zemagrindzius miesto autobusus galima teigti, kad kelio biiklé
atitiks labai gera, gera ir viduting bukles. Tokiy keliy jtaka Zemagrindziam mies-
to autobusui vaziavimo metu buvo tirta J. Griskevi¢iaus (2005) disertacijoje.

J. Griskevicius savo disertacijoje atliko eksperimentinius transporto prie-
monés dinaminiy apkrovy matavimus. Buvo matuotos transporto priemonés ju-
déjimo charakteristikos pagrei¢io jutiklj montuojant prie transporto priemongs.
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Veikiantys pagreiciai trejomis kryptimis buvo iSmatuoti naudojant triasj pa-
greic¢iy jutiklj ,.Bruel&Kjaer” Type 4506 bei uzraSyti portatyvine matavimo
»Bruel&Kjaer PULSE Type 3560C su 4/2—ch. jvesties/i§vesties moduliu Type
3109 aparattra. Pagrei¢io matavimai buvo atlikti keleiviniame Mercedes Benz
O-305 autobuse. Triasis pagreicio jutiklis buvo sumontuotas ant plokstés ir pri-
tvirtintas prie transporto priemonés grindy specialioje nejgaliesiems su invalido
veziméliais skirtoje vietoje. Paprastai $i vieta yra viduryje zemagrindzio keleivi-
nio autobuso ar troleibuso. Jutiklis orientuotas taip, kad jo x asis sutapty su au-
tobuso vaziavimo kryptimi, y asis — su Soniniais autobuso judesiais bei z aSis
sutapty su vertikaliais judesiais. Greitis matavimy metu vidutini$kai svyravo nuo
20-30 iki 40-50 km/h. Analizuojant kasdieninius vie$ojo transporto marSrutus
miesto gatvémis buvo atlikti jprastinio vieSojo transporto marsSruto miesto gatvé-
se nuo stotelés iki stotelés pagrei¢io matavimai. 1.4 pav. pavaizduoti uzraSyti
pagreiciai trejomis X, y ir z Kryptimis. I$ gauty pagreic¢io duomeny galima i$skirti
penkis intervalus atskirai analizei. Pirmas intervalas trunka nuo 0 iki 60 sekun-
dziy (1.4 pav., 1), kai autobusas pradeda vaZziuoti i§ stotelés ir vaziuoja iki kitos
stotelés. Pagreitis a, sutampa su autobuso vaziavimo kryptimi, pagreitis ay — Su
Soniniais judesiais horizontalia Oy aSimi bei pagreitis a, sutampa su vertikalia
Oz kryptimi. Antras intervalas — nuo 65 sekundés iki 120 (1.4 pav., 2), kurio
metu autobusas vél pajuda i$ stotelés, vaziuoja gatve, stabteli prie Sviesoforo.
Trecias intervalas nuo 120 iki 150 sekundziy (1.4 pav., 3), kai pajuda nuo $vie-
soforo ir galiausiai sustoja kitoje stoteléje. Ketvirtas intervalas nuo 160 iki 220
sekundziy (1.4 pav., 4), kur autobusas pajuda i§ stotelés ir sustoja transporto
kamstyje. Penktame intervale (1.4 pav., 5) uzrasyti autobuso trukteléjimo trans-
porto kamstyje pagrei¢io duomenys, toliau autobusas stovi kamstyje jjungtu va-
rikliu. Pagrei¢io duomenys buvo uzrasyti ir yra atvaizduojami laiko srityje. Prak-
tikoje paprastai patogiau yra naudoti atvaizdavima dazninéje srityje, kadangi
dazniy spektras suteikia daugiau informacijos apie signalo Saltinius, kurie negali
buti gauti i$ laiko srities.

1.1 lentelé. Automobiliy keliy nelygumy spektrinis tankis pagal ISO
Table 1.1. Road classification accordint to the spectral destiny of roughness by 1ISO

Automobiliy keliy nelygumy spektrinis tankis S,(Q)x10™°

Kelio buklé Intervalas Geometrinis vidurkis
A (labai geras) <8 4

B (geras) 8 16-32

C (vidutinis) 32 64-128

D (prastas) 128 256-512

E (labai prastas) 512 1024-2048

F 2048 4096-8192

G 8192 16 384-32 768

H 32 768<
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1.4 pav. [prastinio marSruto miesto gatvése metu iSmatuoti pagreiciai a,, ay ir 8,
kryptimis (Griskevi¢ius 2005)
Fig. 1.4. Measured accelerations in directions a,, a, and a, during usual route in the city
streets (Griskevic¢ius 2005)

Furjé transformacijos pagalba buvo atlikta pagrei¢io duomeny spektriné
analizé. 1.5 pav. pavaizduotas 1.4 paveiksle aprasyto 5 intervalo iSmatuoto pa-
grei¢io spektrinio tankio grafikai. Kiti 4 intervalai pateikti priede A
(A1-A4 paveiksluose).
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1.5 pav. 5-to intervalo (i§ 1.4 pav.) miesto marSrutu iSmatuoto pagrei¢io spektrinio
tankio grafikai (Grigkevicius 2005)
Fig. 1.5. Spectral density graphs of measured acceleration on urban routes of the
5-th interval (from fig. 1.4) (Griskevi¢ius 2005)

Atlikta pagrei¢iy spektriné dazniy analizé parodé 3 spektre dominuojancias
dazniy grupes: 0-80 Hz, 300-500 Hz ir 750-900 Hz. Antros ir trecios grupés
virpesiy amplitudés yra labai mazos ir virpesiy Saltinis gali buti priskiriamas
transporto priemonés korpuso vibracijai nuo dirbanc¢io variklio. Apzvelgus Sio
tyrimo rezultata matyti, kas vertikalia kryptimi dominuoja pagrei¢io amplitudés
iki 80 Hz, o maksimalios pasireiskia iki 20 Hz.

1.2. Konstrukciniy elementy dinaminiy parametry
nustatymo analitiniy modeliy apzvalga

Sunkiyjy keliy transporto priemoniy vaZiavimo dinamikos ir kelio dangos sgvei-
kos tyrimus analizuoja reprezentatyvus dinaminis modelis, kuris gerai apibiidina
transporto priemonés elgseng. Daug transporto priemoniy modeliy, pradedant
nuo linijiniy ketvircio transporto priemonés modeliy su dviem laisvés laipsniais
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(angl. DOF) iki sudétingy trimac¢iy modeliy su daugeliu laisvés laipsniy, buvo
placiai aprasSyti mokslingje literatiiroje.

Modeliai (Margolis 1990) gali biti naudojami analizuojant sunkiyjy trans-
porto priemoniy vaziavimo dinamikos ir kelio sgveika, kuri apima jvairius vib-
racijos rezimus, susijusius su amortizuojamosios ir neamortizuojamosios masés
vertikaliais, sukimo ir Suoliniais judesiais. Kadangi sunkiyjy transporto priemo-
niy svoriai ir matmenys dazniausiai reglamentuojami vietos taisyklémis, paka-
bos ir padangy savybés sudaro svarbiausig projektuojamy kintamyjy rinkinj, ku-
ris gali stiprinti kelio ir vairuotojo draugiskuma.

Analitiniy transporto priemonés modeliy raida skatina sudaryti slopinimo
sistemos ir padangy statines ir dinamines charakteristikas. Automobilio slopini-
mo sistema yra netiesing, dél palaipsniui veikiancios jégos ir sistemos deforma-
ciniy savybiy, Kintanéiy jégos ir grei¢io savybiy bei dél slopinimo sistemos Ki-
nematiniy judesiy. Skai¢iavimo metodai analizuoja netiesiniy dinaminiy sistemy
atsako charakteristikas (Rakheja 1991, Kenis 1991, Rakheja 2001, Caoa 2010).

Transporto priemoniy Vvibracijos ir gaunama dinaminé raty apkrova jtakoja
jvairius projektavimo ir eksploatavimo parametrus. Sie parametrai, automobilio
pakabos savybés, keliy nelygumai ir greitis labai jtakoja keliy ir transporto prie-
monés draugiSkumg. Taigi vairuotojo komfortas susijes su transporto priemonés
vaziavimo aplinkos vibracijomis.Valdomumas ir krypties valdymas, vaziavimo
kokybé ir pakabos stabilumas veikia transporto priemones, taciau kelia priesta-
ringus projektavimo reikalavimus slopinimo sistemai.

Autobuso vaZiavimo charakteristikos dazniausiai gaunamos i$ vairuotojo ir
keleivio viety pagreicio atsako (Boileau 1992, Sujatha 1995). Jis rodo, kad auto-
busy pagrindo i$ilginis judesys sukelia daugiausia nepatogumy vairuotojui ir
keleiviams. Nors sukamasis judesys taip pat gali sukelti diskomfortg, tokios vib-
racijos dydis miesto autobusuose yra Zymiai mazesnis. Siekiant tiksliau progno-
zuoti kelio dangos apkrovy ir vaziavimo efektyvuma, analitinis modelis turi ap-
imti netiesines sunkiyjy transporto priemoniy pakaby savybes, apkrovos
paskirstymo asims kinematika.

Ivairiis sunkiyjy krovininiy transporto priemoniy vaziavimo dinamikos ir
dangos saveikos tyrimai parodé, kad sukamieji judesiai yra santykinai nereiks-
mingi (Cebon 1992). Sarysis tarp transporto priemonés vibracijy ir raty apkrovos
gautas analizuojant netiesinj transporto priemonés ketviréio modelj (Rakheja
2001, Caoa 2010, Cole 2001, Qiu 2005, Sharp 2002). Tyrimy rezultatai parodé,
kad trijy ir SeSiy laisvés laipsniy transporto priemonés modeliai gali buti efekty-
viai naudojami nustatyti vaziavimo proceso galimybes prie jvairiy pakabos slo-
pinimo varianty. Tokie supaprastinti modeliai negali gerai istirti pokyciy efekto
esant jvairioms eksploatavimo salygoms, pavyzdziui, padangy pripiitimo slégiui,
skirtingiems ratams ir autobuso viety vibracijy reakcijoms j iSorinj poveikj.
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Daugelis analitiniy ir eksperimentiniy tyrimy apie keliy transporto priemo-
nés vaziavimo dinamika buvo apraSyti Saltiniuose (Odhams 2006, Delaigue
2004, Caoa 2010, Hegazy 2000, Kaneko 2002, Caoa 2008, Azad 2007, Cann
2003, Cronjé 2010, Guo 2008). Pagrindiniai Siy tyrimy tikslai: jvertinti transpor-
to priemoniy vaziavimo kokybe, jvairiy transporto priemoniy pakaby slopinimo
sistemas; jvertinti kroviniy vibracijas ir krovinio jtaka dinaminiam perduoda-
mumui per padangas keliui. [Ssamiy dvimaciy ir trimaciy transporto priemoniy
modeliy buvo sukurta siekiant analizuoti sunkiyjy krovininiy transporto priemo-
niy vaziavimo kokybe ir padangy jégy charakteristiky nustatyma (Elmadany
1987, McFarlane 2000, Palkovics 2001, Winkler 2000, Jang 2000). Yra labai
nedaug tyrimy, kuriais sickiama istirti miesto autobusy charakteristikas. Boileau
ir kt. (1992) istyré vaZiuojancio miesto autobuso aplinkos vibracijas. Buvo ana-
lizuojamas visa kiing veikianc¢ios vibracijos, gaunamos i§ Kelio pavirsiaus, po-
veikis vairuotojui. Sujatha ir kt. (1995), naudojant baigtiniy elementy modelius,
tyré viso kiino vibracijos poveikj vairuotojui Indijos autobusuose. Vaziavimo
dinamikos tyrimai visada pabrézé svarby slopinimo sistemy vaidmenj transporto
priemonéms (Du 2004, Xu 2004, Zhang 2004, Chen 2009).

Kelio jtaka transporto priemonés pakabai ir padangoms taip pat buvo apra-
Syta daugelyje tyrimy. Siuose tyrimuose pagrindinis démesys skiriamas atkurti
pakabos ir asiy konfigtracijos savybes (Nishiyama 2000, Eisele 2000, Moham-
mad 2008, Chen 2008, Yagiz 2008, Canale 2005). Tuo tarpu pakabos savybés ir
padangy poveikis buvo nagrinéjamas tik ribotame skaiciuje tyrimy (Woodrooffe
1997). Siy tyrimy i§vados pabrézé, kad transporto priemoniy Su pneumatine pa-
kaba vaziavimas yra zymiai pranasesnis uz vaziavimg su plienine spyruokle.

Tolimesné keliy ir vairuotojo komforto miesto autobusuose analizé reika-
lauja gerai apibudinti miesto keliy profilio Siurk§tuma. Ivairiy greitkeliy, antriniy
keliy ir zvirkeliy keliy profiliai buvo matuojami daugelyje tyrimy (Robson 1979,
Chang 2010, Lin 2005, Yang 2005, Yang 2012). Plento ir antriniy keliy tyrimai
jrodé, kad $iy keliy nelygumo charakteristikos gali buti apraSytos Gauso atsitik-
tine funkcija (Boileau 1998). Keliy analizé parodé, kad miesto keliy nelygumy
charakteristikos turi biiti tarp zvirkelio ir vidutinio kelio charakteristiky (Rakheja
1989, Rakheja 2001).

1.3. Transporto priemonés konstrukcijos dinamikos
analizé

Konstruojant transporto priemones daugiausia démesio skiriama vaziuojanciyjy
patogumui. Svarbiausia pakabos funkcija yra uztikrinti automobilio elastingg
atramg, kad keleiviai vaziuoty patogiai, bei izoliuoti nuo kelio pavirSiaus nely-
gumy atsirandancius virpesius. Dar vienas nemaziau svarbus reikalavimas paka-
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bos sistemai yra tas, kad ji turi stabilizuoti vaziuojancig transporto priemong, kai
ji suka, stabdo ar/ir greitéja. Praktikoje dél $iy dviejy pagrindiniy reikalavimy
transporto priemonés judéjimui ir jos valdymui kyla priestaravimas tarp ,,minks-
tos* ir ,,kietos“ pakabos. Todél galima teigti, jog sékmingai suprojektuota paka-
bos sistema yra ta, kurioje suderinti Sie reikalavimai.

Tyrimas, vertinantis miesto autobusy vibracijy poveikj vairuotojams nusta-
té, kad yra labai svarbu sumazinti sédynés pakabos Zemo daznio vertikalias vib-
racijas perduodamas vairuotojui (Boileau 1998). Dideliy amplitudziy vertika-
liems virpesiams, kurie susijus¢ su amortizuojamosios masés didelémis
amplitudémis esant rezonansiniam dazniui 1-1,5 Hz, susijungus su Zzemu sédy-
nés pakabos savuoju dazniu, gaunamos didelés vibracijos, kurios perduodamu-
mos vairuotojui. Atsizvelgiant j ilgg dideliy amplitudziy virpesiy poveikj vazia-
vimo metu buvo pripazinta, kad reikia didinti tokiy transporto priemoniy
vaziavimo kokybe. I§ daugelio krovininiy transporto priemoniy atlikty vaziavi-
mo dinamikos tyrimy pagal atsitiktinius kelio nelygumus, buvo padaryta iSvada,
kad vertikalds ir skersiniai judesiai yra svarbiis veiksniai, vertinant vairuotojo
komfortg (Barak 1991, Demic 2002, Faris 2009, Hasbullah 2011, Ihsan 2007,
Ihsan 2009). Viso vairuotojo kiino vibracijy poveikio tyrimas vaziavimo metu
reikalauja placiau tyrinéti ir sudaryti labiau priimting ,,visC0“ elastinj zmogaus
kiino modelj, kuris galéty atkartoti sudétingg biodinaminj elgesj esant 2 Hz ir
didesnéms vibracijoms (Muluka 1993). Nors sunkiyjy transporto priemoniy vir-
pesiai dominuoja 1-20 Hz diapazone, zmogaus kiinas visada yra priimamas kaip
standi masé, atsizvelgiant j susijusig sudétingg gaunamg modelio dinamikg. Di-
delés zemo daznio kébulo amplitudés, autobuso kébulo Suoliniai ir polinkio ju-
desiai per gana trumpg laikg gali sukelti keleiviy diskomfortg. Toks ilgai trun-
kantis Zemo daznio ir dideliy amplitudziy virpesiy poveikis gali biiti susijgs su
vairuotojo kiino diskomfortu, fiziologine zala ir neefektyviu darbo rezultatu
(Ghoneim 1983, Yu 2012, Thrower 1979, Collop 2003, Chatti 2011,
Ihsan 2008).

Transporto priemonés vaziavimo aplinkos vibracijos gali buti iSreikStos
amortizuojamosios masés poslinkiu, grei¢iu, pagrei¢iu ar pagreitéjimu (Chatti
2009, Salama 2007, Homsi 2012, Kogo 2008, Bodin 2009). Daugelis tyrimy
parod¢é gera koreliacijg tarp vertikalaus pagreicio ir subjektyvaus diskomforto
(Dohi 1990, Chabot 2010, Olard 2003, Olard 2005). Amortizuojamosios masés
atsako pagreitis gali bati pla¢iai naudojamas kaip transporto priemonés vaziavi-
mo kokybés jvertinimo priemoné. Tarptautinis standartas (ISO 2631), Brity
standartas ir daug kity standarty rekomenduoja naudoti svertinj pagreicio filtra-
vima, kuris jvertina zmogaus reagavima j vibracijas (Dixon 1991, 1SO 2631).

Sunkiyjy transporto priemoniy vaziavimo atsako charakteristikos buvo pla-
Ciai i8tirtos atsizvelgiant j vairuotojo ir keleivio patogumg ir saugumg, ir galima
krovinio sugadinimg. Nors galima kroviniy Zala gali buti susijusi su ekstremaliu
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vairavimu (impulsinis judesys) ir dideliy amplitudziy virpesiais, keleiviy kom-
fortas ir saugumas gali bati susijes su zemo daznio vibracijomis. Vibracijy po-
veikis keleiviui visada yra nustatomas i§ pagreicio lygio, kuris matuojamas ant
keleiviy sédynés, o vibracijos perduodamumas jvairioms kiino dalims yra igno-
ruojamas. Tai dazniausiai siejama su atitinkamy matavimo sistemy galimybémis
ir zmogaus fiziologiniy savybiy nustatymo sudétingumu (Barak 1991, Dohi
1990). Buvo pastebéta, kad sédyné ir atbuliné nugarélé gali keisti perduodamos
vibracijos sédinciajam kiinui prigimtj.

Atsizvelgiant | matavimo sistemy, skirty jvertinti virpesiy poveikj konstruk-
cijai, pateikiamus rezultatus, vaziavimo kokybés vertinimas, visy pirma, grin-
dziamas iSmatuoty pagreiciy ant vairuotojo sédynés arba Salia jos. Transporto
priemoniy vaziavimo kokybés vertinimas daznai atliekamas jvertinant matavimy
duomenis, kurie gauti vaziuojant konkreCiais marsrutais. Tokie tyrimai gali
veiksmingai teikti vaziavimy grupavimg, atsizvelgiant | transporto priemoniy
skirtumus arba sudedamyjy daliy i$sidéstymo skirtumus, o kelio dangos, trans-
porto priemonés greicio jvertinimas daznai padaro analize sudétingesne. Buvo
sukurti analitiniai modeliai skirti jvertinti vaziavimo vibracijas ir apskaiciuoti
jvairiy projektavimo ir eksploatavimo veiksniy jtakg (Deb 2012, Fichera 2007,
Soliman 2008).

Automobiliy vaziavimo dinamikos modeliai nuo transporto priemonés ket-
viréio dviejy laisvés laipsniy modeliy iki i§samiy daugelio laisvés laipsniy tri-
maciy modeliy buvo apra$yti literatiiroje (Kenis 1991).

Padangy modeliai, aprasyti literatiroje, gali bati suskirstyti j keturias kate-
gorijas pagal padangos-kelio kontakts, taskinj kontakta, standZios protektoriaus
juostos, fiksuotos protektoriaus juostos ir prisitaikancios protektoriaus juostos
(Kulakowski 1995, Gibby 1996). Atsizvelgiant j sunkumus, susijusius su prisi-
taikancios protektoriaus juostos modeliais ir Ziniy apie padangy savybes nebu-
vimu, visureigiy raty sgveika daugeliui sunkiyjy transporto priemoniy modeliy
aprasoma kaip taSkinis kontaktas (Cebon 1989).

Trys pagrindiniai reikalavimai suformuluoti pakabos konstrukcijai atlikus
vaziavimo analiz¢ yra: (I) vibracijos lygj kurj suvokia vairuotojas ir keleivis,
kuris gali bati susijes Su amartizuojamosios masés reakcija j greitéjimg (Hac
1987, Sun 2007, Patil 2013, Wang 2012, Barbosa 2010); (11) pakabos deformaci-
jos, kurios parodo darbo arba tarpelio tarp pakabos ir rato reikalavimus; ir (111)
padangy deformacijos, kurios parodo jégy perdavima nuo kelio j padangas (Mu-
luka 1996).

Transporto priemoniy ketvircio dviejy laisvés laipsniy modeliai buvo placiai
naudojami norint gauti pagrindines zinias apie pakabos parametry poveikj trans-
porto priemonés charakteristikoms, kurios veikiamos deterministiniais arba atsi-
tiktiniais eismo sutrikimais. Kenis (1991) atliktame tyrime pateiké i§samius ban-
dymus, kurie jvertina pakabos standumo ir slopinimo poveikj vidutinei
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kvadratinei (RMS) reik$mei ir dazninéms transporto priemonés charakteristi-
koms. Tyrimo metu papildomai pateikiamos santykinés atsako charakteristikos,
kurios gautos naudojant pasyviy ir idealiy aktyviy pakaby septyniy laisvés laips-
niy trimatj automobilio modelj, kuris veikiamas periodisko ir Suolinio suzadini-
mo i8$ keliy (Oueslati 1994, Dulac 1993).

Transporto priemoniy vaziavimo vibracijos ir padangy jégos yra stipriai su-
sijusios su jvairiy rasiy transporto priemonés vibracijomis. Automobilio vibraci-
ja ir dinaminés padangy apkrovos priklauso nuo pakabos ir padangy atkiiriamyjy
ir sklaidan¢iyjy savybiy. Vibracijy slopinimas vyksta transporto priemoniy asy-
se. Tyrimas parod¢, kad tinkamai sureguliuotas slopinimas gali sumazinti dina-
minj apkrovos koeficienta (DAK) nuo 15 iki 20 % (Barak 1991, Els 2007,
Deb 2012, Fichera 2007, Soliman 2008).

Dauguma transporto priemoniy modeliy, nepriklausomai nuo jy taikymo,
naudoja linijines pakabos slopinimo charakteristikas (Solanki 2014, Stallmann
2014). Hidrauliniai amortizatoriai, esamtys transporto priemonése, turi pakopi-
nes slopinimo savybes, kurios yra asimetriSskos suspaudimui ir iStempimui.
Amortizatoriy koeficientai dideli vaziuojant nedideliu greiciu ir mazesni vaziuo-
jant dideliu grei¢iu. Tokiy transporto priemonés slopinimo savybiy vaidmuo
kaip vaziavimo atsakas buvo vertinamas analizuojant supaprastintus modelius
(Queslati 1994).

Transporto priemonés Vaziavimo charakteristikos vertinamos pagal vairuo-
tojo vietai perduodamy vibracijy dyd; ir daznj. Dazniausiai vairuotojui nuovargis
pasireiskia jautrumu vertikalioms ir horizontalioms vibracijoms atitinkamai 4—
8 Hz ir I-2 Hz dazniy diapazonuose. Zmogaus jautrumas sukimo vibracijai dau-
giausia pasireiskia 0,5-1,5 Hz dazniy intervale.

Siuolaikiniy lengvyjy automobiliy pakabos dazniai paprastai yra 1-1,2 Hz
(nuo 60 iki 72 periody per minutg) dazniy diapazone, o atitinkami statiniai po-
slinkiai yra nuo 175 iki 225 mm.

Tai reiksty, jog pakabos daznis yra atvirk$ciai proporcingas spyruoklés ap-
krovai ir dél Sios apkrovos atsiradusiam statiniam poslinkiui. Tai paaiskina, ko-
dél sunkiai pakrautame automobilyje vaziuoti daznai buina patogiau negu lengvai
pakrautame, nors dél didesnio statinio poslinkio yra sutrumpéjusi pakabos smi-
giné eiga. Sis nepatogumas gali biiti pasalintas j pakabos sistemg jvedant pasto-
vaus lygio savireguliacing jranga. Patogy vaziavima lengvai ir sunkiai pakrau-
tame automobilyje gali lemti ir vien pakabos sistema, kuri automatiskai keicia
savo standumg priklausomai nuo apkrovos taip, kad pakabos daznis islikty pas-
tovus. Kadangi tarp to momento, kai priekiniai ratai pervaziuoja klititj, ir to
momento, kai ta klititj pervaziuoja galiniai ratai, praeina tam tikras laiko tarpas.
Automobilio galinés pakabos daznis paprastai yra daromas kiek didesnis nei
daznis, parinktas automobilio priekinei pakabai. Tuomet galinés pakabos grei-
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tesnis atstatantis efektas sinchronizuoja priekinés ir galinés dalies judesius ir taip
sumazina i$ilginj supima.

1.4. Modaliné analizé

Gerai zinoma, kad mechaninés struktiiros gali rezonuoti, t. y. mazos jégos gali
sukelti dideles deformacijas ir gali atsirasti pavojus struktirai.

Rezonansas — fizikinis reiskinys, kai sistemg veikiancios jégos kitimo daz-
nis sutampa su tos sistemos laisvyjy svyravimy dazniu ir dél to sistemai perduo-
dama daugiausiai energijos bei ryskiai padidéja priverstiniy svyravimy amplitu-
de.

Rezonansas gali buti tiek naudingas, tiek Zalingas. Naudingas jis tada, kai
reikia padidinti svyravimy amplitude, pavyzdziui, specialiais vibratoriais kalant
polius, ardant kelio danga, plikiant gruntg. Nepageidaujamas mechaninis
rezonansas yra tada, kai tampa masiny, pastaty, tilty bei kitokiy jrenginiy bei
daikty suirimo bei gedimy priezastimi. Tai nutinka, kai sistema veikiancios jégos
kitimo daznis sutampa su tos sistemos laisvyjy svyravimy dazniu, ir dél to
sistemai perduodama daugiausiai energijos, kuri daznai turi griaunamajg galia.

Vienas dazniausiai taikomy biidy yra kiino, kurj gali neigiamai paveikti
rezonansas, masés didinimas arba mazinimas. Dél kitokios masés kinta kiino
savasis svyravimo daznis ir jis nebesutampa su veikiancios jégos kitimo dazniu.
Kitas biuidas — kuo tiksliau sucentruoti besisukanc¢iy mechanizmy detales, kad jy
svyravimy daznis nesutapty su viso mechanizmo svyravimo dazniu. Taip pat
inZinieriai ir architektai privalo i§ anksto apskai¢iuoti jrenginiy bei pastaty savajj
svyravimo daznj bei veiksianciy pastate masiny svyravimo daznius, kad pastato
ar mechanizmo eksplotacijos metu nepasireiksty rezonansas. Kas be ko, reikia
atsizvelgti ir | daznius jégy, kurios galéty paveikti pastata ar mechanizma.

Léktuvy sparnai taip pat gali biiti apkraunami panaSiomis apkrovomis
skrydzio metu. Prie§ léktuvo ekspoatacija turi biiti atliekami skrydZzio testai,
kuriy metu siekiama nustatyti galimg rezonansiniy dazniy pasireiskimg bei
léktuvo atsparumg vibracijai. Prie§ pradedant skrydzio testus atlickami ir Zemés
vibracijos bandymai, taip pat skaitmeninis modeliavimas ir bandymai
aerodinaminiame vamzdyje (zr. 1.6 pav.). Siy bandymy tikslas yra iSankstinis
problemy nustatymas.

DidZioji dalis praktikoje esanéiy, su triukSmu ir vibracija susijusiy problemy
yra susij¢ su rezonanso reiskiniu, kai veikiancios jégos Zadina vieng ar kelias
virpesiy modas. Virpesiy modos, kurios yra veikianciy dinaminiy jégy dazniy
diapazone visada atskleidZia galimas problemas. Sistemos modaliniai parametrai
yra modalinis daznis (savyjy virpesiy arba tikrinis daznis), modalinis slopinimas
ir modos forma. Visy mody modaliniai parametrai mus dominanc¢iame dazniy
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diapazone sudaro visg dinamine sistema. Taciau virpesiy modos parodo laisvos
sistemos dinamines savybes t. y. sistemos, kurios neveikia jokios jégos.

Modalinés analizés metu nustatomi visi modaliniai sistemos parametrai, ku-
riy reikia norint gauti matematinj dinamikos modelj. Matematinis modelis pade-
da suprasti kaip sistema veikia esant dinaminéms apkrovoms, imituoti ir progno-
zuoti atsakg ] numanomas iSorines zadinimo jégas ir nustatyti besikeiciancias
dinamines savybes dél fizikiniy pasikeitimy.

1.6 pav. ,,Cessna“ (a) ir ,,Airbus A380* (b) sumazinty modeliy bandymai
aerodinamiame vamzdyje
Fig 1.6 Wind tunnel tests on a scaled model of (a) a Cessna and (b) an Airbus A380

Matematinis modelis i§ esmés néra pacios konstrukcijos modelis. Tai yra
sistemos dinaminiy savybiy apriboty prielaidomis ir suvarzymais modelis. Mo-
daliné analizé gali buti atlikta analitiSkai arba eksperimentiSkai. Analitiniai me-
todai paremti apskaiciuotu masés ir standumo pasiskirstymu tam tikrose riby
salygose. Sie skaiiavimai paprastai atliekami baigtiniy elementy metodu
(BEM). Gautas modelis sudarytas i§ be galo didelio kiekio diferencialiniy lyg-
¢iy, kurios gali buti iSsprestos tik panaudojant kompiuterius. Eksperimentiniai
matematiniai modeliai gaunami i§ iSmatuoty modaliniy duomeny, kurie vaizduo-
ja sistemg veikiant iSmatuotoms sglygoms. Paprastai modelis yra sudarytas i$
nepriklausomy diferencialiniy lygciy, po vieng kiekvienai modai matavime. Ide-
aliu atveju virpesiy matavimas atliekamas paprasciausiai zadinant sistemg ma-
tuojama jéga, matuojant atsakg j zadinima ir apskai¢iuojant santykj tarp zadini-
mo jégos ir atsako spektry. Taciau praktikoje kyla keletas problemy: mechaninis
triukSmas sistemoje, jskaitant nelinijinj; elektriniai triuk§mai matavimy jrangoje;
ribotas analizés tankis.

Dél nepageidaujamo rezonanso subyréjo pirmieji reaktyviniai léktuvai,
pasieke greitj artimg garso greiciui (1200 km/h). Taip pat sugritina tiltai, pastatai
zemes dreb¢jimy metu arba stovintys Salia intensyvaus eismo gatves, luzta
masiny detalés, duzta langai ir kt.
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Rezonansas daznai yra daugelio struktiiry ir mechanizmy valdymo
problemy, kurios susijusios su virpesiais ir triuk§mu, prieZastis ar bent veiksnys.

Norint geriau suprasti virpesiy sukeliamas problemas struktiroms
(objektams), reikia nustatyti ir kiekybiskai jvertinti rezonansinius daznius.
Siomis dienomis modaliné analizé tapo labiausiai paplitusia priemone struktiiry
(objekty) virpesiy mody nustatymui. Kiekvienam naujam ar patobulintam
mechaniniam produktui, kuris dirba dinaminiame rezime ir/arba dinamingje
aplinkoje, turi buti atlikti dinaminiai bandymai ir jvertinta tikroji gaminio
produkto dinaminé elgsena.

Modaliné analizé. Strukturos (objekto) dinaminis elgesys tam tikrame
dazniy diapazone gali biiti modelivojamas (suprantamas) kaip atskiry mody
virpesiy rinkinys. Daroma prielaida, kad struktiira (objektas) elgsis kaip linijine
ir laike nekintanti sistema. Parametrai, kurie apibtidina kiekviena moda yra:
savasis daznis arba rezonansis daznis, (modalinis) slopinimas, modos forma.

Sie parametrai yra vadinami modaliniais parametrais. Turint modalinius
parametrus, galima jvertinti, nagrinéti ir suprasti rezonansiniy dazniy (mody)
poveikj tiriamajai struktiirai (objektui). Be to, modalinés analizés rezultatai
véliau gali biiti naudojami atskiry problemy (susijusiy su konkreCia moda)
sprendimui.

Modaliniai parametrai parodo biidingas struktiiros (objekto) savybes, kurios
yra nepriklausomos nuo iSorinio zadinimo.

Modaliné analizé yra procesas, kurio metu randami modaliniai parametrai
panaudojant matematinius modelius, kurie jvertina dinaminius struktiiros
(objekto) atsakus.

Modaliné analizé gali buti atlikta naudojant analitinius, skaitinius arba
eksperimentinius metodus.

Modaliniai parametrai gali biiti gauti lyginant struktiiros (objekto) padéties
(pozicijos) virpesiy matavimo rezultatus su atraminio ar atraminiy padéties
(pozicijos) virpesiy matavimo rezultatais. Atramings bei kitos matavimo padétys
(pozicijos) yra numatomos jvertinant tiriamaja struktiira (objekta). Lyginant
struktiiros (objekto) padéties virpesiy matavimo rezultatus yra naudojamos
dazninés atsako funkcijos (angl. Frequency Response Functions (FRF)). Padétis
(pozicija) yra struktiiros (objekto) taskas ir priklausomai nuo struktiiros
(objekto) turintis kryptj vektorius ir vadinamas laisvés laipsniu (angl. Degree of
Freedom (DOF)). Rezonansinius daznius ir slopinimo koeficiento reik§mes
galima rasti i§ bet kuriy struktiros (objekto) dazninés atsako funkcijos
matavimy. Todél Sie du modaliniai parametrai yra vadinami ,globalts
parametrai*“. Norint tiksliai nustatyti modos forma, daznio atsako matavimai turi
buti atlieckami pakankamam skai¢iui laisvés laipsniu, kad buty pakankamai
iSsamiai pateikta struktiiros (objekto) modos forma. Modaliniy parametry
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nustatymas (iStraukimas) 1§ dazniniy atsako funkcijy gali baiti atlickamas
naudojant matematiniy kreivés aproksimavimo algoritmy jvairoveg.
Dazniné atsako funkcija iSreiskiama:

Y(f) [Seitis _Judesys  Atsakas
X(f) Jvestis  Jéég  Zadinimas

H(w)= (1.3)

¢ia Y(f) — sistemos i$¢jimo signalo dazniné israiska; X(f) — sistemos j&jimo
signalo dazniné iSraiska.

Dazninés atsako funkcijos gaunamos naudojant daugiakanalius sparciosios
Furjé transformacijos (angl. fast Fourier transform (FFT)) matavimus. Tam, kad
bty gautos Sios dazninés atsako funkcijos, turi biiti matuojama suzadinimo jéga
(veikiant plaktuku arba vibratoriumi) ir atsako virpesiai. Dazninés atsako
funkcijos gali bati pateiktos jvairiais budais, priklausomai nuo atsako matavimo
budo. Jei virpesiy atsakas yra pagreitis, dazninés atsako funkcijos isreiskiamos
pagreiéio funkcijomis, kurios dazniy srityje parodo pagrei¢io ir jégos tarpusavio
santykj. Jei virpesiy atsakas yra greitis, dazninés atsako funkcijos iSreiSkiamos
mobilumo funkcija. Jei virpesiy atsakas yra poslinkis, dazninés atsako funkcijos
iSreiskiamos atitikties uztikrinimo funkcija

Naudojant modaline analize trys prie§ tai minéti virpesiy atsako matavimai
duoda tokia pacig informacijg ir tarpusavyje yra susij¢ vienas su kitu per
integravimg arba diferenciavimg bei susij¢ per daugiklj jo dazniy srityje, kur
yra kampinis daznis.

Eksperimentiné modaliné analizé. Eksperimentiné modaliné analizé yra
procesas, kurio metu naudojant eksperimentinius duomenis galima nustatyti
modalinius parametrus (savasis daznis, slopinimo koeficientas ir modos forma).
Modaliniai parametrai nustatomi pasirinktame dazniy diapazone (intervale).
Modos forma yra strukttros (objekto) jlinkis, kuris parodo konkrecios modos
santykinj poslinkj tarp visy struktiiros (objekto) daliy (Reynders 2008, Pintelon
2007, Magalhae 2011).

Modaliniai parametrai yra svarbiis, nes jie apraSo strukttrai (objektui)
biidingas dinamines savybes. Modaliniy parametry rinkinys yra unikalus skaiciy
rinkinys, kuris gali biiti naudojamas struktiiros (objekto) modeliui patvirtinti ir
atnaujinti, konstrukcijos jvertinimui ir tikrinimui, lyginamajai analizei, gedimy
paieskai ir paSalinimui, kokybés kontrolés arba struktiros (objekto)
,,Zyvybiskai“ svarbiy parametry stebésenai (Reynders 2012, Carne 2010).

Klasikinés modalinés analizés metu modaliniai parametrai randami
naudojant modelj, kurio pagrinda sudaro dazninés atsako funkcijos (angl. Fre-
guency Response Functions) arba impulso atsako funkcijos (angl. Impulse Re-
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sponse Functions) (Au 2012, Troyer 2009, Déhler 2013, Reynders 2011). Siose
funkcijose atitinkamai vertinami ir lyginami jeinancios zadinimo jégos
parametrai ir virpesiy atsakas. Operacinéje modalinéje analizéje (OMA),
modalinis identifikavimas (modaliniy parametry suradimas) atlickamas
remiantis tik virpesiy atsako analize. Atlickant OMA yra naudojama daug
skirtingy modaliniy parametry identifikavimo biidy. Naudojami du skirtingi
metodai: pirmas neparametrinis metodas, kuris grindziamas dazninés srities
suskaidymu (angl. Frequency Domain Decomposition (FDD)); antras
parametrinis metodas, kuris grindziamas neapdoroty duomeny laiko srityje
analize ir kur naudojamas stochastinis erdvés identifikavimo (angl. Stochastic
Subspace Identification (SSI)) algoritmas.

Dazninés srities suskaidymas. Dazninés srities suskaidymas yra pagrindinés
dazniy srities (angl. Basic Frequency Domain (BFD)) metodo tesinys, kuris
dazniau vadinamas pikas-pikas (angl. Peak-Picking) metodu (Déhler 2013,
Reynders 2008). Siame metode nustatomos modos gali biiti apskaiiuotos i§
spektriniy tankiy. Tai neparametrinis metodas, kurio metu modaliniai parametrai
gaunami i§ signalo apdorojimo. Dazninés srities suskaidymo metodas i$
duomeny rinkiniy nustato modas naudojant vienetinés vertés skaidymo (angl.
Singular Value Decomposition (SVD)) metoda (Carden 2011, Dooms 2006,
Reynders 2007, Reynders 2014). Sis skaidymas atitinka vieno laisvés laipsnio
identifikavimo sistemg kiekvienai vienetinei vertei. Santykis tarp jvesties X(t) ir
i8¢jimo y(t) gali buti paraSytas tokia forma:

6, (@)]=H(@)]*[6,()H (@) (14)

Cia [Gy(m)] yra jvesties galios spektriniy tankiy (angl. Power Spectral Density
(PSD)) matrica. [Gyy(®)] yra i8¢jimo galios spektriniy tankiy matrica ir [H(w)]
yra dazninés atsako funkcijos matrica.

Kitas budas suprasti atsako signalus y(t) ir jy iSskaidymg j modas [®] yra
iSreiSkiamas per modalines koordinates q(t):

y(t) =[@(t). (15)

Naudojant lygti (1.5) atsizvelgiant j koreliacinés matricos atsakui iSraiska
[Cyy(1)] gauname:
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e, (0)]=Edyta+2)yt) |- w8
- E{olat+ o)) [o]' = [0, (0)Jo]"

Taikant Furjé transformacijas lygtis 1.6 tampa:
lc,, (@)] =[],y (@)]]", (L.7)

¢ia [Gyq(®)] yra modaliniy koordinaciy spektry matrica.

Dazninés srities suskaidymo metodas remiasi atsako spektro Ermitinés
matricos vienetinés vertés iSskaidymu kiekvienam dazniui:

e,y (@)]=MIsIV]", (1.8)
gGalV V] =[1] (1.9)

¢ia [S] yra vienetinés vertés jstriza matrica ir [V] yra vienetiniams vektoriams
ortogonalioji matrica. Vienetiniai vektoriai (stulpeliai [V] matricoje) yra taip pat
ortogonaliis. Matricos V virSutinis indeksas H Zymi Ermiting transformacija. [S]
yra vienetinés vertés jstriza matrica:

s, 0 0 0
0 s, O

[S]=diag(s,,....s, )= 0 0 s - 0 (1.10)
s, O
0 : 0]

S matricos s; elementai atitinkami jy vienetiniai vektoriai yra pateiktos
matricos U ir V.
Mody matricos [®] iSraiska:

[@]=[i. 1. e )46, )] (1.11)
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¢ia ¢; yra atskiry mody formos.

I laikinés slopstancio signalo funkcijos, kuri taip pat yra auto koreliacijos
funkcija daugelio laisvés laipsniy sistemos, savasis daznis ir slopinimo koefi-
cientas yra nustatytomi jvertinant signalo kitima laike ir logaritminj dekrementa.
Pirmiausia visy maksimaliy reikSmiy kra$tutinumai ry, tiek auk$¢iausiy iskilimy
ir jdubimy reik§més randamos is koreliacijos fukcijos. Logaritminis dekrementas
0 yra gaunamas:

2.1

Cia ro yra koreliacijos funkcijos pradiné verté ir r yra k-oji maksimali reik§mé.
Taigi, logaritminj dekrementg ir koreliacinés funkcijos pradines vertes, galima
rasti i§ tiesinés regresijos ko ir 2In(|ry|), bei slopinimo koeficientas yra apskai-
¢iuojamas pagal formulg:

o2 (1.13)

NOZ +4r?

Panasiai nustatomas ir savasis daznis. Daznis randamas darant tiesine regre-
sija tarp laikinio signalo ir maksimaliy reik8miy laikiniy ver¢iy, 0 slopinamas
savasis daznis fq su neslopinamu savuoju dazniu f susije:

(1.14)

Maksimalios vertés ir jy laikinés vertés randamos naudojant kvadrating in-
terpoliacija, o laikiniai peréjimai randami naudojant tiesing interpoliacija.
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1.5. Pirmojo skyriaus iSvados ir disertacijos
uzdaviniy formulavimas

1. Siekiant suprasti kylanciy virpesiy priezastis ir paSalinti dél jy kylancias
problemas, turi buti atlikti reikSmingy autobuso tasky virpesiy bandymai ir atlik-
ta operaciné modaliné analizé. Eksperimentiniy bandymy rezultatai bei modelia-
vimo rezultatai patvirtina ir iSaiskina kylan¢iy virpesiy prigimt;.

2. Vaziavimo komfortas yra jautrumas dazniy juostoje atsirandanc¢ioms do-
minuojan¢ioms amplitudéms. Zmogaus organizmas yra labai jautrus vertika-
liems virpesiams dazniy diapazone 4-8 Hz. Todél biitina jvertinti autobuso
konstrukcijos slopinimo sistemas bei jy kokybe mazinant kylanéius suzadinimus
nuo kelio ir kity poveikiy (variklio darbas ir pan.).

3. Modeliavimas ir virpesiy bandymai, jskaitant operacing modaling analize,
naudojami uztikrinti transporto priemoniy eksploatavimo kokybe bei leidzia pro-
jektavimo metu naudoti optimalius sprendimus, kurie pagerinty vaziavimo kom-
fortg.

4. Zemagrindzio autobuso eksploatacijos metu atsirandantys virpesiai susije
su pakabos savybémis. Svarbiausi parametrai, jtakojantys eksploatavimo koky-
be, yra dinaminés Zemagrindzio autobuso ir jo pakabos savybés: pagreitis, pa-
grei¢io amplitudé, dazninés reikSmés, savieji konstrukcijos elementy dazniai,
slopinimo ir standumo koeficientai.

5. Suformuluoti tokie uzdaviniai:

1. Ivertinus pasauling patirt] ir atliktus mokslinius tyrimus Sioje srityje, su-
formuluoti darbo problematika, tyrimo tikslg ir metodus.

2. Sudaryti zemagrindzio autobuso dinaminius ir matematinius modelius,
atlikti sistemos modeliavimg, remiantis eksperimentiSkai surastomis netiesine-
mis amortizatoriy slopinimo charakteristikomis, ir jvertinti vaziavimo parametry
jitaka komfortiskumui. Atlikti modeliavimo rezultaty palyginima, kai naudojami
tiesiniai ir netiesiniai slopinimo koeficientai.

3. Atlikti ZemagrindZzio autobuso pakabos ir rémo charakteringy tasky vir-
pesiy eksperimentinius matavimus, jvertinti jvairiy zZadinimo salygy jtaka kom-
fortiSkumui. Patikrinti teoriniy ir eksperimentiniy rezultaty atitikima.

4. Pritaikyti zemagrindzio autobuso konstrukcijos modaliniy parametry nu-
statymui eksperimentinés modalinés analizés tyrimo metodg. I8analizuoti ekspe-
rimentinés modalinés analizés rezultatus ir juos pritaikyti dinaminiy parametry
nustatymui.

5. Sukurti ZemagrindZio autobuso pakabos ir rémo tasky virpesiy paramet-
ry analizés metodg. Sudaryti autobuso vibraciniy signaly parametry kovariacinj
modelj. Atlikti jvairiy autobuso tasky virpesiy parametry analizg.






Zemagrindzio autobuso analitiniai
dinaminiai tyrimai

Sio skyriaus tyrimy tikslas — iSanalizuoti ZemagrindZio autobuso dinaminius pa-
rametrus, taikant virpesiy lygtis. Tikslui pasiekti pirmiausia buvo sudarytas 1/2
autobuso sistemos dinaminis modelis ir atliktas sistemos modeliavimas zadinant
realiy amplitudziy reikSmémis. Sudarytas autobuso sistemos dinaminis modelis
leidZia analizuoti charakteringus ir pavojingus autobusui dinaminius virpesius.
Skyriaus tematika paskelbti du autorés straipsniai (Zuraulis et al. 2013;
Kemziraité et al. 2014).

2.1. Zemagrindis autobusas

Viesojo transporto autobusai biina jvairiy konstrukcijy. ZemagrindZiai autobusai
placiai naudojami visuomeniniame transporte. Miesty autobusy parkg sudaro ne
vien nauji, bet ir senesnio modelio autobusai.

Nors komerciniy krovininiy automobiliy dinaminés raty apkrovos variantai
buvo placiai istirti, atlikta tik keletas tyrimy miesto ar uzmiesc¢io autobusy va-
ziavimo ir dinaminéms raty apkrovos charakteristikoms nustatyti (Hedrick 1985,
Adenkola 2009, Minka 2007, Olorunshola 2011). Sie tyrimai atskleidé, kad jvai-
ris konstrukciniai sprendimai ir eksploatavimo salygos daro nemazg jtaka auto-

35
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mobiliy kelio dangai perduodamoms dinaminéms raty apkrovoms ir vaziavimo
metu sukeltoms vibracijoms, perduodamoms vairuotojui/keleiviui transporto
priemonéje (Lin et al. 1994). Zinoma, kad prie dinaminés raty apkrovos ir ir va-
ziavimo kokybés labai prisideda tokie veiksniai: a) eksploatavimo sglygos: keliy
nelygumai, greitis ir didziausias pakrautos transporto priemonés leistinas svoris;
b) jvair@is konstrukciniai sprendimai, susij¢ su asinémis apkrovomis, asiy konfi-
gliracija, pakabos ir padangy statinémis ir dinaminémis savybémis. Transporto
priemonés pakabos ir padangos vaidmuo, atsizvelgiant i sunkiyjy transporto
priemoniy jtaka kelio apkrovimui, buvo nagrinéti daugelyje tyrimy. Taciau dau-
giausia démesio skiriama pakabos ir aSiy konfigiracijos savybéms atkurti
(Lin et al. 1994). Pakabos ir padangy slopinimo savybiy poveikis buvo nagriné-
jamas tik nedaugelyje tyrimy. Atlikus tyrimus, padaryta i§vada, kad vaziavimo
metu transporto priemonés su pneumatine pakaba yra zymiai pranaSesnés uz
transporto priemones, kuriy pakabos turi pliening spyruokle.

Buvo tirtas Mercedes Benz 0405 Zzemagrindis autobusas. Tai populiariau-
sias Zemagrindzio autobuso modelis Europoje. Daugelio gamintojy Zemagrin-
dziai miesto autobusai yra tipinés konstrukcijos. Tai leidZia nagrinéti §j autobusa
kaip plataus pritaikymo tyrimo objekta bei gautus tyrimo rezultatus ir désningu-
mus pritaikyti ir Kitiems zemagrindziams autobusams. Pagrindiniai autobuso
parametrai pateikti 2.1 lenteléje.

2.1 lentelé. Zemagrindzio autobuso duomenys
Table 2.1. Data of the low-floor bus

Parametrai Tusc¢ias | Pusiau pakrautas |Pilnai pakrautas
Autobuso konstrukcijos masé, kg 9320 13116 17200
Inercijos momentas J, kg-m? 124195 150024 175035
Priekinés pakabos masé, kg 700 700 700
Galinés pakabos masé, kg 1250 1250 1250
Priekinés pakabol: stsl?g]umo koeficientas 1000000 2000000 3000000
1y
Priekinés pakabos slopinimo koeficientas 7500 7500 7500
hy, Ns/m
Galinés pakaboskStal\rl]/drlrJ]mo koeficientas 2000000 4000000 6000000
2y
Galinés pakabos slopinimo koeficientas 15000 15000 15000
h,, Ns/m
Raty standumo koeficientai k3 ir kg, N/m | 921607 921607 921607
Raty slopinimo koeficientai hs ir hy, Ns/m| 800 800 800
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Autobusas per dieng nuvaziuoja vidutini$kai 300 km. Amortizatoriai kei-
¢iami kas 120 000 km. Atlikta ZemagrindZziy autobusy konstrukcijy analizé leido
jvertinti pagrindinius tokio tipo Zemagrindziy autobusy geometrinius paramet-
rus. Mercedes Benz 0405 autobuso sistemg sudaro:

* ratai su padangomis — neamortizuotoji mas¢;

» pakaba (amortizatoriai, oro pagalveés);

» rémas (kébulas) — amortizuotoji masé.

Siame darbe buvo naudojami inercijos parametrai, pakabos komponenty pa-
rametrai ir geometriniai autobuso parametrai. Geometriniai duomenys ir fiziki-
nés konstantos paimtos i§ gamintojo pateiktos techninés zemagrindzio autobuso
charakteristikos. Inercijos momentai apskai¢iuojami pagal autobusy gamintojo
parametrus. Pakabos amortizatoriy charakteristikos gautos atliekant laboratori-
nius bandymus VarSuvos pramonés institute. Pakabos oro pagalviy ir padangy
charakteristikos gautos remiantis kity Saliy mokslininky atliktais bandymais
(Rakheja et al. 1999).

2.2. Miesto autobusy modelis isilginiame pjavyje

Daugiausia miesto vieSajame transporte naudojami Zemagrindziai autobusai.
Ivairiy autobusy projektavimo specifikacijos akivaizdziai parodo, kad visi auto-
busai eksploatuojami pagal atitinkamus svorius ir matmeny charakteristikas, o
aSys pagal tam tikrus panasumus, tokius, kaip pakabos komponentai, geometri-
nis i§déstymas ir sujungimai. Kity modeliy autobusy gamintojy geometrings ir
inercinés savybés gali Siek tiek skirtis.

Siame tyrime modelis sudarytas isilginéje plokstumoje. Jis gali biti taiko-
mas jvairiy gamintojy tokio tipo autobusams. Sis modelis buv pritaikytas zemag-
rindZiam miesto autobusui. Priekinés pakabos aSis susideda i§ vienos oro pagal-
Vés abiejose pusése, nutolusios per 0,2032 m atstuma nuo priekinés aSies iSilgine
kryptimi, ir vieno amortizatoriaus, montuojamo statmenai oro pagalvei. Galiné
pakaba susideda i§ dviejy oro pagalviy abiejose pusése ir dviejy amortizatoriy,
montuojamy arti oro pagalviy. Oro pagalvés nutolusios per 1,391 m atstuma
viena nuo kitos isilgine kryptimi.

Pakabos jégos. Pakabos jégos susidaro dél pneumatinés slopinimo sistemos
ir amortizatoriy, Kurie yra aprasomi netiesinémis charakteristikomis. Pateiktos
ZzemagrindZio miesto autobuso sistemos komponentinis modelis integruojamas
iSilginéje plokstumoje. Pagal pateikta dinaminj modelj galima spresti amortizuo-
tosios ir neamortizuotosios maseés judesio uzdavinius.

Modeliai komponenty charakteristikoms apibiidinti. Miesto autobusy padan-
gy apkrovos vaziavimo metu yra tiesiogiai susijusios su statinémis ir dinaminé-
mis pakabos komponenty bei padangy savybémis, kurios yra netiesinés funkci-
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jos, priklausanc¢ios nuo jvairiy projektavimo ir eksploatavimo veiksniy. Todél
analitinis modelis buna veiksmingas, jei tiksliai nustatomos modelio sudedamyjy
daliy statinés ir dinaminés savybés. Be to, komponenty koeficientai ir modeliai
turi buti priartinti prie realiy reikSmiy visame eksploatavimo diapazone. Jégos,
kurias sukuria pakabos komponentai, yra netiesinés funkcijos, priklausancios
nuo komponenty konstrukcijos bei amortizuojamosios ir neamortizuojamosios
masés poslinkiy ir greiciy. Jégos, kurias sukuria transporto priemonés padangos,
priklauso nuo statinés apkrovos ir padangy slégio.

Kaip jau buvo aptarta literatiiros apzvalgoje, Zemagrindziai miesto autobu-
sai biina eksploatuojami jvairiomis saglygomis, taciau Siame eksploatavimo saly-
gy spektre komponenty savybés nebuvo tinkamai kiekybiskai nustatytos. Buvo
atlikti tyrimai, kuriais buvo siekiama nustatyti skirtingy miesto autobusy paka-
bos komponenty charakteristikas (Boileau, Boutin 1992, Boileau et al. 2002).
Gauti $iy tyrimy bandymy rezultatai, apibiidinantys pakabos oro pagalves, nau-
dojami tiksliems netiesiniy komponenty modeliams Kkurti, kurie yra jtraukti j
Zemagrindzio miesto autobuso sukurtg model;j isilginéje plokstumoje. Sudeda-
mosios modelio dalys yra aprasomos fizikos désniais ir regresine analize, kurie
aprasyti tolimesniuose skyriuose.

Pakabos oro pagalvés (oro spyruoklés). LanksCios, ant aSies pritvirtintos
oro pagalvés, yra miesto autobuso pakabos tamprusis elementas, jungiantis pa-
kabg su rému. Skirtingai nei komerciniy krovininiy automobiliy Zemagrindziy
miesto autobusy pakabos ir padangy apkrovos gali gerokai skirtis dél kintancio
vezamy keleiviy skaiGiaus. Priekinés aSies apkrova modelyje kinta nuo 40 kN
(kai néra keleiviy) iki 61 kN (kai pilnai apkrautas), o galinés asies apkrova kinta
nuo 81 kN iki 116 kN. Pagal Rakheja et al. (1999) atliktus bandymus laboratori-
jose, buvo nustatytos priekinés bei galinés pakabos asiy oro pagalviy slégio de-
formacijos ir jégos-deformacijos charakteristikos, esant skirtingoms statinéms
apkrovoms.

Autobuso dinaminis modelis. 1/2 ZzemagrindZzio miesto autobuso dinaminio
modelio schema pavaizduota 2.2 pav. Modelj sudaro amortizuotosios ir neamor-
tizuotosios masés, amortizatoriai, oro pagalvés ir padangos. Amortizuotoji masé
m atitinka vientisa kébulo, vaziuoklés ir keleiviy mase. Neamortizuotosios ma-
sés my ir m, atitinka priekinés ir galinés asiy ir raty mases.

Zemagrindzio miesto autobuso dinaminiame modelyje laikomasi tokiy
prielaidy:

+ autobusas yra simetriskas iSilginés svorio centro asies atzvigiu;

* autobuso rémas, prieking ir galin¢ pakabos yra standis kiinai;

» autobuso variklis yra jtrauktas j autobuso rémg. Taip pat nebuvo
atsizvelgta i variklio sukeliamus virpesius;

» standumo elementy charakteristikos yra tiesinés;

 autobuso ratai nuolat kontaktuoja su kelio pavirSiumi.
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Pagal 2.1 pav. pavaizduotg dinaminj modelj sudaromos judéjimo lygtys.

Judéjimo lygtys. Zemagrindis miesto autobusas vaizduojamas kaip 4 DOF
sistema (kaip parodyta 2.1 pav.), darant prielaida, kad transporto priemonés su-
kimosi ir skersiné dinamika vaziavimo ir dangos atsako j apkrova metu turi ne-
didelj poveikj tiriamajai sistemai. Neamortizuotoji masé¢ yra 1 DOF sistema
(Chen 2008). D¢l pakabos oro pagalviy ir amortizatoriy i§déstymo miesto auto-
buso modelyje vis délto gali atsirasti tam tikri iSilginiai momentai ties aSies vi-
duriu. Sie momentai yra svarbiis esant amortizuotosios masés isilginiams virpe-
siams, kuriuos gali sukelti kelio nelygumai ir/ar stabdymas.

Amortizuotoji masé vaizduojama kaip kietas standus kiinas. Taciau abejoti-
na, ar §is supaprastinimas pagrjstas, kai kalbama apie modernias lengvasvores
vaziuokles, kuriose gali vykti dideli poslinkiai. Miesto autobusas yra sudétinga
virpamoji sistema, turinti savyje tamprius, disipacinius ir kitokius rySius. ISvedant
tokios sistemos diferencialines lygtis, tikslinga taikyti antrojo tipo Lagranzo lygtj:

d(dT dT do dI1
S 2y T 0. (), 2.1
dt(qu dq " ag dg, QW -

¢ia T, II, @ — sistemos kinetiné, potenciné energijos ir disipaciné funkcija;

0, g, § — apibendrinta koordinaté, apibendrintos koordinatés pirmoji i§vestiné ir

apibendrintos koordinates antroji iSvestine, Q(t) — iSorinio Zadinimo jega.
Zemiau pateiktos apibendrinty koordinaciy z, z;, z ir ¢ lygtys.

d(dT) dT do dI1
arar)_at oo ol _o 2.2
dt(dz‘) it T @2)
d(dT) dT do dII
—| — |-—+—+—=0Q,, 2.3
dt[dzlj dz, dz, dz Q @3)
d(dT) dT do dII
_ -+ —4—= y 2.4
dt(dz‘zJ dz, dz, dz, Qs (24)
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d(dT)_dT do di_
dt

dr)_dr do dio_, - (25)
dp) dp d¢ de Q

¢ia z,2,2,,1,,2,,2, — poslinkis ir greitis; ¢,  — kampas ir kampinis greitis;
Q, —iSorinio zadinimo jéga.

ki, hy ] r

ks, ha @’
" B lw)

2.1 pav. 1/2 Autobuso dinaminis modelis
Fig. 2.1. The dynamic model of the 1/2 bus

Anksciau pateiktose lygtyse (2.2, 2.3, 2.4 ir 2.5) kinetiné, potenciné energi-
jos ir disipaciné funkcija turéty tokias iSraiskas:

T :%mzz+%mlzf+%m2z'22+%|¢2, (2.6)
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1
HZE(kl(Z_Li¢_Zl)2 +k,(2+ Lp-12,) +

, (2.7)
+ ks(zl _771)2 + I(4(22 _772)2)
1 A2 A2 A2 A2
®=7 (h,A2 + h, A% + A2 + A% ), (2.8)
dw=Q,dz+Q,dz, +Q,dz, +Q,d¢. (2.9)

28 lygtyje A, =2-Lo-12,, A,=2+L,p-12,, A,=12-n,
A . =12,—1,, L, L, —atstumai ( 2.2 pav.), m. Visos sistemos matematinj mode-
1j sudarys antros eilés diferencialiniy lyg¢iy sistema kartu su rysio lygtimis:

[Ald}+[Bla}+[Dlia}={Q(t)}, (2.10)

&ia (A), (B), (D) — inercijos, slopinimo ir standumo matricos; {q}, {q}, {q} — po-
slinkio, greiio ir pagreicio vektoriai, {Q(t)} —jéguy vektorius.

Inercijos, slopinimo, standumo bei poslinkio, grei¢io, pagreiio ir jégy vek-
toriy matricy reikSmeés pateiktos Zzemiau:

[A]= , (2.11)

2 |, (2.12)

W
=
o O
w
N

O T T
W
@

O T T
(%)
i
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d11 d12 d13 d14
[D]— d21 d22 dzs d24 , (2.13)
d31 d32 d33 d34
d41 d42 d43 d44
a, ql ql
qz . q2 .. qz
I O S N R (=0 (2.14)
o= 1 =g =g
dg d, Ay
Q
Q)= 82 , (2.15)
3
Q,

Istadius inercijos, slopinimo, standumo matricy ir poslinkio, greicio, pagrei-
¢io ir jégos vektoriy reik§mes j 2.10 formule, gaunama sistemos dinamikos lygtis
matricinéje formoje:

mo 0 0]y h+h,  Lh-Lh -h  —h, T,
o1 0 o0|? . Lh,—Lh Lih,+L2h Lh -Lh, ||?
0 0m 0% —h, Lh, h+h, 0 |[& 216
00 0 m|Z —h, —L,h, 0 hy+h, L2 (2.16)
k,+k, Lk,—Lk -k -k, Iz 0
4 Lok, — Lk Lgkz + Likl Lk — Lk, @ |_ 0
-k LK, Ky +Ks 0 Z, ket + Kty |
—k, —-Lk, 0 ko +k, JL22 Katto +Katl,

Pateiktos lygtys (2.1-2.16 lygtys) apraso autobuso matematinj modelj su li-
nijiniais standumo ir slopinimo koeficientais (i§ 2.1 lentelés). Oro pagalviy stan-
dumo koeficientai gauti i§ mokslinés literattiros (Rakheja et al. 1999) apzvalgos,
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kurioje nustatyta, kad oro pagalviy standumo koeficientas priklauso nuo autobu-

so apkrovos.

Papildomai atliktas modeliavimas, naudojant netiesines slopinimo charakte-
ristikas, kurios nustatytos atlikus eksperimentinj tyrimg. Modeliuojant su netie-
sinémis charakteristikomis, 2.16 lygtyje naudojamos netiesinés slopinimo koefi-
cienty priklausomybés h; = f(z;) ir h, = f(2;), kurios pateiktos 2.3 pav.
Netiesinés charakteristikos gautos i§ amortizatoriy tyrimy, kuriy rezultatai pa-
teikti A priede. 2.3 pav. pateikta amortizatoriaus slopinimo koeficiento priklau-
somybé nuo greicio. Priklausomybé aprasyta 6 eilés polinomu pagal modelj y =
Bo + PX + BoX® + BaxC..... BuX" , kur B, yra polinomo koeficientas.
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2.2 pav. Amortizatoriaus slopinimo koeficiento priklausomybé (juoda kreivé) nuo
greicio, kuri apraSyta polinomu (raudona kreive)
Fig. 2.2. The reliance graph (black curve) between damping coefficient and speed, and
reliance graph described with polynomial (red curve)

Gautas palinomas aprasytas tokia lygtimi:



44 2. ZEMAGRINDZIO AUTOBUSO ANALITINIAI DINAMINIAI TYRIMAI

h =3274,94 + 20879,45-z +3 1710,43-2°—
—100316,30-2° — 145239,29-7* +183692,982°+ 205379,84-5° . (2.17)

¢ia h — slopinimo koeficientas, Nm/s; z — greitis, m/s.

2.3. Autobuso sistemos modeliavimas

Matlab Simulink modelis buvo sukurtas apibtidinti 1/2 autobuso dinamika, 0
pagal anksc¢iau pateiktas lygtis (2.1-2.16 lygtys) sukuriamas autobuso matemati-
nis modelis. Priedo A paveiksluose A23 ir A24 pateikta modeliavimo schema
1/2 autobusui modeliuoti.

Tiriant sistemy dinamines savybes, nustatomos sistemy dazninés charakte-
ristikos. Jos apibudina sistemos reakcija j veikianc¢ias ir harmoniniu badu kin-
tancias zadinimo jégas, atsirandancias dél nusistovéjusios reakcijos (nusistovéju-
si — tai tokia reakcija, kuri vyksta pasibaigus sistemos su slopinimu
pereinamiesiems virpesiy procesams).

Kai sistema yra tiesiné ir stacionari, jg veikianti harmoniné jéga, kintanti
pagal sinusinj arba kosinusinj désnius ir turinti atitinkama amplitude, faze ir
daznj, i$Saukia tokio paties daznio (kaip ir veikiancios jégos) reakcija. Taciau
kinta amplitudé ir fazé. Gautos dazninés charakteristikos atspindi Siuos poky-
¢ius, t. y. kintancias amplitude ir faze.

Modeliavimo rezultatai, kai taikomi tiesiniai slopinimo koeficientai, pateikti
2.3-2.8 pav. 2.3 pav. pateikta 1/2 autobuso sistemos modeliavimo metu gauta
amplitudiné — dazniné charakteristika, kai taikomi realiis sistemos standumo ir
slopinimo koeficientai (tiesiniai), kai tusCias autobusas. 2.4 pav. pateikta 1/2
autobuso sistemos modeliavimo metu gauta amplitudiné — dazniné charakteristi-
ka, kai taikomi realis sistemos standumo ir slopinimo koeficientai (tiesiniai), kai
pusiau pakrautas autobusas. 2.5 pav. pateikta 1/2 autobuso sistemos modeliavi-
mo metu gauta amplitudiné — dazniné charakteristika, kai taikomi realis siste-
mos standumo ir slopinimo koeficientai (tiesiniai), kai pilnai pakrautas autobu-
sas. Priedo A paveiksluose A26-A31 pateikti autobuso rémo vidurio tasko z,
autobuso pakaby koordinaciy z; ir z, poslinkio grafikai bei rémo postikio kampo
o grafikai esant pries tai minétoms salygoms. Priedo A paveiksluose A26-28
pateikti autobuso rémo vidurio koordinatés z vertikalaus poslinkio grafikai, ati-
tinkamai, kai taikomi realtis sistemos slopinimo ir standumo koeficientai, kai
sumazinti dvigubai pakabos slopinimo ir standumo koeficientai ir kai pakabos
slopinimo ir standumo koeficientai padidinti dvigubai. Sie tyrimai atlikti norint
i8siaisSkinti koeficienty jtaka sistemos saviesiems dazniams.
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2.3 pav. 1/2 autobuso sistemos modeliavimo metu gauta amplitudiné — dazniné
charakteristika, kai taikomi realts sistemos standumo ir slopinimo koeficientai
(tiesiniai), kai yra tus¢ias autobusas
Fig. 2.3. Amplitude — frequency response obtained by modeling of 1/2 bus system,
when real system stiffness and damping coefficients are applied (when the bus is empty)

Modeliavimo metu gautos 1/2 autobuso sistemos amplitudinés — dazninés
charakteristikos parodo sistemos rezonansinius daznius.

2.3 pav. pateikta autobuso sistemos (kai taikomi realiis sistemos standumo ir
slopinimo koeficientai ir yra tuséias autobusas) amplitudiné — dazniné charakte-
ristika parodo tris ai$kiai matomus rezonansinius daznius — 1,81, 2,16 ir 10,2 Hz.
2.4 pav. pateikta autobuso sistemos (kai taikomi realts sistemos standumo ir
slopinimo koeficientai ir autobusas yra pusiau pakrautas) amplitudiné — dazniné
charakteristika parodo tris aiskiai matomus rezonansinius daznius — 1,99, 2,35 ir
12 Hz.

Priede A paveiksluose A33-A42 pateikti modeliavimo rezultatai, kai tus-
Cias, pusiau ir pilnai pakrautas autobusas ir kai standumo koeficiento reikSmés
padidintos ir sumazintos 20 % nuo 2.1 lentel¢je pateikty reiksmiy. Gautos daz-
niy reikSmés pateiktos 2.2 lenteléje.
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2.4 pav. 1/2 autobuso sistemos modeliavimo metu gauta amplitudiné — dazniné
charakteristika, kai taikomi realis sistemos standumo ir slopinimo koeficientai
(tiesiniai), kai yra pusiau pakrautas autobusas
Fig. 2.4. Amplitude — frequency response obtained by modeling of 1/2 bus system,
when real systems stiffness and damping coefficients are applied (the bus is half load)
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2.5 pav. 1/2 autobuso sistemos modeliavimo metu gauta amplitudiné — dazniné
charakteristika, kai taikomi realis sistemos standumo ir slopinimo koeficientai
(tiesiniai), kai yra pilnai pakrautas autobusas
Fig. 2.5. Amplitude — frequency response obtained by modeling of 1/2 bus system,
when real systems stiffness and damping coefficients (the bus is full load)
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2.5 pav. pateikta autobuso sistemos (kai taikomi realiis sistemos standumo
ir slopinimo koeficientai ir yra pilnai pakrautas autobusas) amplitudiné — dazni-
né charakteristika parodo tris aiSkiai matomus rezonansinius daznius — 1,98,
2,36 ir 13,5 Hz. Rezultatai rodo, kad vertinant autobuso apkrovimg, nustatyti
tokie désningumai: lyginant rezonansinius tuséio ir pusiau pakrauto autobuso
daznius nustatytas padidéjimas apie 9,4 % pirmy dviejy rezonansiniy dazniy,
treCio rezonansinio daznio reik§mé pasikeicia apie 17,6 %; lyginant rezonansi-
nius tuscio ir pilnai pakrauto autobuso daznius nustatytas sumazéjimas apie
9,3 % pirmy dviejy rezonansiniy dazniy, trec¢io rezonansinio daznio reik§mé pa-
sikeiia apie 32,4 %; lyginant rezonansinius pusiau pakrauto ir pilnai pakrauto
autobuso daznius nustatytas padidéjimas apie 0,2 % pirmy dviejy reezonansiniy
dazniy, trecio rezonansinio daznio reikSmé pasikeicia apie 12,5 %.

2.2 lentelé. Savyjy dazniniy reik§miy priklausomybé nuo standumo koeficiento pokycio
Table 2.2. The values of frequency dependent on the change of spring coefficient

Autobuso konstrukcijos Sta;(ndl;mo DaZniy reikSme, Hz
masé, kg O€t. 1rez. 2 rez. 3 rez.
i§ 2.1 lent. 1,81 2,16 10,2
9250-9390 -20% 1,69 2,01 9,89
(tuscias) ' ' '
+20 % 1,91 2,28 10,7
i§ 2.1 lent. 1,99 2,35 12,0
13116 _ 20 %

(pusiau pakrautas) ’ 1,89 2,23 114
+20% 2,07 2,44 12,7
i§ 2.1 lent. 1,98 2,36 13,5
17200 ~20% 1,90 2,27 12,7

(pilnai pakrautas) ' ' '
+20% 2,04 2,43 14,3

Pagal 2.2 lenteléje pateiktus rezultatus matyti, kad standumo koeficiento
reik§més padidinimas 20 % rezonansiniy dazniy reik§mes padidina nuo 3,5 iki
5,5 % (kai tuscias autobusas), nuo 3,8 iki 5,3 % (kai pusiau pakrautas autobusas)
ir nuo 3,0 iki 5,9 % (kai pilnai pakrautas autobusas). Atitinkamai standumo koe-
ficiento reikSmes sumazinus 20 %, rezonansiniy dazniy reik§més sumazéja nuo
3,1 iki 7,1 % (kai tuscias autobusas), nuo 5,2 iki 5,3 % (kai pusiau pakrautas
autobusas) ir nuo 4,0 iki 6,3 % (kai pilnai pakrautas autobusas).

Priede A paveiksle A43 pateikti modeliavimo rezultatai, kai tus¢ias autobu-
sas ir kai pridétas zadinimas yra Suolis j teigiamg ir neigiamg puses. Nustatyta,
kad Suolio kryptis virpesiy parametry pokyciams jtakos nedaro. Priede A pa-
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veiksle A44 pateikti modeliavimo rezultatai, kai tusCias autobusas ir kai pridétas
sinusinis zadinimas su skirtingais parametrais: a — daznis 10 rad/s, amplitudé
0,05 m; b — daznis 20 rad/s, amplitudé 0,05 m; ¢ — daznis 40 rad/s, amplitudé
0,05 m; d — daznis 80 rad/s, amplitudé 0,05 m.

Modeliavimo rezultatai, kai buvo taikomi netiesiniai slopinimo koeficientai,
pateikti 2.6-2.8 pav. 2.6 pav. pateiktas 1/2 autobuso sistemos modeliavimo metu
gautas autobuso rémo vidurio koordinatés z ir pakaby koordinaciy z;, z, vertika-
laus poslinkio grafikai, kai taikyti realts sistemos slopinimo koeficientai (netie-
siniai) ir kai autobusas yra tuscias. Atitinkamai 2.7 pav. ir 2.8 pav. analogiski
rezultatai kaip ir 2.6 pav. prie skirtingy autobuso apkrovimy, t.y. pusiau pakrau-
tas ir pilnai pakrautas autobusas.

0_,08 T T T T T T T T T

0,06 ﬁ/

0,04

0,02

Poslinkis, m

R LA NSNS e

-0,02

-0,04

b

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Laikas, s

2.6 pav. 1/2 autobuso sistemos modeliavimo (kai zadinimas yra Suolis) metu gautas
autobuso rémo vidurio koordinatés z (mélyna) ir pakaby koordinadiy z; (raudona), z,
(zalia) vertikalaus poslinkio grafikai, kai taikyti realiis sistemos slopinimo koeficientai
(netiesiniai), kai yra tus¢ias autobusas
Fig. 2.6. The graph of vertical displacements of the bus frame middle coordinate z
(blue) and suspensions coordinates z; (red), z, (green) obtained by modeling of 1/2 bus
system, when take the real damping coefficients (nonlinear) and when the bus is empty

Priedo A paveiksluose A34—A36 pateikti autobuso pakaby koordinaciy z; ir
Z, poslinkio grafikai bei rémo postikio kampo ¢ grafikai, kai modeliavimo metu
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taikomi realiis sistemos slopinimo koeficientai (netiesiniai) ir kai yra skirtingas
autobuso apkrovimas: tuséias, pusiau ir pilnai pakrautas.

Modeliavimo metu gautos 1/2 autobuso sistemos autobuso rémo vidurio
tasko poslinkio kreivés (2.6-2.8 pav.) parodo minéto tasko judéjimo désningu-
mus prie jvairiy apkrovimy.
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2.7 pav. 1/2 autobuso sistemos modeliavimo metu gautas autobuso rémo vidurio
koordinatés z (mélyna) ir pakaby koordinaéiy z; (raudona), z, (zalia) vertikalaus
poslinkio grafikai, kai taikyti realts sistemos slopinimo koeficientai (netiesiniai), kai yra
pusiau pakrautas autobusas
Fig. 2.7. The graph of vertical displacements of the bus frame middle coordinate z
(blue) and suspensions coordinates z; (red), z, (green) obtained by modeling of 1/2 bus
system, when take the real damping coefficients (nonlinear) and when the bus is half
load

Vertinant gautus rezultatus (2.6-2.8 pav.) matyti, kad greiciausiai slopsta
(t. y. mazéja poslinkio reik§més) autobuso rémo vidurio tasko virpesiai, kai yra
tuséias autobusas. Atitinkamai, 1éCiausiai slopsta autobuso rémo vidurio tasko
virpesiai, kai yra pilnai pakrautas autobusas.

Atlikus autobuso rémo vidurio koordinatés z (2.7-2.9 pav. mélyna kreivé)
vertikalaus poslinkio Furje transformacijg, gauti spektrinio tankio grafikai pa-
teikti 2.10-2.12 pav.
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2.8 pav. Modeliavimo metu gautas autobuso (pilnai pakrautas autobusas) rémo vidurio
koordinatés z (mélyna) ir pakaby koordinaéiy z; (raudona), z, (zalia) vertikalaus
poslinkio grafikai, kai taikyti realiis sistemos slopinimo koeficientai (netiesiniai)

Fig. 2.8. The graph of vertical displacements of the bus (bus is full load) frame middle
coordinate z (blue) and suspensions coordinates z, (red), z, (green) obtained by
modeling of 1/2 bus system, when take the real damping coefficients (nonlinear)

]

30+

Poslinkis. mx10°

Daznis, Hz

2.9 pav. Modeliavimo metu gauta z koordinatés (tuséias autobusas) svyravimo
amplitudés priklausomybé nuo daznio, kai taikyti netiesiniai slopinimo koeficientai
Fig. 2.9. Amplitude — frequency response obtained by modeling of 1/2 bus system,

when take the real stiffness and damping coefficients and when the bus is empty
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2.10 pav. 1/2 autobuso sistemos modeliavimo metu gauta z koordinatés svyravimo
amplitudés priklausomybé nuo daznio, Kai taikyti realts sistemos standumo ir slopinimo
koeficientai (netiesiniai), kai yra pusiau pakrautas autobusas
Fig. 2.10. Amplitude — frequency response obtained by modeling of 1/2 bus system,
when take the real stiffness and damping coefficients and when the bus is half load
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2.11 pav. 1/2 autobuso sistemos modeliavimo metu gauta z koordinatés svyravimo
amplitudés priklausomybé nuo daznio, Kai taikyti realas sistemos standumo ir slopinimo
koeficientai (netiesiniai), kai yra pilnai pakrautas autobusas
Fig. 2.11. Amplitude — frequency response obtained by modeling of 1/2 bus system,
when take the real stiffness and damping coefficients and when the bus is full load
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2.9-2.11 pav. pateiktos autobuso sistemos (kai taikomi netiesiniai sistemos
slopinimo koeficientai) z koordinatés svyravimo amplitudés priklausomybés nuo
daznio parodo po du aiskiai matomus rezonansinius daznius — 1,75 ir 2,05 (tus-
Cias autobusas); 1,8 ir 2,1 (pusiau pakrautas autobusas); 1,85 ir 2,1 (pilnai pa-
krautas autobusas). Lyginant gautus modeliavimo rezonansinius daznius, Kkai
buvo taikyti tiesiniai ir netiesiniai sistemos slopinimo koeficientai, nustatyta, kad
jvestas netiesiSkumas pirmo rezonansinio daznio reik§m¢ sumazina 3,4 % (kai
tuscias autobusas), 10,6 % (Kkai pusiau pakrautas autobusas) ir 7,0 % (kai pilnai
pakrautas autobusas). Atitinkamai, antro rezonansinio daznio reik§me sumazina
5,4 % (kai tusc¢ias autobusas), 11,9 % (kai pusiau pakrautas autobusas) ir 12,4 %
(kai pilnai pakrautas autobusas).

Vaziavimo parametrams jvertinti pasirinkta tokia priklausomybé:

Q=2n Vi/Li;
Qpyin=27 Vinin/ Lmax; (2.18)
Qmax=21 Vmax/I—min,

¢ia Qj, Qmin, Qmax — Minimalus, maksimalus ir i-tasis kampiniai daZniai, rad/s; v,
Vmin, Vmax — Minimalus, maksimalus ir i-tasis autobuso judéjimo greiciai, m/s; L;,
Lmin, Lmax — Minimalus, maksimalus ir i-tasis nelygumy perdiodai, m.

Vaziavimo metu atsirandantiems virpesiams jvertinti pasirinkti tokie zadi-
nimo dazniai, atsirandantys nuo kelio nelygumy: Qpin=0,6 rad/s (Vmin=3 m/s;
Lmax=30 m); Q=10 rad/s; ©,=20 rad/s; Q;=30 rad/s; Q5=40 rad/s; Q;=80 rad/s;
0Q3=160 rad/s; Qm=200rad/s (Vmax=16 m/s; Lpyin=0,5m). Pateikti vaziavimo
variantai leidzia analizuoti platy greiéiy ir atstumy tarp nelygumy diapazonag.

Priede A paveiksluose A45-A52 pateikti modeliavimo (kai taikyuti netiesi-
nia sistemos slopinimo koeficientai) rezultatai, kai tus¢ias autobusas ir kai pridé-
tas sinusinis zadinimas su skirtingais parametrais: a — daznis 10 rad/s, amplitudé
0,05 m; b — daznis 20 rad/s, amplitudé 0,05 m; ¢ — daznis 40 rad/s, amplitudé
0,05 m; d — daznis 80 rad/s, amplitudé 0,05 m. Priede A paveiksle A53 pateikti
modeliavimo rezultatai, kai tus¢ias autobusas ir kai standumo koeficiento reiks-
més padidintos ir sumazintos 20 % nuo 2.1 lenteléje pateikty reikSmiy.

Kad vaziavimo metu biity jvertintas komfortas, reikia vertinti pagreicio
reikSmes. Modeliavimo metu buvo gautos pagreicio reikSmés prie jvairiy vazia-
vimo salygy.

2.12 ir 2.13 pav. pateiktos autobuso sistemos (kai taikyti netiesiniai siste-
mos slopinimo koeficientai) z koordinatés pagreicio reikSmés. 2.12 pav. uzduo-
tas zadinimas yra $uolis nuo 0 iki 2 sekundZiy ir sinusinis zadinimas (parametrai:
daznis 200 rad/s, amplitudé 0,05 m). 2.13 pav. uzduotas zadinimas yra Suolis
nuo 0 iki 2 sekundZiy ir sinusinis Zadinimas (parametrai: daznis 0,6 rad/s, ampli-
tudé 0,05 m).
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2.12 pav. 1/2 autobuso sistemos koordinatés z pagreicio (a) laikinis grafikas, kai taikyti
netiesiniai slopinimo koeficientai (kai tuscias autobusas), kai Zadinimas yra Suolis ir
sinusinis su parametrais: daznis 200 rad/s, amplitudé 0,05 m
Fig. 2.12. The graph of vertical acceleration of the bus (when the bus is empty)
coordinates z obtained by modeling of 1/2 bus system, when take the nonlinear damping
coefficients and excitation is step and sine with parameter: frequency 200 rad/s,
amplitude 0,05 m

2.12 ir 2.13 paveiksluose pateikti z koordinatés pagreicio (a) grafikai, kai
yra sinusinis Zadinimas ir kartu pridétas $uolinis Zadinimas. Suolinio Zadinimo
amplitudé yra 0,05 m ir Suolio laiko tarpas yra 2 sekundés. Vertinant 2.12 pav.
rezultatus nustatyta, kad po Suolio z koordinatés pagreicio virpesiai nuslopsta po
4 sekundziy. Vertinant 2.13 pav. rezultatus nustatyta, kad po Suolio z koordina-
tés pagreiéio virpesiai nuslopsta taip pat po 4 sekundziy, bet po nuslopimo pasi-
reiSkia sinusinio Zadinimo amplitudé.
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2.13 pav. 1/2 autobuso sistemos koordinatés z pagreicio (a) laikinis grafikas, kai taikyti
netiesiniai slopinimo koeficientai (kai tus¢ias autobusas), kai zadinimas yra Suolis ir
sinusinis su parametrais: daznis 0,6 rad/s, amplitudé 0,05 m
Fig. 2.13. The graph of vertical acceleration of the bus (when the bus is empty)
coordinates z obtained by modeling of 1/2 bus system, when take the nonlinear damping
coefficients and excitation is step and sine with parameter: frequency 0,6 rad/s,
amplitude 0,05 m

Priede A paveiksluose A54—A63 pateikti modeliavimo (kai taikomi netiesi-
niai sistemos slopinimo koeficientai) rezultatai, kai tus¢ias autobusas ir kai pri-
détas Suolinis zadinimas (amplitudé 0,05 m) bei kartu veika sinusinis zadinimas
su skirtingais dazniais (amplitudé 0,05 m): A54 pav. — daznis 10 rad/s;
AS55 pav. — daznis 20 rad/s; AS6 pav. — daznis 30 rad/s; AS7 pav. — daznis
40 rad/s; A58 pav. — daznis 80 rad/s; AS59 pav. — daznis 160 rad/s. AS54—
AG63 pav. pateiktos z koordinatés pagrei¢io amplitudés. 2.3 lenteléje pateikti api-
bendrinantys rezultatai i§ 2.13 ir 2.14 pav. bei A54—-A63 pav.

Komfortui jvertinti buvo atliktas autobuso sistemos modeliavimas su ne-
tiesiniais slopinimo koeficientais ir gauti rezultatai pateikti 2.14-2.16 pav.
2.14-2.16 pav. pateikti 1/2 autobuso sistemos rémo vidurio koordinatés z pag-
rei¢io laikiniai ir spektrinio tankio grafikai (kai iSorinis Zadinimas yra Suolinis
su amplitude 0,05 m), atitinkamai 2.14 pav. — kai yra tuséias autobusas,
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2.15 pav. — kai yra pusiau pakrautas autobusas ir 2.16 pav. — kai yra pilnai pa-
krautas autobusas.

2.3 lentelé. Pagreicio priklausomybé nuo pasirinkto kelio zadinimo
Table 2.3. The acceleration dependent on the road excitation

Bandymo numeris 1 2 3 4 5 6 7 8
Zadinimo daznis Q, | 0,6 10 20 30 40 80 160 | 200
rad/s

@ | Maksimali pagrei¢io | 15,2 | 28,3 | 26,4 | 30,1 | 28,7 | 29,1 | 26,4 | 13,1

‘aE'S reiksmé (Maksimali | (1,2) | (20) | (18) | (17) | (219) | (9) | (8) | (0,6)

g | pagreicio reikSmé po

& | Suolinio Zadinimo),

m/s?
RMS, m/s” 0,14 | 16,1143 [156 | 14843 |66 | 0,09

Vertinant 2.12 ir 2.13 pav. ir A54-A63 pav. rezultatus nustatyta, kad gautos
pagreicio reik§més prie sinusinio zadinimo (nuo 10 iki 160 rad/s) yra didelés ir
pagal komforto reikalavimus (A priede A2 pav.) labai pablogina vaziavimo
komfortg. Atitinkamai prie sinusinio Zadinimo (0,6 iki 200 rad/s) tenkina kom-
forto reikalavimus.
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2.14 pav. 1/2 autobuso sistemos koordinatés z pagreicio (a) laikinis ir spektrinio tankio
(b) grafikai, kai taikyti netiesiniai slopinimo koeficientai (kai tus¢ias autobusas);
Fig. 2.14. The graph of acceleration (a) and spectral destiny (b) of the bus coordinates z
obtained by modeling of 1/2 bus system, when take the nonlinear damping coefficients
(when the empty bus)
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2.15 pav. 1/2 autobuso sistemos koordinatés z pagreicio (a) laikinis ir spektrinio tankio
(b) grafikai, kai taikyti netiesiniai slopinimo koeficientai (kai pusiau pakrautas
autobusas)

Fig. 2.15. The graph of acceleration (a) and spectral destiny (b) of the bus coordinates z
obtained by modeling of 1/2 bus system, when take the nonlinear damping coefficients
(when the half load bus)
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2.16 pav. 1/2 autobuso sistemos koordinatés z pagreicio laikinis (a) ir spektrinio tankio
(b) grafikai, kai taikyti netiesiniai slopinimo koeficientai (kai pilnai pakrautas
autobusas)

Fig. 2.16. The graph of acceleration (a) and spectral destiny of the bus coordinates z
obtained by modeling of 1/2 bus system, when take the nonlinear damping coefficients
(when the full load bus)
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2.14 pav. pateikti grafikai rodo, kad dominuojancios pagrei¢io amplitudés
yra iki 4 Hz, o jy reikimés yra 0,19 m/s?. 2.15 pav. pateikti grafikai rodo, kad
dominuojanéios pagrei¢io amplitudés yra iki 4 Hz, o jy reik§meés yra 0,13 m/s%.
2.16 pav. pateikti grafikai rodo, kad dominuojancios pagrei¢io amplitudés yra ikKi
4 Hz, o jy reikimés yra 0,09 m/s>. Vertinant (pagal A priedo Al ir A2 pav.)
komforto kriterijus, $ios pagreicio reik§més yra pavojingos, jeigu veikiama tokio
dydzio amplitude ilgesnj laiko tarpa. Vertinant gautus rezultatus matyti, kad
maziausia amplitudés verté gaunama, kai yra pilnai pakrautas autobusas. Gauti
rezonansiniai dazniai — 1,75 ir 2,05 (netiesiniai slopinimo koeficientai).

2.4. Vibraciniy signaly parametry kovariacinis
modelis

Atliekant sudétingy sistemy dinaminius bandymus daznai, dél tiriamy sistemy
konstrukcijos ir aplinkos salygy, yra sudétinga pasiekti jvairius konstrukcijos
taskus. Todél Siame poskyryje pateiktas jvairiy autobuso tasky virpesiy paramet-
ry Kovariacinis modelis, kurio tikslas nustatyti gauty reik§mingy autobuso tasky
matavimo rezultaty tarpusavio priklausomybés.

Teoriniam modeliui taikoma prielaida, kad vibracijy lauko virpesiy stiprio
skaitmeniniy signaly matavimy klaidos yra atsitiktinés.

Kiekviename vibracijy lauko virpesiy stiprio matavimo masyvy vektoriuje
eliminuojamas to vektoriaus matavimo duomeny trendas. Kaip vienas i§ para-
metry naudojamas elektromagnetinés sklaidos laiko intervalas.

Pagal vibracijy lauko virpesiy stiprio matavimo duomeny masyvus sudaryta
atsitikting funkcijg laikysime stacionarigja (placigja prasme), t. y. jos vidurkis
M {o(t)}—>const, o kovariaciné funkcija priklauso tik nuo argumenty skirtumo —

Kq,(T). Vieno duomeny masyvo autokovariaciné funkcija arba dviejy masyvy

tarpusavio kovariaciné funkcija K(p(T) raSoma taip (Skeivalas 2008):

Kole)r 2 [0 o (2.19)

¢ia &pl(u),&pl(u +r) — centruotosios virpesiy stiprio matavimy vertés, U — virpesiy
parametras, t=k-A — kintantis kvantavimo intervalas, k — mato vienety skaicius,
A — mato vieneto verté, T — laikas.

Kovariacinés funkcijos jvertis K('P (T) pagal turimus virpesiy parametry ma-

tavimy duomenis skai¢iuojamas:



58 2. ZEMAGRINDZIO AUTOBUSO ANALITINIAI DINAMINIAI TYRIMAI

Zﬁg&w(ui 60, (Ui ) (2.20)

Ko (1)=K, (k)
¢ia n — bendras diskreciyjy intervaly skaicius.

Formulg (2.19) galima taikyti autokovariacinés arba tarpusavio kovariacinés
funkcijos pavidalu. Kai funkcija autokovariacing, masyvai ¢,(u) ir ¢,(u+t) yra
pavieniy masyvy dalys, o kai kovariaciné — du skirtingi masyvai.

Normintosios kovariacinés funkcijos jvertis yra lygus:

R) (k)= ':‘PE';;: K;P'(Zk), (2.21)

!

Cia 0, — atsitiktinés funkcijos standartinio nuokrypio jvertis.

Skaitmeninio i-ojo matavimy masyvo stulpeliy trendui eliminuoti naudoja-
mos formulés:

op, = ¢, — {e} @ = (5(Pi1!---v 0P, )v (2.22)

¢ia 8¢; — i-ojo skaitmeninio masyvo redukuoty veréiy masyvas, kuriame elimi-
nuotas stulpeliy trendas; ¢; — virpesiy stiprio i-asis masyvas, e — vienetinis vek-
torius, kurio matmenys (nx1); n — i-ojo masyvo eilu¢iy skaicius, @; — i-0jo ma-
syvo stulpeliy vidurkiy vektorius, 8¢;; — i-0jo masyvo redukuoty reikSmiy j-asis
stulpelis (vektorius).

i-0jo masyvo stulpeliy vidurkiy vektorius skai¢iuojamas pagal formulg

T

P =26 g =gl -le} (2.23)
n n

Vibracijy lauko virpesiy stiprio i-0j0 masyvo j-ojo stulpelio atsitiktinés
funkcijos realizacija vektoriniu pavidalu turi iSraiska

o :(S(Pij,lv'"l&Pij,m) (2.24)

Vibracijy lauko virpesiy stiprio i-0ojo masyvo kovariacinés matricos jvertis
atrodo taip:
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, 1
[K'(60,)]= 1% 5p; (2.25)

Virpesiy stiprio dviejy masyvy kovariacinés matricos jvertis uzraSomas taip:
' 1 T
[K(60.,50, 1= — 0 (2.26)

¢ia 8¢;,0¢; masyvy matmenys turi biiti vienodi.
Kovariaciniy matricy jverciai K'(3g;) ir K'(S(pi 00 j) redukuojami | korelia-
cijos koeficienty matricy jveréius R'(8g;) ir R'(&pi 00 j) (Skeivalas 2008):

R'(8¢; =D *K"(3¢; )D; V2, (2.27)
R'(50; 30, J=D; 2K (59, 3¢, JD;2, (2.28)

¢ia D;,Dj — atitinkamai kovariaciniy matricy jverciy K'(S¢;) ir K'(&pi 00 j) pa-
grindiniy diagonaliy nariy diagonaliosios matricos.

Apskaiciuoty koreliacijos koeficienty tikslumas apibréziamas standartiniu
nuokrypiu o,, jo reik§mg jvertinant pagal formule:

o = f1-r?) (2.29)

¢ia k —8000, r — Koreliacijos koeficientas. Didziausias standartinio nuokrypio
jvertis gaunamas, kai r reikSmé artima nuliui ir $iuo atveju o} ~0,01, kai r ~05,
turime o} ~0,008.

Naudojant $io poskyrio metodikg vertinami jvairiy autobuso tasky virpesiy

parametrai. Minéta analizé pateikta 3.3 poskyryje, kuriame analizuojami reiks-
mingi kébulo ir rémo tasky virpesiy matavimo rezultatai.

2.5. Antrojo skyriaus iSvados
Skyriuje sudarytas zemagrindzio autobuso dinaminis modelis ir atlikus pagal §j

modelj kompiuterinj eksperimentg bei patikrinus jj natiiriniais bandymais pada-
rytos iSvados:
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1. Modeliavimo metu gautos 1/2 autobuso sistemos amplitudinés — dazninés
charakteristikos, kuriose gauti rezonansiniai dazniai — 1,81, 2,16 ir 10,2 Hz (tie-
siniai standumo ir slopinimo koeficientai) bei 1,75 ir 2,05 Hz (netiesiniai slopi-
nimo koeficientai).

2. Rezultatai rodo, kad vertinant autobuso apkrovimg nustatyti tokie dés-
ningumai: lyginant rezonansinius tu$¢io ir pusiau pakrauto autobuso daznius,
nustatytas sumazéjimas 9,5 % pirmy dviejy rezonansiniy dazniy, trecio rezonan-
sinio daznio reikSmé pasikeicia 17,6 %; lyginant rezonansinius tuscio ir pilnai
pakrauto autobuso daznius nustatytas sumazéjimas 9,5 % pirmy dviejy rezonan-
siniy dazniy, treéio rezonansinio daznio reik§mé pasikeicia 32,3 %; lyginant re-
zonansinius pusiau pakrauto ir pilnai pakrauto autobuso daznius nustatytas su-
mazéjimas 0,1 % pirmy dviejy rezonansiniy dazniy, trecio rezonansinio daznio
reikSme pasikeicia 12,5 %.

3. Lyginant gautus modeliavimo rezonansinius daznius, kai buvo imami tie-
siniai ir netiesiniai sistemos slopinimo koeficientai, nustatyta, kad jvestas netie-
siSkumas pirmo rezonansinio daznio reik§me sumazina 3,4 % (kai tus¢ias auto-
busas), 10,6 % (kai pusiau pakrautas autobusas) ir 7,0 % (Kkai pilnai pakrautas
autobusas). Atitinkamai antro rezonansinio daznio reik§me¢ sumazina 5,4 % (kai
tuscias autobusas), 11,9 % (kai pusiau pakrautas autobusas) ir 12,4 % (kai pilnai
pakrautas autobusas).



Eksperimentiniai zemagrindzio
autobuso pakabos ir kebulo tyrimai

Tiriant autobuso pakaba bei kébulg buvo atlikti du eksperimentiniai tyrimai:
atlikti reikSmingy autobuso tasky virpesiy matavimai; atlikta autobuso pakabos
bei kébulo eksperimentiné modaliné analizé. Skyrius uzbaigiamas jvairiy auto-
buso tasky virpesiy parametry analize, kurios tikslas nustatyti gauty reikSmingy
autobuso tasky matavimo rezultaty tarpusavio priklausomybes. Skyriaus esmé —
autobuso pakabos bei kébulo atsako j jvairius Zadinimus tyrimai. Virpesiy mata-
vimai placiai taikomi jvertinant ar kontroliuojant transporto priemoniy bikle.
Matuojamojo parametro stebéjimas ir pokycCiy laike vertinimas, imantis atitin-
kamy veiksmy pagal gautus rezultatus, padeda jvertinti ir paSalinti atsirandan-
&ius nestabilumo 3altinius. Sias funkcijas atlieka virpesiy matavimo sistemos.
Skyriaus tematika paskelbtas vienas autorés straipsnis (Kilikeviciené
et al. 2015).

61



62 3. EKSPERIMENTINIAI ZEMAGRINDZIO AUTOBUSO PAKABOS IR KEBULO ...

3.1. Eksperimentiniai zemagrindzio autobuso
konstrukcijos tyrimai

Siy tyrimy tikslas — nustatyti autobuso pakabos ir kébulo dinaminius parametrus.

Eksperimentiniai zemagrindzio miesto autobuso konstrukcijos tyrimai buvo
sudaryti i§ dviejy daliy: reik§mingy Zemagrindzio miesto autobuso rémo bei pa-
kabos tasky virpesiy matavimy (prie jvairiy aplinkos salygy: vaziuojant jvairiais
greiCiais, neveikiant varikliui, veikiant varikliui ir esant iSoriniam Zadinimui) ir
zemagrindzio miesto autobuso kébulo modaliné analizé, kurios tikslas nustatyti
sistemos rezonansinius daznius ir parodyti mody formas.

Tyrimo priemoniy ir metody apraSymas. Virpesiy parametry matavimui
buvo panaudotos ,,Briiel & Kjer* virpesiy matavimo priemonés. 3.1 paveiksle
parodytos virpesiy matavimo priemonés: 1. Kompiuteris DELL. 2. Kilnojama
matavimo rezultaty apdorojimo jranga ,,3660-D*“. 3. Seisminis akcelerometras
8344 (dazniy diapazonas 0,2-3000 Hz, jautrumas 2500 mV/g). 4. Dinaminio
zadinimo plaktukas su jégos davikliu 8210, smiiginiam Zadinimui sukelti.

3 4

3.1 pav. Virpesiy parametry matavimo ir analizés priemonés
Fig. 3.1. The equipment of vibration measurements and analysis

Akcelerometrai 8344 buvo tvirtinami prie atitinkamos autobuso vietos, nau-
dojant magnetus ar orientavimo kaladéles. Orientavimo kaladélés savo ruoztu
tvirtinamos atitinkamoje autobuso vietoje. Orientavimo kaladélé leidzia perstatyti
akcelerometrus reikiama kryptimi pakankamai standziai pritvirtinant.

Tyrimo stendo blokiné schema dinaminiy mechaninés sistemos charakteris-
tiky nustatymui pateikta 3.2 paveiksle.
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Akcelero-
) metras
ISorinio
Zadinimo
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objektas

3.2 pav. Tyrimo stendo blokiné schema, kuri skirta dinaminiy autobudo mechaninés
sistemos charakteristiky nustatymui
Fig. 3.2. A block diagram of research stand, which is designed to establish dynamic
characteristics of bus mechanical system

Gauti matavimo signalai buvo apdorojami kompiuteriu, panaudojant pro-
graminius paketus Origin 6 ir Pulse. Buvo apskai¢iuoti signaly spektrai, skirsti-
niai ir statistiniai parametrai:

Aritmetinis vidurkis:

S|

2% 3.1)

Standartinis nuokrypis:



64 3. EKSPERIMENTINIAI ZEMAGRINDZIO AUTOBUSO PAKABOS IR KEBULO ...

S, :\/ni_lzn:(xi —xf . (32)

i=1

Standartinis vidurkio nuokrypis (aritmetinio vidurkio vidutiné kvadratiné
paklaida):

Sy 1 -2
o= %= [Tk 3

i=1

Sklaida:

Xsklaida - Xmax o Xmin ; (3.4)

¢ia n — matavimo rezultaty skaicius, X; — i-asis matavimo rezultatas.
ZemagrindZio miesto autobuso rémo ir pakabos reik§mingy tasky vibracijos bu-
VO matuojamos norint nustatyti dinaminius rémo ir pakabos parametrus, kurie
parodyty autobuso kaip sistemoS savybes. Buvo tirta zemagrindzio miesto auto-
buso mechaninés konstrukcijos reikSmingy tasky reakcija j iSorinius veiksnius,
tokiuos kaip variklio veikimo jtaka, smiiginis Zadinimas ir skirtingi slégiai paka-
bos oro pagalvése. Siuose tyrimuose autobuso dalys vertinamos kaip standzios ir
nesideformuojancios, t. y. vertinamos slopinimo sistemos charakteristikos. Kad
biity galima objektyviai jvertinti autobuso daliy judéjimo désningumus, buvo
matuojami 6 rémo ir 4 pakabos taskai (3.3 pav.), kurie parodo autobuso priekio,
vidurio ir galo judéjimo désningumus. Priekinés pakabos judesio désningumus
matavimy metu aprasys 1P ir 2P taskai, atitinkamai galinés pakabos judesio dés-
ningumus matavimy metu apraSys 3P ir 4P taskai. Naudojant tokj matavimo tas-
ky kiekj galima jvertinti tiek vertikalius, tiek ir sukamuosius pakabos judesius.
Vertinant autobuso rémo judesius buvo matuojami 6 taskuose, po 2 priekyje,
viduryje ir gale. Naudojant tokj matavimo tasky kiekj galima jvertinti tiek verti-
kalius, tiek ir sukamuosius rémo judesius. Rémo virpesiai nagrinéjami dar ir dél
to, kad ant rémo yra tvirtinamas variklis, kuris veikimo metu sukelia papildoma
zadinimg. Variklio sukeliamas Zadinimas yra pagrindinis triuk§mo Saltinis, suke-
liantis aukstesniy formy rezonansinius daznius ir taip mazinantis komfortg ir
sauguma.

Ramybés biisena. Siame poskyryje ramybés biisenos terminu buvo priimta
vadinti tokig autobuso biiseng, kai autobusas nebuvo veikiamas jokiy iSoriniy
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poveikiy, t.y. nebuvo uzvestas variklis ir nebuvo priverstinio smiiginio Zadini-
mo. Taip pat i biisena naudojama kaip atskaitos pradzia, vertinant kitas bukles.
Buvo atlikti autobuso rémo ir pakabos tasky (3.3 ir 3.4 pav. pateiktuose taskuo-
se) virpesiy matavimai, esant ramybés biisenoje, t. y. kai autobusas neveikiamas
iSorinio zadinimo. Matavimai atlikti vertikalioje ir horizontalioje kryptyse. Re-
zultatai pateikti 3.5, 3.6 ir 3.7 paveiksluose, 0 3.1 lenteléje — suskaiéiuotosios
virpesiy statistinés charakteristikos.

® e

®

®Ir

@

@

& e

®ar

@ r

3.3 pav. Autobuso rémo ir pakabos matavimo tasky i$sidéstimo schema (vaizdas i$

Fig. 3.3. The locations scheme of the bus frame and suspension measuring points (the
bottom view of bus)

autobuso apacios)

3.3 pav. pateikti Zemagrindzio miesto autobuso pakabos ir rémo reikSmingy
mechaninés konstrukcijos tasky matavimo vietos: zyméjimai su R raide reiskia
rémo taskus (nuo 1R iki 6R). Atitinkamai Zyméjimai su P raide reiskia pakabos
taskus (1P ir 2P priekinés pakabos taSkai, 3P ir 4P galinés pakabos taskai).
3.4 paveiksle pateikti 3.3 pav. esan¢ioje schemoje pateikty matavimo tasky

vaizdai.
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3.4 pav. Autobuso rémo ir pakabos virpesiy matavimo taskai: a) ir b) autobuso priekio
rémo taskai (3.3 pav. 1R ir 2R); ¢) autobuso priekinés pakabos taskai (3.3 pav. 1P ir
2P); d) autobuso vidurio rémo taskai (3.3 pav. 3R ir 4R); e) ir f) autobuso galinés
pakabos taskai (3.3 pav. 3P ir 4P); g) autobuso galo rémo taskai (3.3 pav. 5R ir 6R)
Fig. 3.4. The vibration measurement points of bus frame and suspension: a) and b) the
points of front of the bus frame (1R and 2R from fig. 3.3); c) the points of bus front
suspension (1P and 2P from fig. 3.3); d) the mid-points of the bus frame (3R and 4R
from fig. 3.3); ) and f) the points of bus rear suspension (3P and 4P from fig. 3.3);
g) the points of rear of the bus frame (5R and 6R from fig. 3.3)

Zemiau 3.5, 3.6 ir 3.7 paveiksluose pateikti ZemagrindZio miesto autobuso
pakabos ir rémo reik§mingy mechaninés konstrukcijos tasky virpesiy matavimo
rezultatai, kai yra ramybés biisena (1. Y. néra priverstinio iSorinio Zadinimo).
Zemi?u pateiktuose 3.5-3.22 paveiksluose Zenklai u ir m atitinka daugiklius 10
ir 107,
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3.5 pav. Autobuso rémo vidurio tasky (3.3 pav. taskai 3R (mélyna) ir 4R (raudona))
vertikalios krypties pagreicio amplitudés (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai yra
ramybés blisena
Fig. 3.5. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
vertical acceleration amplitude in the middle points of the frame (Fig. 3.3, the points 3R
and 4R), when the bus engine is off
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3.6 pav. Autobuso pakabos tasky (3.3 pav. taskai 1P (mélyna), 2P (raudona), 3P (zalia)
ir 4P (geltona)) vertikalios krypties pagrei¢io amplitudés (a) ir spektrinio tankio (b)
grafikai, kai yra ramybés biisena
Fig. 3.6. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
vertical acceleration amplitude in points of the bus suspension (Fig. 3.3 points 1P, 2P,
3P and 4P), when the bus engine is off

Gauti matavimo rezultatai (3.5, 3.6 ir 3.7 paveiksluose) rodo, kad (kai yra
ramybés blisena t.y. néra priverstinio iSorinio zadinimo) pasireiskia vibracijos iki
120 Hz dazniy vertikalia kryptimi ir iki 60 Hz dazniy horizontalia kryptimi. Ver-
tikalia kryptimi iSryS§kéja autobuso rémo vidurio 3R ir 4R tasky dominuojancios
pagreicio amplitudés prie 2, 30, 43, 58, 62 ir 72 Hz dazniy. Horizontalia krypti-
mi iSryskéja autobuso galinés pakabos 3P ir 4P tasky dominuojancios pagreicio
amplitudés prie 2, 4 ir 28 Hz dazniy.
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3.7 pav. Autobuso pakabos tasky (3.3 pav. taskai 3P ir 4P) horizontalios krypties
pagreicio amplitudés (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai yra ramybés biisena
Fig. 3.7. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
horizontal acceleration amplitude in points of the bus suspension (Fig. 3.3 points 1P, 2P,
3P and 4P), when the bus engine is off

o

3.1 lentelé. Statistinés virpesiy charakteristikos, kai variklis neveikia
Table 3.1. Statistical characteristics of the vibrations

2 Pagreicio amplitudés statistiniai parametrai
=4 .
'8 | Aritmetinio o Standartinio | Maksi-
o3 vidurkio Standartinio vidurkio nuo- Minimali mali .
g _ - . e ... | Sklaida,
- 2 o nuokrypio krypio reik§mé reik§mé m/s?
g ~ relksme2 X ' iVeI'tiS Sxa m/52 ivertis 87 mISZ Xmins m/52 Xmaxs
2 m/S x ' r'n/s2
Vertikali kryptis
2P 2,13-10* 0,00158 1,38:10° -0,00785 0,00866 0,0165
3R 6,60-10° 0,00243 1,66-10° -0,00781 0,00732 0,0151
4p 3,53-10° 8,48-10™ 6,62:10° -0,00343 | 0,00296 | 0,00639
1R -4,93-10° 0,00145 1,36:10° -0,00638 | 0,00732 0,0137
6R -5,09-10 0,00152 1,18-10° -0,00701 0,00619 0,0132
Horizontali kryptis
4 | -667-10° | 00011 | 85810° | -0,00419 | 0,00407 | 0,00826

Gauti matavimo rezultatai (3.1 lenteléje) rodo, kad vertikalia kryptimi pa-
greic¢io amplitudziy reik§més svyruoja nuo -0,00785 (2P taske) iki 0,00866 (2P
taske) m/s”. Horizintalia kryptimi pagrei¢io amplitudziy reikimés svyruoja nuo
—0,00419 (4P taske) iki +0,00407 (4P taske) m/s’.

Kai veikia variklis. Buvo atlikti autobuso rémo ir pakabos tasky (3.3 ir
3.4 pav. pateiktuose taSkuose) virpesiy matavimai, esant veikian¢iam varikliui.
Variklis dirbo esant laisvoms apsukoms, t. y. variklio apsisukimai buvo
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500 aps./min. Matavimai atlikti vertikalioje ir horizontalioje kryptyse. Rezultatai
pateikti 3.8, 3.9 ir 3.10 paveiksluose, 0 3.2 lenteléje — suskaiciuotosios virpesiy
statistinés charakteristikos.

3.2 lentelé. Statistinés virpesiy charakteristikos, kai variklis veikia
Table 3.2. Statistical characteristics of the vibrations

Pagreicio amplitudés statistiniai parametrai

4 ~|  Aritmetinio Standartinio Maksi-

P vidurkio Standartinio | vidurkio nuokry- | Minimali aKs .

g < — : . y S mali Sklaida,

= e X nuokrypio , pio re1ksme2 reikéme m/s?
o L

§ @ | rei rsnrjlse2 ) jvertis S,, m/s jvertis S; m/s? | Xoins m/s Xormy, MIS

Vertikali kryptis

2P 8,14-10™ 0,078 1,388-10° -0,269 0,297 0,566
3R 3,703-10° 0,0913 1,666-10° -0,65 0,69 1,34
4p 1,93-10° 0,0623 6,626-10° -0,483 0,596 1,079
1R 6,97-10° 0,075 1,368:10° -0,458 0,431 0,889
6R -8,09-10° 0,152 1,185-10° -0,721 0,729 1,750
Horizontali kryptis
4P 8,40-10° 0,163 0,00125 -0,423 0,403 0,8269
~ NUJ
'é- -..E__Somf
g" ';%«m
£ =~
£ 3
;g: 58
‘0 [
;_n' %?mm
g &
04 08 12 16 2 24 28 32 36 s 10 15 320 S 0 35 40 45 =
Laikas, s Daznis, Hz
a) b)

3.8 pav. Autobuso rémo vidurio tasky (3.3 pav. taskai 3R ir 4R) vertikalios krypties
pagreicio amplitudés (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai veikia variklis
Fig. 3.8. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
vertical acceleration amplitude in the middle points of the frame (Fig. 3.3, the points 3R
and 4R) when the engine is in operating mode
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3.9 pav. Autobuso pakabos tasky (3.3 pav. taskai 1P, 2P, 3P ir 4P) vertikalios krypties
pagreiéio amplitudés (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai veikia variklis
Fig. 3.9. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
vertical acceleration amplitude in points of the bus suspension (Fig. 3.3 points 1P, 2P,
3P and 4P) when the engine is in operating mode
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3.10 pav. Autobuso pakabos tasky (3.3 pav. taskai 3P ir 4P) horizontalios krypties
pagreicio amplitudés (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai veikia variklis
Fig. 3.10. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
horizontal acceleration amplitude in points of the bus suspension (Fig. 3.3 points 3P and
4P) when the engine is in operating mode

Gauti matavimo rezultatai (3.8, 3.9 ir 3.10 paveiksluose) rodo, kad esant
uzvestam varikliui pasireiskia vibracijos iki 30 Hz dazniy vertikalia kryptimi ir
iki 30 Hz dazniy horizontalia kryptimi. Vertikalia kryptimi iSrySkéja autobuso
rémo vidurio 3R ir 4R tasky dominuojancios pagreicio amplitudés prie 9, 12, 23
ir 24 Hz dazniy. Horizontalia kryptimi i§ryskéja autobuso galinés pakabos 3P ir
4P taSky dominuojancios pagreic¢io amplitudés prie 2, 4, 8, 9, 13 Hz ir 17-29 Hz
dazniy diapazone.

Gauti matavimo rezultatai (3.2 lenteléje) rodo, kad vertikalia kryptimi pa-
grei¢io amplitudziy reik§més svyruoja nuo -0,72 (2P taske) iki 0,72 (2P taske)
m/s’. Horizintalia kryptimi pagrei¢io amplitudziy reik§més svyruoja nuo -0,423
(4P taske) iki 0,403 (4P taske) m/s”.
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Autobuso mechaninés sistemos virpesiai esant dinaminiam Zadinimui. Nu-
statymui, kaip persiduoda virpesiai per konstrukcijg, buvo atlikti tokie matavi-
mai: buvo matuojamas autobuso mechaninés sistemos atsakas j smiiginj zadini-
m3. Autobuso konstrukcija smiginiu zadinimu buvo veikiama vertikaliai 3
taskuose: ties priekinés pakabos viduriu i§ virSaus vertikaliai; ties galinés paka-
bos viduriu i§ virSaus vertikaliai; autobuso viduryje i§ virSaus vertikaliai. Sie
zadinimo taskai pasirinki tam, kad buty sukelti vertikalas ir sukamieji autobuso
sistemos virpesiai.

Dél dinaminés slégio kontrolés oro pagalvése pasiekiamas optimalus svorio
paskirstymas ir uztikrinamas saugumas (labai pageréja transporto priemonés
valdymas).

Oro pagalviy pritaikymas ,,sunkiajame* transporte nuolat augo ir augs, ka-
dangi, sunkiyjy transporto priemoniy pakaby oro pagalvés ne tik labai ilgai eksp-
loatuojamos, bet ir transporto priemone kelyje daro pastovesng. Vaziavimas su
jomis sglyginai tylus ir minkstas. Kadangi vibracija, lyginant su plieninémis lin-
gémis (net ir su naujomis kompozicinémis lingémis), sumaz¢ja daug karty, ge-
rokai ilgiau i$laiko ir pats transporto priemonés kébulas. Be galo svarbus aspek-
tas ir vairuotojo sveikata — darbas tampa kur kas malonesnis, maziau
nuvargstama, o tai svarbu ir eismo saugumo poziiiriu, ypa¢ tolimuose tarptauti-
niuose marsrutuose.

Plieninés lingés, net ir pacios moderniausios kompoziCinés, turi vieng pa-
grindinj trilkumg — jos privalo biiti pakankamai standzios, kad islaikyty maksi-
malig transporto priemonés apkrova. Kuomet transporto priemoné vaziuoja tus-
¢ia arba nepilnai pakarauta, plieninés pakabos sistemos yra pernelyg kietos ir iki
galo nesugeba perduoti smagiy ir vibracijos amplitudziy. Todél krato. Si pro-
blema iSnyksta, kai transporto priemonéje yra oro pagalvés. Antra vertus, oro
pagalvés kompensavimo lygj (tai yra bene svarbiausias parametras) galima keisti
priklausomai nuo transporto priemonés apkrovimo.

VisiSkai pakrautos transporto priemonés oro pagalvése nustatomas didelis
oro slégis, o tuscios ar pustustés — mazesnis.

Siandien oro pagalvés jau yra ne tik sunkiasvorése transporto priemonése,
bet ir lengvuosiuose automobiliuose, vadinamuosiuose poilsio vagonéliuose bei
greitosios pagalbos reanimatology automobiliuose, kuriuose atlieckamos operaci-
jos. Taigi remiantis prie§ tai pateikta informacija, atlikti slégio oro pagalvése
jtakos autobuso konstrukcijai tyrimai. Pasirinkti du oro pagalviy slégiai: maksi-
malus 0,80 MPa ir minimalus 0,65 MPa, kad bty jvertinti pilnai pakrauto ir tus-
¢io ar pustuscio autobuso apkrovimo variantai. Slégis autobuso oro pagalvése
turi buti ne mazesnis nei 0,65 MPa, kad autobusas galéty pajudéti (uzdéti ribotu-
vai neleidziantiy judéti). Virsijus maksimalig reikSme (apie 0,85 MPa) slégis
ekploatavimo metu isleidziamas iki 0,65 MPa. Ekploatavimo metu oras pasto-
viai paduodamas j oro pagalves.



72 3. EKSPERIMENTINIAI ZEMAGRINDZIO AUTOBUSO PAKABOS IR KEBULO ...

Matavimy rezultatai, kai smiiginis zZadinimas buvo autobuso viduryje, pa-
teikti 3.11 ir 3.12 pav. (Kai slégis pakabos oro pagalvése 0,65 MPa) bei 3.13 ir
3.14 pav. (Kkai slégis pakabos oro pagalvése 0,80 MPa).
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3.11 pav. Autobuso rémo vidurio tasky (3.3 pav. tasky 3R ir 4R) vertikalios krypties
pagreicio amplitudés absoliu¢iy virpesiy (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai yra
smiiginis Zadinimas autobuso viduryje, kai oro pagalvése slégis 0,65 MPa
Fig. 3.11. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
vertical acceleration amplitude in the middle points of the frame (a) (Fig. 3.3, the points
3R and 4R) upon shock excitation of the bus body centre (air pressure of 0,65 MPa).
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3.12 pav. Autobuso pakabos (3.3 pav. taskai 1P, 2P, 3P ir 4P) pagreic¢io amplitudés
vertikaliy absoliuciy virpesiy (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, , kai yra smaginis
zadinimas autobuso viduryje, kai oro pagalvése slégis 0,65 MPa
Fig. 3.12. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
vertical acceleration amplitude in the points of the bus suspension (a) (Fig. 3.3, the
points 1P, 2P, 3P and 4P) upon shock excitation of the bus body centre (air pressure of
0,65 MPa).

Vertinant 3.11 pav. rezultatus, nustatyta, kad autobuso rémo vidurio tasky
(3.3 pav. taSky 3R ir 4R) vertikalios krypties pagrei¢io amplitudés dominuojan-
¢ios reikSmés pasireiskia prie 2 Hz ir dazniy diapazone nuo 15 iki 19 Hz. Be to,
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galima i$skirti pagrei¢io amplitudes prie 3,6, 5,7, 9,6, 10,8 ir 12,75 Hz. Smiginis
Zadinimas suzadina daug pasireiskian¢iy autobuso rémo konstrukcijos rezonan-
siniy dazniy, kuriuos galima pagristai vertinti kaip rémo mechaninés sistemos
savuosius daznius.

Vertinant 3.12 pav. rezultatus, nustatyta, kad autobuso pakabos (3.3 pav. ¢
dalyje taskai 1P, 2P, 3P ir 4P) pagreiCio amplitudés dominuojancios reikSmés
pasireiskia prie 2, 9,6, 10,8 ir 11,6 Hz. Taip pat galima i$skirti pagrei¢io ampli-
tudes prie 3,6, 5,7, 7,6, 7,9 ir 12,75 Hz. Smiiginis zadinimas suZadina eil¢ pasi-
reiSkianciy pakabos konstrukcijos dazniy, kuriuos galima pagrjstai vertinti kaip
pakabos mechaninés sistemos savuosius daznius.
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3.13 pav. Autobuso rémo vidurio tasky (3.3 pav. taSky 3R ir 4R) vertikalios krypties
pagreicio amplitudés absoliu¢iy virpesiy (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai yra
smiiginis Zadinimas autobuso viduryje, kai oro pagalvése slégis 0,80 MPa
Fig. 3.13. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
vertical acceleration amplitude in the middle points of the frame (a) (Fig. 3.3 above, the
points 3R and 4R) upon shock excitation of the bus body centre (air pressure of
0,80 MPa)

Vertinant 3.13 pav. rezultatus, nustatyta, kad autobuso rémo vidurio tasky ir
pakabos pagreicio amplitudés dominuojanéios reik§més pasireiskia prie 1,82, 2,1
ir 3,6 Hz, kai smiiginis Zadinimas yra autobuso viduryje.

Vertinant 2 skyriuje atliktus modeliavimo rezultatus, nustatyti tokie rezo-
nansiniai dazniai — 1,81, 2,16 ir 10,2 Hz. Taigi, vertinant autobuso rémo vidurio
taSke pasireiSkian¢ius daznius, matyti dvi reik§Smés 1,82 ir 2,1 (eksperimento
metu) bei 1,81 ir 2,16 (modeliavimo metu). Tai parodo, kad modelyje naudojami
parametrai gerai atitinka realius. Vertinant trecig rezonansinj daznj matyti, kad
smiginis zadinimas autobuso viduryje jo nusuzadina. Todél tikslinga atlikti su-
Zadinimg kitoje vietoje. Kas ir atlikta 3.15-3.18 paveiksluose ir vertinant rezul-
tatus matyti, kad visy bandymy metu pasireiskia reik§mé prie 11 Hz.
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3.14 pav. Autobuso pakabos (3.3 pav. taskai 1P, 2P, 3P ir 4P) pagrei¢io amplitudés
vertikaliy absoliuéiy virpesiy (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai yra smiiginis
zadinimas autobuso viduryje, kai oro pagalvése slégis 0,80 MPa
Fig. 3.14. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
vertical acceleration amplitude in the points of the bus suspension (a) (Fig. 3.3, the
points 1P, 2P, 3P and 4P) upon shock excitation of the bus body centre (air pressure of
0,80 MPa)

Matavimy rezultatai, kai smiiginis zadinimas vertikalia kryptimi buvo auto-
buso priekinés pakabos viduryje, pateikti 3.15 pav. (kai slégis pakabos oro pa-
galvése 0,65 MPa) bei 3.16 pav. (kai slégis pakabos oro pagalvése 0,80 MPa).

Matavimy rezultatai, kai smiiginis Zadinimas buvo autobuso galinés paka-
bos viduryje, pateikti 3.17 (kai slégis pakabos oro pagalvése 0,65 MPa) bei
3.18 pav. (Kkai slégis pakabos oro pagalvése 0,80 MPa).
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3.15 pav. Autobuso pakabos (3.3 pav. taskai 1P ir 2P) pagrei¢io amplitudés vertikaliy
absoliuciy virpesiy (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai yra smiuiginis zadinimas vir§
galinés pakabos (pakabos oro pagalvése slégis 0,65 MPa)

Fig. 3.15. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
vertical acceleration amplitude in the points of the bus suspension (a) (Fig. 3.3 above,
the points 1P and 2P) upon shock excitation in the front bus body (air pressure of
0,65 MPa)
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3.16 pav. Autobuso pakabos (3.3 pav. taskai 1P ir 2P) pagrei¢io amplitudés vertikaliy
absoliuciy virpesiy ir spektrinio tankio grafikai, kai yra smiiginis Zadinimas vir§ galinés
pakabos (pakabos oro pagalvése slégis 0,80 MPa)

Fig. 3.16. The diagrams of time signal of absolute vibration vertical acceleration
amplitude in the points of the bus suspension (a) (Fig. 3.3 above, the points 1P and 2P)
upon shock excitation in the front bus body (air pressure of 0,80 MPa)
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3.17 pav. Autobuso pakabos (3.3 pav. taskai 3P ir 4P) pagrei¢io amplitudés vertikaliy
absoliuciy virpesiy (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai yra smiiginis Zadinimas vir$
priekinés pakabos (pakabos oro pagalvése slégis 0,65 MPa)

Fig. 3.17. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
vertical acceleration amplitude in the points of the bus suspension (a) (Fig. 3.3, the
points 3P and 4P) upon shock excitation in the front bus body (air pressure of
0,65 MPa)

Gauti matavimo rezultatai (3.10-3.18 paveiksluose) rodo, kad esant smiiginiam
zadinimui dominuojancios pagrei¢io amplitudés vertikalia kryptimi pasireiskia
iki 20 Hz dazniy. Vertikalia kryptimi iSryskéja autobuso rémo vidurio 3R ir 4R
tasky dominuojancios pagreic¢io amplitudés prie 2,1 ir 17 Hz daZniy; atitinkamai
autobuso pakabos 1P, 2P, 3P ir 4P tasky dominuojancios pagrei¢io amplitudés
iSryskéja prie 5,5, 7,5, 9, 11 ir 13 Hz dazniy. Vertikalia kryptimi pagrei¢io amp-
litudziy reik§més svyruoja nuo -0,52 (1P ir 2P taskuose) iki 0,45 (1P ir 2P tas-
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kuose) m/s?, kai slégis pakabos oro pagalvése 0,65 Mpa; bei nuo -0,36 (1P ir 2P
taskuose) iki 0,36 (1P ir 2P taskuose) m/s, kai p slégis akabos oro pagalvése
0,80 Mpa. Vertikalia kryptimi pagreic¢io amplitudziy reikSmés svyruoja nuo mi-
nus 0,41 (1P ir 2P taskuose) iki 0,50 (1P ir 2P taskuose) m/s®, kai slégis pakabos
oro pagalvése 0,65 Mpa; bei nuo -0,46 (3P ir 4P taskuose) iki 0,52 (3P ir 4P tas-
kuose) m/s?, kai slegis pakabos oro pagalvése 0,80 MPa.
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3.18 pav. Autobuso pakabos (3.3 pav. taskai 3P ir 4P) pagrei¢io amplitudés vertikaliy
absoliu¢iy virpesiy (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai yra smiiginis Zadinimas vir$
priekinés pakabos (kai pakabos oro pagalvése slégis 0,80 MPa)

Fig. 3.18. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of absolute vibration
vertical acceleration amplitude in the points of the bus suspension (a) (Fig. 3.3, the
points 3P and 4P) upon shock excitation in the front bus body (air pressure of 0,80
MPa)

Vertinant oro pagalviy slégio jtaka virpesiy parametrams, nustatyta, kad kai
slégis pakabos oro pagalvése 0,80 MPa, labai sumazéja autobuso rémo vidurio
tasky pagrei¢io amplitudé nuo 26 iki 4 mm/s® (prie 2 Hz) bei nuslopinami virpe-
siai dazniy diapazone nuo 15 iki 19 Hz.

Autobuso mechaninés sistemos virpesiai esant vaziavimo rezimui. Kad biity
nustatyta, kaip vaziavimo metu virpesiai persiduoda per konstrukcija, buvo atlik-
ti tokie matavimai: buvo matuojamas autobuso mechaninés sistemos atsakas ]
kelio sukeliamg zadinimg. Buvo atliekama daug matavimy: autobusas vaziavo
10 km/h ir 30 km/h greiciais; staigiai stabdoma; kai uzvedamas variklis. Gauti
eksperimentiniy matavimy rezultatai parodo autobuso sistema perduodamy vir-
pesiy charakteristikas, t.y. kokiy dazniy pagreiio amplitudés yra slopinamos.
Atliekant eksperimentinius tyrimus buvo matuojami 4 autobuso taskai: priekinés
pakabos, galinés pakabos, rémo vidurio tasko ir rémo taskas vir$ priekinés paka-
bos. Matavimams buvo naudojami ,,Briiel & Kjer* akcelerometrai, pakabos
virpesiy matavimui buvo naudojami 2 akcelerometrai 8341 (dazniy diapazonas
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0,3— 0000 Hz, jautrumas 100 mV/g) ir rémo virpesiy matavimui 2 triasiai akcele-
rometrai 4506 (dazniy diapazonas 0,6-3000 Hz, jautrumas 100 mV/qg).

Matavimy rezultatai, kai autobusas vaziavo 10 km/h ir 30 km/h greiciais,
kai buvo staigiai stabdoma ir kai uzvedamas variklis, pateikti 3.19, 3.20, 3.21 ir
3.22 pav.

Pagreitio amplitudé, m/s?

4 10 12 15 18 20

Laikas, s a) Daznis, Hz b)
3.19 pav. Autobuso pakabos (priekinés — raudona, galinés — mélyna) ir rémo (vidurio
tasko — zalia, vir§ priekinés pakabos — oranzing) pagreic¢io amplitudés vertikaliy
absoliuc¢iy virpesiy (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai autobuso vaziavimo greitis
10 km/h
Fig. 3.19. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of vertical
acceleration in the points of the bus suspension (a) (front — red, rear — blue) and bus
body (in center of bus body — green, over front suspension — orange), when a bus

traveling speed 10 km/h
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3.20 pav. Autobuso pakabos (priekinés — raudona, galinés — mélyna) ir rémo (vidurio
tasko — zalia, vir§ priekinés pakabos — oranziné) pagreicio amplitudés vertikaliy
absoliu¢iy virpesiy (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai autobuso vaziavimo greitis
30 km/h
Fig. 3.20. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of vertical
acceleration in the points of the bus suspension (a) (front — red, rear — blue) and bus
body (in center of bus body — green, over front suspension — orange), when a bus
traveling speed 30 km/h
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3.21 pav. Autobuso pakabos (priekinés — raudona, galinés — mélyna) ir rémo (vidurio
taSko — zalia, vir$ priekinés pakabos — oranzin¢) pagreic¢io amplitudés vertikaliy
absoliuc¢iy virpesiy (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai autobusas vaziuoja ir greitai
stabdo
Fig. 3.21 The diagrams of time signal (2) and spectral density (b) of vertical
acceleration in the points of the bus suspension (a) (front — red, rear — blue) and bus
body (in center of bus body — green, over front suspension — orange), when the bus rides
and quick stops
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3.22 pav. Autobuso pakabos (priekinés — raudona, galinés — mélyna) ir rémo (vidurio
tasko — zalia, vir$ priekinés pakabos — oranziné) pagreic¢io amplitudés vertikaliy
absoliuc¢iy virpesiy (a) ir spektrinio tankio (b) grafikai, kai autobuso variklis uzvedamas
Fig. 3.22. The diagrams of time signal (a) and spectral density (b) of vertical
acceleration in the points of the bus suspension (a) (front — red, rear — blue) and bus
body (in center of bus body — green, over front suspension — orange), when the bus
engine started up

Vertinant 3.19 ir 3.20 paveiksly rezultatus matyti, kad autobusui vaziuojant
10 km/h ir 30 km/h greiciais, dominuojancios pagreicio vertikaliy virpesiy amp-
litudés pasireiskia dazniy diapazone iki 12 Hz. Vertinant priekinés ir galinés pa-
kabos virpesius, dominuojancios pagreicio vertikaliy virpesiy amplitudés pasi-
reiskia dazniy diapazone nuo 6 iki 12 Hz, atitinkamai vertinant rémo virpesius —
nuo 0 iki 4 Hz.
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Vertinant 3.21 pav. rezultatus, matyti, kad kaip ir vaziavimo metu pasireis-
kia tokie patys virpesiy dazniai. Tam, kad buity jvertinti autobuso konstrukcijos
virpesiai, tikslinga nagrinéti virpesius dazniy diapazone nuo O iki 40 Hz, nes
didesnio daZnio virpesiai yra sukeliami variklio veikimo ir jie labiau vertinami
kaip triukSmas. 3.3 lenteléje pateikti statistiniai virpesiy parametrai, Kurie gauti
analizuojant matavimo rezultatus pateiktus B priedo B20 paveiksle, kuriame
pateikti virpesiy grafikai, kai yra staigus autobuso stabdymas. 3.3 lenteléje ma-
tavimo vietos zyméjimai yra tokie: 1PP — priekiné pakaba; 2GP — galiné pakaba;
3RP —rémas virs$ priekinés pakabos; 4RV —rémo vidurio taskas.

3.3 lentelé. Statistinés virpesiy charakteristikos, kai yra staigus autobuso stabdymas
Table 3.3. Statistical characteristics of the vibrations), when the bus quick stops

o Pagreicio amplitudés statistiniai parametrai
E s Standartinio | Minimali | Maksimali :
=R Co o S Sklaida,
& 'S | nuokrypio jvertis reikSmeé reikSmé m/s2
= S,, m/s’ Xeniny MIS? | Xenaxs MIS?
Nefiltruoti matavimo rezultatai

1PP 0,362 -1,880 1,514 3,395
2GP 0,604 -4,130 4,971 9,101
3RP 0,257 -1,225 1,181 2,406
4RV 0,415 -2,883 2,435 5,318

Filtruoti matavimo rezultatai iki 40 Hz
1PP 0,336 -1,664 1,197 2,860
2GP 0,207 -0,844 1,184 2,028
3RP 0,217 -0,628 0,950 1,578
4RV 0,160 -0,631 0,478 1,109

Vertikaliis autobuso pagrei¢iai nustatyti realiomis saglygomis eksperimentis-
kai. Pagrei¢iy reikSmes apibtidina pikai, statistiniai parametrai ir pagreicio signa-
lo poky¢iy pobidzio laiko srityje. Papildomai analizuojant vertikalius pagrei-
Cius, galima spresti apie vertikaliy jégy kitimg kontakte tarp autobuso raty ir
kelio pavirSiaus bei deformacijas autobuso pakabos sistemoje.

Vertinant 3.3 lentelés rezultatus, matyti, kad nufiltruotos iki 40 Hz pagrei-
¢io reikSmés zenkliai sumazina galinés pakabos ir rémo virpesiy lygj. IS to gali-
ma daryti iSvada, kad veikiantis variklis i§ esmés perduoda virpesius rémui ir
galinei pakabai. Priedo B paveiksle B20 pateikti grafikai parodo, kad galinés
pakabos ir autobuso rémo vidurio tasko virpesiai (nefiltruoti) dominuoja dazniy
diapazone nuo 40 iki 800 Hz ir $iuose dazniuose ir pasireiSkia nuo varklio atei-
nantys virpesiai.

Priedo B paveiksle B21 pateikti grafikai parodo vaziavimo désningumus,
kai vyksta vaziavimas pries sustojima ir Kai staigiai sustabdoma. Gauti rezultatai
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parodo, kad vaziavimo metu pasireiskia pakabos Virpesiy dazniai nuo 6 iki
12 Hz, o stabdymo metu atsiranda dazniai iki 3 Hz, atitinkamai rémo virpesiy
dazniai tiek vaziuojant, tiek ir stabdant pasireiskia iki 3 Hz. I$ to galima daryti
i$vada, kad vaziavimo ir stabdymo metu slopinimo sistema tarp rémo ir pakabos
slopina pakabos daznius nuo 6 iki 12 Hz bei stabdymo metu pakaba yra Zadina-
ma nuo rémo ateinandiais virpesiais iki 3 Hz. Vertinant matavimo rezultatus
(priedas B paveikslas B21b), kai nagrinéjamas autobuso sustojimo momentas,
nustatyti tokie dominuojanc¢iy amplitudziy dazniai: 0,3, 1,27, 3,0, 4,62, 5,4, 7,88,
9,61, 10,88 ir 11,81 Hz (vertinant prieking ir galing pakabas); 1,15, 2 ir 3 Hz
(vertinant autobuso rémo vidurio tasko ir vir$ priekinés pakabos tasko virpesius).

Vertinant 3.22 pav. rezultatus, matyti, kad uzvestas variklis (500 aps./min.)
pagreicio vertikalias virpesiy amplitudes padidina apie 10 karty (vertinant prie-
kinés pakabos virpesius) ir 30 karty (vertinant galinés pakabos virpesius). Verti-
nant rémo virpesius, nustatyta, kad uzvestas variklis pagreicio vertikalias virpe-
siy amplitudes padidina apie 10 karty (vertinant rémo virpesius vir§ priekinés
pakabos) ir 30 karty (vertinant rémo vidurio tagko virpesius). Sie rezultatai rodo,
kad variklio veikimas pagreicio vertikalias virpesiy amplitudes padidina vienodu
santykiu tiek pakaby, tiek ir rémo virpesius. Uzvestas variklis sukelia auksto
daznio virpesius diapazone nuo 40 iki 800 Hz (priede B pav. B20).

Papildomai buvo atlikti vairuotojo sédynés virpesiy matavimai autobuso
eksploatavimo metu. Matavimo rezultatai pateikti priede B paveiksluose
B25-B29 pav. rodo, kad sédynés slopinimo sistema slopina virpesius nuo 13 Hz.

Eksploatavimo metu atlikti eksperimentiniai autobuso pakabos ir rémo tas-
ky virpesiy matavimai parodé, kad dominuojantys pagreifio virpesiy dazniai
pasireiskia iki 40 Hz. Vaziavimo metu (10 ir 30 km/h) dominuojantys pakabos
pagreicio virpesiy dazniai yra nuo 6 iki 12 Hz, o dominuojantys rémo pagreicio
virpesiy dazniai yra iki 4 Hz.

Vertinant 3.2.1 poskyryje atlikty eksperimentiniy tyrimy rezultatus bei juos
lyginant su komforto reikalavimais vieSame transporte (Sie reikalavimai
apsprendzia leidziamus virpesiy amplitudziy daznius ir reiSmes) nustatyta, kad
kai autobusas veikiamas smiiginiu Zadinimu bei yra jjungtas variklis, pagreicio
reiksmés dazniy spektre yra iki 0,045 m/s® (nuo 1 iki 8 Hz) ir iki 0,053 m/s* (nuo
8 iki 25 Hz) bei nevirsija leistiny reikSmiy. Vertinant vaziavimo metu kylanciy
virpesiy parametrus nustatyta, kad pagrei¢io reik§més dazniy spektre yra iki
0,14 m/s* (nuo 1 iki 4 Hz) ir iki 0,04 m/s® (nuo 4 iki 25 Hz) bei 0,14 m/s?
reikSmé parodo, kad tokio lygio virpesiai, veikdami ilgesnj laikg negu 8 val.,
labai pablogina vaziavimo komfortg. 1,08, 1,85 ir 8,71 Hz.
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3.2. Zemagrindzio autobuso mechaninés
konstrukcijos modaliné analizé

Modaliné analizé tai procesas, kurio metu konstrukcija charakterizuojama tikri-
niu (rezonanso) dazniu, slopinimu, ir mody formomis, kitaip tariant savo dina-
minémis savybémis. Kadangi visi kiinai turi masg ir yra plastiski, jie gali virpéti.
Todél didzioji dalis inzineriniy konstrukcijy ir masiny yra veikiamos tam tikros
formos svyruojamyjy judesiy. Tam, kad biity geriau suprastos bet kokiy konst-
rukciniy virpesiy problemos, reikalinga nustatyti ir jvertinti rezonansinius daz-
nius. DaZnai naudojamas biidas yra konstrukcijos modaliniy parametry nustaty-
mas. Atliekant modaling analizg, gaunamas konstrukcijos dinamikos
matematinis modelis. Matematinis modelis sudarytas i§ mody formy, kuriy
kiekviena turi tikrinj daznj ir modalinj slopinimg. Modaliniai parametrai suteikia
galutinj konstrukcijos dinamikos apibtidinima.

Eksperimentiné modaliné analizé remiasi modaliniy parametry nustatymu
atliekant bandymus skirtingai nuo analitinés modalinés analizés, kur modaliniai
parametrai gaunami i§ baigtiniy elementy modeliy. Eksperimentiniai tyrimai, kai
tiriamos sudétingos mechaninés konstrukcijos, jvertina realias aplinkos salygas
ir konstrukcijos savybes, o analitinio modeliavimo metu yra priimama daug su-
paprastinimy ir jy jtakg be eksperimentiniy tyrimy jvertinti beveik nejmanoma.

Autobuso konstrukcijos virpesiams istirti buvo atlikti eksperimentiniai
matavimai su i$oriniu Zadinimu. Matavimo stendo paveikslas pateiktas 3.2 pav.
Tiriamos autobuso mechaninés konstrukcijos sistemos modalinei analizei buvo
naudojama tokia jranga: akcelerometrai 8344 ir dinaminio zadinimo plaktukas
su jégos davikliu 8210.

Eksperimentiné modaliné analizé¢ remiasi modaliniy parametry nustatymu
atliekant bandymus skirtingai nuo analitinés modalinés analizés, kur modaliniai
parametrai gaunami i§ baigtiniy elementy modeliy. I$skiriami du eksperimenti-
nés modalinés analizés tipai: klasikiné modaliné analizé ir modaliné analizé dar-
bo rezimu. Atliekant klasiking modaling analize, daznio atsako funkcijos (arba
impulso atsako funkcijos) apskai¢iuojamos i$ iSmatuoty Zadinimo jégy ir konst-
rukcijos atsako j Zadinima.

Modaliné analizé darbo rezimu remiasi konstrukcijos i$¢jimo signaly mata-
vimu, priimant aplinkos triuk§mus ir veikiancias jégas kaip nematuojamg jeinan-
ti signalg. Ji naudojama vietoj klasikinés modalinés analizés siekiant tikslios
analizés, kai konstrukcija yra realiame darbo rezime, ar situacijose, kai sunku
arba nejmanoma kontroliuoti dirbtinio konstrukcijos Zadinimo.

Modalinés analizés teorinis pagrindimas pateiktas disertacijos apzvalginéje
dalyje 1.4 poskyriuje, kuriame pateikta modaliniy parametry (modalinis daznis,
slopinimo koeficientas ir modos forma) skai¢iavimo metodika.
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Gauti eksperimentiniy tyrimy rezultatai pateikti 3.25-3.28 paveiksluose.
3.23 pav. a dalyje pateiktas matavimo tasky issidéstymas atliekant eksperimenti-
n¢ modaling analizg, kai vertinami horizontalis virpesiai; atitinkamai b dalyje
pateiktas matavimo tasky iSsidéstymas atliekant eksperimenting modaling anali-
zg, kai vertinami vertikaliis virpesiai.

b)

3.23 pav. Matavimo tasky iSsidéstymas atliekant eksperimenting modaling analize:
a — vertinant horizontalius virpesius; b — vertinant vertikalius virpesius;
Fig. 3.23. location of Measuring point through experimental modal analysis:
a — the assessment of horizontal vibrations; b — the assessment of vertical vibrations;

Atliekant eksperimentine modaling analize buvo matuojami 62 autobuso konst-
rukcijos taskai: 42 taskai (3.23 pav. a dalis) matuojant horizontalius autobuso
konstrukeijos virpesius ir 20 tasky (3.23 pav. b dalis) matuojant vertikalius vir-
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pesius. Gauti matavimo rezultatai buvo apdorojami pagal 1.4 poskyryje pateikta
metodika, kurios metu gaunami modaliniai parametrai (modalinis daznis, slopi-
nimo koeficientas ir modos forma). Toks tasky skai¢ius pasirinktas, kad bty
galima jvertinti kuo daugiau autobuso konstrukcijos mody formy (sukamasias ir
linijines pagal atitinkamas koordinates). Autobuso konstrukcija padalinta j 36
staciakampius, kaip matyti 3.23 paveiksle, ir matavimai atlickami iSoriny stacia-
kampiy taskuose. 3.24 pav. b dalyje pateiktas autobuso vidurio tasko (tipinis
vieno tasko atsakas atliekant modaling analiz¢) pagrei¢io amplitudés, kuri paro-
do atsaka j iSorinj zadinima, grafikas.
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3.24 pav. Autobuso vidurio tasko (a dalyje taskas A) pagrei¢io amplitudé (atliekant
eksperimenting modaling analize), kuri parodo atsaka j iSorinj zadinimg
Fig. 3.24. Acceration amplitude of point (the point A in a part) in the middle of bus
(through experimental modal analysis), which shows the response of the external
excitation

3.25 pav. pateiktas erdvinis grafikas, parodantis autobuso vidurio tasko (atlie-
kant modaling analiz¢) dazning priklausomybg nuo laiko ir pagrei¢io amplitudés.
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3.25 pav. grafiko a dalis rodo dazniy diapazong nuo 0 iki 600 Hz, b dalis atitin-
kamai nuo 0 iki 100 Hz, o c dalis atitinkamai nuo 0 iki 20 Hz.
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3.25 pav. Erdvinis grafikas parodantis autobuso vidurio tasko (atlickant modaling
analizg) dazning priklausomybe nuo laiko ir pagrei¢io amplitudés
Fig. 3.25. A three-dimensional graph showing the bus mid-point (for modal analysis),
frequency domain and the time dependence of the displacement amplitude
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Vertinant 3.25 pav. rezultatus, nustatyta, kad didZiausias dominuojanéiy pa-
grei¢io amplitudziy skaiéius yra dazniy diapazone nuo 0 iki 100 Hz, bet matyti ir
dominuojanc¢iy pagreic¢io amplitudziy prie 200 ir 480 Hz. Vertinant poveikj
zmogui, aktualiausios amplitudés dazniy diapazone nuo 0 iki 20 Hz, kuris ir pa-
teiktas 3.25 pav. ¢ dalyje. I$ 3.25 pav. ¢ dalies matyti, kad autobuso konstrukcija
diapazone nuo 0 iki 20 Hz turi daug pasirei$kian¢iy amplitudziy diapazonuose
nuo 0 iki 4 Hz ir nuo 8 iki 20 Hz, kas vertinant poveikj Zmogui yra teigiamas
aspektas, nes zmogus jautriausias yra dazniy diapazone nuo 4 iki 8 Hz.

Sistemos rezonansinis daznis slopsta eksponenti§kai (3.25 pav.). Normali-
zuota koreliacijos funkcija konkreciai modai nustatoma i$§ visy matavimo tasky
rezultaty. Slopinimo koeficientas yra gaunamas naudojant logaritminio dekre-
mento israiskg ir skai¢iuojama Koreliacijos funkcija nuo maksimaliy reikSmiy,
kaip parodyta 3.26 pav.
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3.26 pav. Pirmai modai slopinimo koeficientui skai¢iuoti naudojamos kreivés:
normalizuota koreliacijos funkcija konkreciai modai ir slopinimo koeficientui
apskaiciuoti naudojama i$ koreliacinés funkcijos ekstremaliy reiksmiy kreive
Fig. 3.26. The curves used to calculate damping coefficient of first mode: normalized
correlation function for each mode and damping ratio estimation from correlation
function

Virpesiy slopimo koeficientai nustatyti 12 mody. Pirmos modos virpesiy
slopimui apskaiciuoti imtas virpesiy laiko periody skai¢ius pateiktas 3.26 pav.
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Kity 8 mody virpesiy slopimui apskaiciuoti imtas virpesiy laiko periody skaicius
pateiktas B priede B30 pav. Gauty slopinimo koeficienty reik§més pateiktos
3.4 lentelgje.

Pirmy 5 mody ir 8 modos formos atlikus eksperimenting modaling analize
pateiktos 3.27 pav. Kitos mody formos pateiktos B priede B31 pav.

Modaliné analizé leidzia matyti baziniy detaliy linijines ir kampines defor-
macijas. Pagal tai galima jvertinti santykinius poslinkius tarp reik§mingy auto-
buso tasky. Taip pat analizé leidzia numatyti konstrukcijos labiausiai apkrautas
vietas ir prielaidas deformacijy, kurios sukelia pavojingus autobuso judesius,
mazinimui.

Atliktos eksperimentinés modalinés analizés metu gauty mody dazniy ir
virpesiy slopimo koeficienty reikSmés pateiktos 3.4 lentel¢je. Apibiidinant mo-
dos formas, naudojamos z, y ir x koordinatés (3.27 pav. a dalis). Z koordinaté
statmena autobuso konstrukcijos pagrindui, y koordinaté yra iSilgai autobuso
konstrukcijos ir x koordinaté yra skersai autobuso konstrukcijos.

3.4 lentelé. Autobuso konstrukcijos modalinés analizés rezultatai
Table 3.4. Results of the modal analysis of the bus constructions

Modos Nr. | Daznis, Hz Slop_inimo koefi- Modos formos apibiidinimas
cientas, %
1 1,99 1,96 sukimas apie z a§j X Kryptimi
2 2,16 2,197 linijinis z a§imi
3 3,81 0,806 sukimas apie y a$j X kryptimi
4 8,89 0,671 sukimas apie y a$j z kryptimi
5 931 2687 sukimas apie y as$j x kryptimi
' ' pusbangé
6 13,18 2,921 -
7 15,91 2,172 -
8 16,75 0,566 z aSimi pusbangé
9 18,69 1,498 -
10 20,67 2,335 -
11 25,1 1,269 -
12 28,35 1,178 -

Gauti modalinés analizés rezultatai rodo autobuso rémo modalinius para-
metrus: savuosius daznius, modalinius slopinimo koeficientus ir mody formas.
Modaliniy parametry déka galima jvertinti, nagrinéti ir suprasti rezonansiniy
dazniy (mody) poveikj tiriamajai struktiirai (objektui). Be to, modalinés analizés
rezultatai veliau gali buti naudojami atskiry problemy (susijusiy su konkrecia
moda) sprendimui.
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e) f)

3.27 pav. Autobuso konstrukcijos modalinés analizés rezultatai:
pirmos 5 modos (a—¢) ir 8 moda (f)
Fig. 3.27. Results of the modal analysis of the bus constructions: first
5 modes (a—€) and 8 mode (f)

Tyrimo rezultatai (3.4 lentelé ir 3.27 pav.) parodé pirmy 12 mody modaliniy
parametry reik§mes ir mody formas. Pavojingiausios yra pirmos penkios modos,
nes papuola j diapazong nuo 0 iki 10 Hz. Jame Kkylantys virpesiai gali jtakoti
eksploatavimo kokybe. Ypa¢ pavojinga yra 1 moda, nes jos dydis artimas
slopinimo sistemos vertikalios krypties rezonansiniam dazniui (3.2.1 skyriuje
atlikty tyrimy rezultatas), ir Sie konstrukcijos pavojingi dazniai gali vienas kitg
zadinti eksploatavimo metu. Antros modos daznis yra autobuso konstrukcijos
judesio vertikaliai daznis, kuris atitinka ir analitinio modeliavimo metu gautos
antros formos daznj. Astuntos modos forma rodo, kad virpant autobuso rémui
Siuo dazniu, deformuojasi rémo vidurys, o zemas slopinimo koeficientas parodo,
kad Sio daznio moda yra silpnai slopinama. Toks poveikis gali jtakoti
konstrukcijos deformacijas ir susilpnéjima.
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Modaliniai parametrai parodo buidingas struktiiros (objekto) savybes, kurios
yra nepriklausomos nuo iSorinio zadinimo.

Atlikta Zemagrindzio miesto autobuso eksperimentiné modaliné analiz¢é lei-
dzia matyti baziniy detaliy linijines ir kampines deformacijas. Pagal tai galima
jvertinti santykinius poslinkius tarp reikSmingy autobuso tasky. Sudarytas ze-
magrindziam miesto autobusui eksperimentinés modalinés analizés metodas lei-
dzia matyti kébulo daliy linijinius ir kampinius poslinkius bei galima numatyti
konstrukcijos labiausiai apkrautas vietas ir prielaidas deformacijy, kurios sukelia
pavojingus autobuso judesius, mazinimui.

Virpesiy bandymai, jskaitant operacing modaling analiz¢ buvo atlikti norint
istirti virpesiy poveikj autobuso konstrukcijai (rémas, pakaba), kuri apkraunama
aukStomis virpesiy amplitudémis vaziavimo metu bei esant uzvestam varikliui.
Vienas pagrindiniy virpesiy Saltiniy yra variklis. Nustatyta, kad varikliui dirbant
tuscia eiga (500-600 aps/min.), Sie apsisukimai yra artimi (9—10 Hz) ir sukelia 4
ir 5 mody rezonasinius daznius. Vibracijos nuo variklio yra perduodamos rémui
ir pakabai. Nepageidaujami dideliy amplitudziy virpesiai yra Zalingi autobuso
konstrukcijai ir jtakoja vaziavimo komfortg keleiviams. Kadangi variklis yra
standartinis komponentas ir jj sunku pakeisti, kelio nelygumus pakeisti irgi sudé-
tinga, taigi, norint iSspresti virpesiy problema, kad biity i§vengta rezonanso reis-
Kinio, geriausia optimizuoti autobuso pakabos ir rémo konstrukcija.

3.3. Zemagrindzio autobuso reik§mingy tasky
vibraciniy signaly parametry analizé

Siame skyriuje atlikta reik§mingy ZzemagrindZio miesto autobuso tagky vibraci-
niy signaly parametry analizé. Buvo istirta kaip tarpusavyje susij¢ reikSmingy
Zzemagrindzio miesto autobuso tasky vibraciniai signalai prie jvairiy salygy: a)
prie jvairiy oro pagalvés slégiy; b) ramybés biisena, uzvestas variklis ir smiiginis
zadinimas. Remiantis Sia analize galima spresti apie reikalingy atlikti eksperi-
menty skaiéiy bei matuojamy tasky kiekj. Nuo to priklauso planuojamo ekspe-
rimento sudétingumas ir reikalingos investicijos.

Eksperimento ir analizés rezultatai. Oro pagalvés skirtingi slégiai. Vibraci-
niy signaly reik§més buvo iSmatuotos ant autobuso mechaninés konstrukcijos
(apatinio rémo).

Vibracijos signaly atitinkamy parametry matavimo duomeny masyvai buvo
gauti pagal autobuso rémo virpesiy matavimus, taikant prietaisus: ,,Briiel &
Kjer* kilnojama matavimo rezultaty apdorojimo, kaupimo ir valdymo jranga
,»,3660-D*; kompiuterj DELL; akcelerometrus 8344.

Autobuso rémo atitinkamuose taskuose buvo iSmatuoti vibracijos signaly
vektoriai ir gauti 4-iy vektoriy kiekvienai i§ dviejy biiseny matavimo rezultaty
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masyvai. Signalai fiksuoti laiko intervalais T, = 2,44140630 - 10™*s laiko in-
tervale. Kiekviename masyvo vektoriuje talpinta n = 16386 vibrosignaly
reik§més.

Buvo atlikti autobuso rémo ir pakabos tasky (3.28 pav. pateiktuose taskuo-
se) virpesiy matavimai, esant ramybés biisenoje (t. y. kai autobusas neveikiamas
iSorinio zadinimo), jjungus variklj ir esant smiiginiam Zadinimui. Matavimai
atlikti vertikalioje kryptyje. 3.29 paveiksle pateikti matavimo tasky vaizdai.

|
® xr ®r AR . AP ® r

b)

3.28 pav. Autobuso rémo ir pakabos virpesiy matavimo tasky schema: a) rémo vaizdas;
b) vaizdas i§ apacios
Fig. 3.28. The scheme of bus frame and pneumatic suspension vibration measurement
points: a) the view of the body frame; b) the bottom view
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3.29 pav. Autobuso rémo ir pakabos virpesiy matavimo taskai: a) autobuso priekinés
pakabos taskai (3.3 pav. 1P ir 2P); b) autobuso vidurio rémo taskai (3.3 pav. 3R ir 4R);
e) ir ¢) autobuso galinés pakabos taskai (3.3 pav. 3P ir 4P)

Fig. 3.29. The bus body frame and pneumatic suspension vibration measurement points:
a) the points of the front suspension of the bus (Fig. 3.3, 1P and 2P); b) the points of the
frame in the middle of the bus (Fig. 3.3, 3R and 4R); c¢) the points of the rear suspension
of the bus (Fig. 3.3, 3P and 4P)

Autobuso mechaninés konstrukcijos su amortizacinémis pagalvémis vibra-
ciniy virpesiy matavimuose buvo panaudotas smuginis Zadinimas. Nagrin¢jamy
tasky pagreicio amplitudés laikinio signalo ir spektrinio tankio grafikai pateikti
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B priede B15 ir B16 paveiksluose. Pirmojoje matavimy biisenoje amortizaciniy
oro pagalviy slégis buvo 0,65 MPa. Antrojoje matavimy biisenoje amortizaciniy
oro pagalviy slégis buvo 0,80 MPa. Matavimy metu kiekvienai biisenai panau-
doti keturi autobuso rémo taskai (3R, 4R, 1P, 4P) ir kiekviename taSke gautas
matavimo rezultaty vektorius. Taigi kiekvienoje biisenoje gauti 4 matavimy vek-
toriai. Skai¢iavimy procediirose vektoriy numeracijai supaprastinti buvo taikyta
nauja numeracija eilés tvarka (1, 2, 3, 4). Abiejy biiseny vektorius sujungiant j
vieng sistemg vektoriy numeracija buvo (1, 2, 3, 4; 5, 6, 7, 8).

Matavimo duomeny masyvai buvo apdoroti pagal sudarytas kompiuteri-
nes programas, taikant Matlab programy paketo operatorius.

Normuotyjy kovariaciniy funkcijy kvantavimo intervalo reik§més kinta
nuo 1 iki n/2 reikSmiy, ¢ia n = 16386 — vibraciniy signaly masyvo vektoriy ei-
luciy (reikSmiy) skaicius. Vibraciniy signaly matavimo masyvas sudarytas i§ 4
vektoriy (stulpeliy). Kiekvienam vektoriui buvo apskai¢iuotas normuotosios au-
tokovariacinés funkcijos K,,(7) jvertis K',(7) ir gautos 4 normuotyjy autokova-
riaciniy funkcijy grafinés israiSkos kiekvienai buisenai. Taip pat apskaiciuoti
normuotyjy tarpusavio kovariaciniy funkcijy K',,(7) jverciai pagal visus 4-iy
tasky vektorius kiekvienoje biisenoje ir gautos 6 jy grafinés israiskos.

Normuotyjy autokovariaciniy funkcijy reik§més pakankamai greitai ,,ggs-
ta“ nuo r = 1,0, kai k — 0 iki reik§més artimos nuliui prie kvantavimo intervalo
reik§miy k - 4000 (7, — 0,98 s) abiejose matavimy biisenose.

Létesnis autokovariaciniy funkcijy reikSmiy mazéjimas yra dél 1P ir 4P
vektoriy abiejose biisenose, kai || = 0,4 — 0,5 prie k —» 4000 (t;, - 0,98 s) —

k — 7000 (7, = 1,7 s) ir toliau maz¢ja iki artimos nuliui reikSmés. Tai rodo,
kad vibrovirpesiy kovariacijy ,,gesimas® 1P ir 4P vektoriuose vyksta 1é¢iau abie-
jose biisenose.

Normuotosios tarpusavio kovariacinés funkcijos turi reikSmes artimas nu-
liui, kai |r] = 0 dél visy vektoriy ir kvantavimo intervaly abiejose matavimy
biisenose, i$skyrus vektorius, tarp kuriy koreliacijos koeficienty reikSmés taip
pat nedidelés, tai:

— 3R ir 4R (1-osios bisenos), kai || = 0,3;

— 1P ir 4P (1-osios basenos), kai |r| = 0,5;

— 1P (1-oji buisena) ir 4P (2-0ji biisena), kai |r| = 0,2;
— 4P (1-o0ji buisena) ir 4P (2-0ji biisena), kai |r| = 0,2;
— 3R (2-0ji busena) ir 4R (2-0ji buisena), kai || = 0,3;
— 3R (2-0ji buisena) ir 4P (2-0ji busena), kai |r| = 0,25;
— 4R (2-0ji busena) ir 4P (2-oji buisena), kai || = 0,25.

Taigi galima teigti, kad autobuso amortizatoriy oro pagalviy slégis prak-
tiskai neturi jtakos virpesiy stipriui bei jy koreliacijai.
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ReikSmingesnés normuotyjy autokovariaciniy ir tarpusavio kovariaciniy
funkcijy grafinés israiSkos pavaizduotos 3.30-3.33 pav. 3.34 pav. pavaizduota
autobuso 4-iy tasky 8 vektoriy masyvo dviejose buisenose apibendrintos (erdvi-
nés) koreliacinés matricos grafinis vaizdas. Koreliacinés matricos israiska jgau-
na 8 piramidziy blokinj pavidala, kuriuose koreliacijos koeficienty reikSmeés pa-
rodytos spalvy spektro atspalviais. Horizontalioje plokStumoje pavaizduota
piramidZziy spalviné projekcija.
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3.30 pav. 1P (a) ir 4P (b) tasky (oro pagalviy slégis buvo 0,65 MPa) vibrosignaly
normuotosios autokovariacinés funkcijos
Fig. 3.30. The normed auto-covariance functions of the vibration signals at the points
1P (a) and 4P (b) when the bus airbag pressure is 0,65 MPa
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3.31 pav. 1P (a) ir 4P (b) tasky (oro pagalviy slégis buvo 0,80 MPa) vibrosignaly
normuotosios autokovariacinés funkcijos
Fig. 3.31. The normed auto-covariance functions of the vibration signals at the points
1P (a) and 4P (b) when the bus airbag pressure is 0,80 MPa
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3.32 pav. 3R ir 4R (a) bei 1P ir 4P (b) tasky (oro pagalviy slégis buvo 0,65 MPa)
vibrosignaly normuotosios autokovariacinés funkcijos
Fig. 3.32 The normed auto-covariance functions of the vibration signals at the points 3R
and 4R (a) and 1P and 4P (b) when the bus airbag pressure is 0,65 MPa

0.7

0.6 .

0.5} 1

0.4} :

0.3} 4

0.2} .

0.1 1

Koreliacijy reiksmés, ke

0 2000 4000 6000 8000 10000
Kvantavimo intervalai, k

3.33 pav. 3R ir 4R tasky (oro pagalviy slégis buvo 0,80 MPa) vibrosignaly
normuotosios autokovariacinés funkcijos
Fig. 3.33 The normed auto-covariance functions of the vibration signals at the points 3R
and 4R when the bus airbag pressure is 0,80 MPa
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10.5

3.34 pav. Autobuso rémo vibraciniy signaly 8-iy vektoriy masyvo apibendrintos
(erdvingés) koreliacinés matricos grafinis vaizdas
Fig. 3.34 The graphical expression of the generalized (spatial) correlation matrix of the
array of 8 vectors of digital bus body vibration signals

Pagal 3.30-3.34 pav. pateiktus grafikus galima daryti tokias i§vadas:

Autobuso mechaninés konstrukcijos pagrindiniy tasky vibrosignaly nor-
muotosios autokovariacinés ir tarpusavio kovariacinés funkcijos jgalina nustatyti
koreliacijos kaitg tarp duomeny vektoriy pagal vibrosignaly laiko kvantavimo
intervalg. Normuotyjy autokovariaciniy funkcijy reik§més pakankamai greitai
»Zesta® nuo r — 1, kai kvantavimo intervalas k — 0, iki reikSmés artimos nuliui
prie kvantavimo intervalo reik§miy k — 4000 (7, — 0,98 s) ir didesniy abiejo-
se matavimy blisenose. Mazesniu tempu vibrosignaly kovariacijy ,,ggsimas‘
vyksta 1P ir 4P vektoriuose abiejose blisenose.

Normuotosios tarpusavio kovariacinés funkcijos turi reik§Smes artimas nu-
liui, kai |r| = 0 dél visy vibrosignaly vektoriy ir prie visy kvantavimo intervalo
reikSmiy abiejose matavimy busenose. Keleto vektoriy tarpusavio kovariaciniy
funkcijy reik§més Siek tiek didesnés uz nulj ir svyruoja |r| = 0,2 — 0,5. Taigi
galima teigti, kad autobuso amortizaciniy oro pagalviy slégis praktiskai neturi
itakos vibrovirpesiy stipriui bei jy koreliacijai.

Zemagrindzio autobuso rémo ir pakabos tasky vibracijos prie jvairiy biise-
ny (ramybés biisena, uzvestas variklis ir smiiginis Zadinimas).

Buvo atlikti autobuso rémo ir pakabos tasky (3.28 pav. pateiktuose taskuo-
se) virpesiy matavimai, esant ramybés biisenoje (t. y. kai autobusas neveikiamas
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iSorinio zadinimo), jjungus variklj ir esant smiiginiam zadinimui. Matavimai
atlikti vertikalioje kryptyje. 3.29 paveiksle pateikti matavimo tasky vaizdai.
Nagringjamy taSky pagreicio amplitudés laikinio signalo ir spektrinio tankio gra-
fikai pateikti B priede B17, B18 ir B19 paveiksluose.

Matavimo duomeny apdorojimo procediirose gautieji trijy autobuso biiseny
duomeny masyvai buvo panaudoti sudarant dvi duomeny grupes, kai kiekvienoje
grupéje naudojami dviejy autobuso biiseny matavimo duomenys.

Pirmoji grupé sudaryta, taikant duomenis, gautus: 1. autobuso variklis ra-
mybés biisenoje; 2. autobuso variklis veikimo biisenoje.

Antroji grupé sudaryta, taikant duomenis, kai: 1. autobuso vertikalus smii-
ginis Zadinimas ir matavimas vertikalia kryptimi; 2. autobuso variklis veikimo
biisenoje.

Matavimo duomeny masyvai buvo apdoroti pagal sudarytas kompiuterines
programas, taikant Matlab 7 programy paketo operatorius.

Normuotyjy kovariaciniy funkcijy kvantavimo intervalo reik§més kinta nuo
1 iki n/2 reikSmiy, ¢ia n = 16386 — vibrosignaly masyvo vektoriy eiluciy
(reikSmiy) skaicius. Vibrosignaly matavimo masyvas sudarytas i§ 4 vektoriy
(stulpeliy) kiekvienai autobuso biisenai, kai kiekvienam autobuso taskui priklau-
so vienas matavimo rezultaty vektorius. Kiekvienam vektoriui buvo apskaiciuo-
tas normuotosios autokovariacinés funkcijos K,(t) jvertis K',(7) ir gautos 4
normuotyjy autokovariaciniy funkcijy grafinés iSraiSkos kiekvienai biisenai.
Taip pat apskaiciuoti normuotyjy tarpusavio kovariaciniy funkcijy K’ (7) jver-
¢iai pagal visus 4-iy tasky vektorius ir gauta 56 jy grafiniy iSraisky.

Matavimy metu kiekvienai biisenai panaudoti keturi autobuso rémo taskai
(3R, 4R, 1P, 4P) ir kiekviename taske gautas matavimo rezultaty vektorius. To-
kiu biidu kiekvienoje biisenoje gauti 4 matavimy vektoriai. Skai¢iavimy proce-
dirose vektoriy numeracijai supaprastinti buvo taikyta nauja numeracija eilés
tvarka (1, 2, 3, 4). Abiejy biiseny vektorius sujungiant j vieng sistema, vektoriy
numeracija buvo (1, 2, 3, 4; 5, 6, 7, 8).

Normuotosios autokovariacinés funkcijos jgauna didziausig koreliacijos
koeficiento reikSm¢ r =1,0 prie kvantavimo intervalo reikSmeés
k= O(Tk =0 S).

Nagrinésime pirmos grupés matavimo duomeny masyvy apdorojimo rezul-
tatus. Autobuso mechaninés konstrukcijos 4-iy pagrindiniy tasky (3R, 4R, 1P,
4P) vibrosignaly pagal dvi autobuso biisenas normuotyjy autokovariaciniy funk-
cijy iSraiskos turi netaisyklingg ,,negestantj“ periodinj pavidalg ir prie visy kvan-
tavimo intervalo k reikSmiy koreliacijos koeficienty reik§Smés kinta intervale
|r] = 1,0 — 0,5 — 0,1. Normuotyjy autokovariaciniy funkcijy periodinis pavida-
las matomai yra iSmatuoty vibrosignaly periodikos pédsakas.

Reiksmingesnés pirmos grupés vibrosignaly autokovariaciniy ir tarpusavio
kovariaciniy funkcijy grafinés iSraiSkos pavaizduotos 3.35-3.37 pav. 3.38 pav.
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pavaizduota autobuso 4-iy tasky 8 vektoriy masyvo dviejose biisenose apibend-
rintos (erdvinés) koreliacinés matricos grafinis vaizdas. Koreliacinés matricos
iSraiska jgauna 8 piramidziy blokinj pavidala, kuriuose koreliacijos koeficienty
reik§més parodytos spalvy spektro atspalviais. Horizontalioje plokStumoje pa-
vaizduota piramidziy spalviné projekcija.
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3.35 pav. 3R tasko ramybés (a) ir veikiancio variklio (b) baseny vibrosignaly
normuotosios autokovariacinés funkcijos
Fig. 3.35. The normed auto-covariance functions of the vibration signals at the point 3R
when the bus engine is off (a) and when its is in operating mode (b)
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3.36 pav. 3R ir 4R tasky ramybés (a) ir veikiancio variklio (b) bseny vibrosignaly
normuotosios autokovariacinés funkcijos
Fig. 3.36. The normed auto-covariance functions of the vibration signals at the points
3R and 4R when the bus engine is off (a) and when its is in operating mode (b)

Normuotosios tarpusavio kovariacinés funkcijos taip pat jgauna netaisyklin-
ga perioding iSraiskg ir prie visy kvantavimo intervalo k reikSmiy kovariacinés



3. EKSPERIMENTINIAI ZEMAGRINDZIO AUTOBUSO PAKABOS IR KEBULO ... 97

funkcijos jgauna mazas reikSmes abiejose autobuso blisenose, kintancias interva-
le |[r] = 0,5—0,2—0,01. Keletas tarpusavio kovariaciniy funkcijy turi reiks-
mes artimas |r| — 0,4 — 0,5, tai dél vektoriy:

— 3Rir 4R (1-oji basena), |r| = 0,5 — 0,2;

— 3Rir 1P (1-oji basena), |r| = 0,4 — 0,2;

— 4Rir 1P (1-oji basena), |r| = 0,4 — 0,2;

— 3Rir 4R (2-o0ji busena), [r| = 0,45 — 0,15.

Taigi, autobuso rémo ramybés biisenos ir veikiancio variklio atveju tasky
vektoriy vibrosignaly tarpusavio koreliacija yra nedidelé, o keleto tasky vektoriy
didziausios koreliacijos koeficienty reik§més yra |r| = 0,4 — 0,5.
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3.37 pav. 4R ir 1P tasky ramybés biisenos vibrosignaly normuotoji tarpusavio
autokovariaciné funkcija
Fig. 3.37. The normed auto-covariance functions of the vibration signals at the points
4R and 1P when the bus engine is off

Analizuojami antros grupés vibrosignaly masyvy apdorojimo rezultatai. Au-
tobuso mechaninés konstrukcijos 4-iy pagrindiniy tasky (3R, 4R, 1P, 4P) vibro-
signaly pagal antraja autobuso bliseng normuotyjy autokovariaciniy funkcijy
iSraiSkos turi nedidelg periodikg ir koreliacijos koeficienty reikSmés mazéja nuo
r — 1,0 iki r = 0,1. Pirmojoje biisenoje autokovariaciniy funkcijy reik§més ma-
7éja nuo r - 1,0 (k- 0) iki r > 0 prie kvantavimo intervalo reik§miy
k - 5000 (7, » 1,2 5).



98 3. EKSPERIMENTINIAI ZEMAGRINDZIO AUTOBUSO PAKABOS IR KEBULO ...

3.38 pav. Autobuso 4-iy tasky 8 vektoriy masyvo dviejose biisenose apibendrintos
(erdvinés) koreliacinés matricos grafinis vaizdas.
Fig. 3.38 The graphical expression of the generalized (spatial) correlation matrix of the
array of 8 vectors of digital bus body vibration signals

Normuotosios tarpusavio kovariacinés funkcijos jgauna nedideles reikSmes
prie visy kvantavimo intervalo Kk reik§miy abiejose autobuso biisenose ir korelia-
cijos koeficientas r — 0 prie k = 5000 (7, — 1,22 s). Keletas tarpusavio kova-
riaciniy funkcijy turi reikSmes Siek tiek didesnes, kai
|| = 0,7 — 0,45 ir tai dél atitinkamy tasky vibrosignaly vektoriy:

— 3Rir 4R (1-o0ji basena), |r| = 0,7 — 0,1;

— 1P ir 4P (1-oji busena), |r| = 0,5 — 0,0;

— 3Rir 4R (2-oji busena), [r| = 0,45 — 0,15 — 0,0.

Taigi, autobuso rémo smiiginés busenos ir veikian¢io variklio atveju tasky
vektoriy vibrosignaly tarpusavio koreliacija yra nedidelé, kai |r| = 0,3 — 0,2 —
0,02. Taciau dviejy tasky 3R ir 4R (1-oji biisena) tarpusavio koreliacija yra
zenklesné ir koreliacijos koeficiento didZiausia reik§mé |r| — 0,7.

ReikSmingesnés antros grupés vibrosignaly autokovariaciniy ir tarpusavio
kovariaciniy funkcijy grafinés iSraiSkos pavaizduotos 3.39-3.41 pav. 3.42 pav.
pavaizduota autobuso 4-iy tasky 8 vektoriy masyvo dviejose biisenose apibend-
rintos (erdvinés) koreliacinés matricos grafinis vaizdas.
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3.39 pav. 1P tasko smiiginés blisenos vibrosignaly normuotoji autokovariaciné funkcija
Fig. 3.39. The normed auto-covariance functions of the vibration signals at the point 1P
upon shock excitation of the bus centre
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3.40 pav. 3R ir 4R tasky smiiginés biisenos vibrosignaly normuotoji tarpusavio
kovariaciné funkcija
Fig. 3.40. The normed auto-covariance functions of the vibration signals at the points
3R and 4R upon shock excitation of the bus centre
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3.41 pav. 1P ir 4P tasky smiiginés biisenos vibrosignaly normuotoji tarpusavio
kovariaciné funkcija
Fig. 3.41. The normed auto-covariance functions of the vibration signals at the points
1P and 4P upon shock excitation of the bus centre
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3.42 pav. Autobuso 4-iy tasky 8 vektoriy masyvo dviejose busenose apibendrintos
(erdvinés) koreliacinés matricos grafinis vaizdas.
Fig. 3.42 The graphical expression of the generalized (spatial) correlation matrix of the
array of 8 vectors of digital bus body vibration signals
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Pagal 3.35-3.42 pav. pateiktus grafikus galima daryti tokias iSvadas: Auto-
buso mechaninés konstrukcijos pagrindiniy taSky vibrosignaly normuotosios
autokovariacings ir tarpusavio kovariacinés funkcijos jgalina nustatyti koreliaci-
jos kaitg tarp duomeny vektoriy pagal vibrosignaly laiko kvantavimo intervalg.
Pirmos grupés abiejose biisenose mechaninés konstrukcijos tasky vibrosignaly
normuotyjy autokovariaciniy funkcijy iSraiskos turi ,,negestantj periodinj pavi-
dala dél atitinkamos harmonikos virpesiy pédsako. Antros grupés abiejy biiseny
vibrosignaly normuotosios autokovariacinés funkcijos taip pat turi nedidele pe-
riodika, kai funkcijy reik§més mazé&ja nuo r — 1,0 iki r = 0,1 — 0 prie kvanta-
vimo intervalo reik§miy k — 5000 (7, —» 1,22 s).

Pirmosios grupés normuotosios tarpusavio kovariacinés funkcijos taip pat
jgauna netaisyklingg perioding iSraiska ir prie visy kvantavimo intervalo k
reik§miy funkcijos jgauna mazas reik§mes abiejose biisenose kintancias intervale
|r| - 0,5—-0,2—-0,01. Antros grupés normuotosios tarpusavio kovariacinés
funkcijos jgauna nedideles reik§mes prie visy kvantavimo intervalo kK reikSmiy
abiejose mechaninés konstrukcijos biisenose, kai |r| = 0 prie k = 5000 (7} —
1,2 5). Keleto vibrosignaly vektoriy tarpusavio koreliacija yra didesné, kai
|| - 0,7 — 0,45.

Autobuso mechaninés konstrukcijos buiklés poky¢iai turi nedidele jtaka ati-
tinkamy tasky vibrosignaly stiprio ir jy tarpusavio koreliacijos pokyciams.

3.4. Treciojo skyriaus iSvados

Siame skyriuje atlikti eksperimentiniai emagrindZio miesto autobuso mechani-
nés konstrukcijos tyrimai, kuriuos sudaré eksperimentiniai zemagrindzio miesto
autobuso mechaninés konstrukcijos tyrimai; zemagrindzio miesto autobuso me-
chaninés konstrukcijos modaliné analizé; vibraciniy signaly parametry kovaria-
cinis modelis. Remiantis eksperimentiniais Zemagrindzio autobuso mechaninés
konstrukcijos tyrimais, gautos tokios iSvados:

1. Vertinant vaziavimo metu atsirandanciy virpesiy parametrus, nustatyta,
kad pagreigio reik§més dazniy ruoze nuo 1 iki 4 Hz yra iki 0,14 m/s® ir dazniy
ruoze nuo 4 iki 25 Hz iki 0,04 m/s’. Gauta pagreicio reikimé (0,14 m/s”) parodo,
kad tokio lygio virpesiai, veikdami ilgesnj laikg negu 8 val., labai pablogina
vaziavimo komforta.

2. Vertinant eksperimentinés modalinés analizés metu gautus rezultatus, nu-
statyta, kad 4 ir 5 mody rezonasiniai dazniai yra labai artimi variklio apsisuki-
mams esant tusciai eigai, bei 4 ir 5 mody rezonansiniai virpesiai gali sukelti au-
tobuso struktiiros nuovargius ir prasta vaziavimo kokybe keleiviams.
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3. Sukurtas miesto autobuso tasky virpesiy parametry analizés metodas, ku-
rio tikslas nustatyti gauty reikSmingy autobuso tasky matavimo rezultaty tarpu-
savio priklausomybes.

4. Atlikus vibraciniy signaly parametry kovariacinio modelio skai¢iavimus,
galima padaryti tokias iSvadas: galima teigti, kad autobuso amortizaciniy oro
pagalviy slégis praktiSkai neturi jtakos vibrovirpesiy stipriui bei jy koreliacijai;
autobuso mechaninés konstrukcijos btiklés pokyciai turi nedidele jtaka atitinka-
my tasky vibrosignaly stiprio ir jy tarpusavio koreliacijos pokyciams.



Bendrosios iSvados

1. Terminas ,,vaziavimo kokybé* yra naudojamas apraSyti transporto prie-
moniy virpesius dazniy diapazone nuo 0-25 Hz. Vaziavimo komfortas yra jaut-
rumas dazniy juostoje atsirandan¢ioms dominuojanéioms amplitudéms. Zmo-
gaus organizmas yra labai jautrus vertikaliems virpesiams dazniy diapazone
4-8 Hz. Todé¢l bitina jvertinti autobuso konstrukcijos slopinimo sistemas bei jy
kokybe, mazinant kylanc¢ius suzadinimus nuo kelio ir kity poveikiy (variklio
darbo ir pan.).

2. Darbe sudarytas zemagrindzio autobuso dinaminis modelis ir atlikus pa-
gal §] modelj kompiuterinj eksperimentg bei patikrinus jj nattiriniais bandymais
nustatytos amplitudinés — dazninés charakteristikos, kuriose gauti rezonansiniai
dazniai — 1,81, 2,16 ir 10,2 Hz (tiesiniai standumo ir slopinimo koeficientai) bei
1,75 ir 2,05 Hz (netiesiniai slopinimo koeficientai). Palyginus modeliavimo re-
zultatus su eksperimentiniais (1,82, 2,1 ir 11 Hz) matyti, kad nesutapimas yra
2,74, 5,24 ir 3,77 % (tiesiniai standumo ir slopinimo koeficientai) ir 4,0, 2,4 %
(netiesiniai slopinimo koeficientai) atitinkamai, ir tai parodo, kad modelyje nau-
dojami parametrai gerai atitinka eksperimentinius.

3. Vertinant eksperimentinius zemagrindZio miesto autobuso reikSmingy
tasky virpesiy matavimo rezultatus nustatyta, kad esant smiiginiam zadinimui
dominuojancios pagreic¢io amplitudés vertikalia kryptimi pasireiskia dazniy dia-
pazone nuo 0 iki 20 Hz (autobuso rémo vidurio tasky dominuojancios pagrei¢io
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amplitudés esant 1,82, 2,1 ir 17 Hz dazniams; autobuso pakabos tasky — esant
5,5,7,5,9, 11 ir 13 Hz dazniams). Vertinant vaziavimo metu kylanéiy virpesiy
parametrus nustatyta, kad pagreicio reik§més dazniy spektre yra iki 0,14 m/s*
(nuo 1 iki 4 Hz) ir iki 0,04 m/s® (nuo 4 iki 25 Hz). Atsizvelgus j komforto
reikalavimus, pagrei¢io reik§mé 0,14 m/s® (dazniy diapazone nuo 1 iki 4 Hz)
labai pablogina vaziavimo komfortg, kai tokio lygio virpesiai veikia ilgesnj laika
negu 8 val.

4. Atlikta Zemagrindzio miesto autobuso eksperimentiné modaliné analizé.
Sudarytas ir pritaikytas zemagrindziam miesto autobusui eksperimentinés moda-
linés analizés metodas leidzia matyti kébulo daliy linijinius ir kampinius poslin-
kius bei galima numatyti konstrukcijos labiausiai apkrautas vietas ir prielaidas
deformacijy, kurios sukelia pavojingus autobuso judesius, mazinimui. Vertinant
eksperimentinés modalinés analizés metu gautus rezultatus, nustatyta, kad 4 ir 5
mody rezonasiniai dazniai yra labai artimi variklio apsisukimams esant tusciai
eigai. Sie 4 ir 5 mody rezonansiniai virpesiai gali sukelti autobuso struktiiros
nuovargius ir prasta vaziavimo kokybe keleiviams. Norint i§spresti $ias proble-
mas, reikia keisti konstrukcijos standuma ir taip padidinti §iy mody savuosius
daznius.

5. Sukurtas miesto autobuso tasky virpesiy parametry analizés metodas, ku-
rio tikslas nustatyti gauty reikSmingy autobuso tasky matavimo rezultaty tarpu-
savio priklausomybes. Sudarius miesto autobuso vibraciniy signaly parametry
kovariacinj model;j bei atlikus skaiciavimus galima padaryti tokias iSvadas:

5.1. Autobuso mechaninés konstrukcijos pagrindiniy tasky vibrosignaly
normuotosios autokovariacings ir tarpusavio kovariacinés funkcijos jgalina nu-
statyti koreliacijos kaita tarp duomeny vektoriy pagal vibrosignaly laiko kvanta-
vimo intervalg. Galima teigti, kad autobuso amortizaciniy oro pagalviy slégis
praktiskai neturi jtakos vibrovirpesiy stipriui bei jy koreliacijai.

5.2. Autobuso mechaninés konstrukcijos buklés pokyc¢iai turi nedidele jtaka
atitinkamy tasky vibrosignaly stiprio ir jy tarpusavio koreliacijos poky¢iams (ko-
reliacijos koeficientas kinta 0,01 — 0,5 diapazone).

6. Sukurtieji zemagrindZio miesto autobuso matematinés ir eksperimentinés
analizés metodai gali buti naudojami jvairiy tokio tipo sistemy projektavimo,
eksploatavimo metu, ieskant optimaliy sistemos dinaminiy parametry, amortiza-
toriy charakteristiky ir parametry veréiy, optimizuojant pneumatiniy sistemy
parametrus ir valdyma, kuomet yra nezinomos sistemg veikianciy signaly statis-
tinés charakteristikos.
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Summary in English

Introduction

Formulation of the Problem

Low-floor bus is changing its vibrations during operation. Vibrations of the vehicle
transmitted to the driver and passenger during operation highly depend on the structure
of the vehicle and respectively associated with the vertical and rotary movement of the
amortized and non amortized mass. In this paper work dynamical parameters of the main
bus design elements (suspension, frame, shock absorbers and air springs) are ananlyzed.
A high oscillation amplitude level is obtained during operation which is transmitted to
the driver and passenger if bus design elements are not properly selected and harmoni-
zed. Each suspension element or system of the elements is designed to reduce oscillatio-
nof certain frequency and direction. Therefore, properly coordinated suspension ele-
ments — shock absorbers and air springs elastic-dynamic properties ensure a lower
oscillation amplitude level. Vibrations transmitted from the wheels to the body, are re-
duced in the suspension system, which filters a wide range of vibration of the bus frame.

Considering the problems that arise because of previously described dynamic e-
ffects for the construction of the bus, the passenger and the driver, it is necessary to eva-
luate the dynamic properties of a low-floor urban bus. To evaluate them, you need to
create determining study methodology of hazardous factors of the urban bus mechanical
system emerging because of internal and external system excitatory factors and examine
the influence of these factors on the bus suspension and body structure.
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The thesis focuses on the measurement of the impact of inner and outer excitatory
factors on an urban bus system‘s dynamic parameters (oscillatory values). Comfort is
defined as oscillation amplitudes of structure points and come out amplitudes values in
frequency zone. Engine performance shall be taken as inner system evocative factor, and
factors appearing during driving and shock excitation — as external. While determining
modal parameters of the bus frame the dynamic of the bus during driving is not conside-
red because to determine modal parameters the shock excitation is sufficient. The mea-
surements of excitatory factors of the system which appear as dynamic parameters of the
test system (oscillatory values) and are widely used in the evaluation and control of the
various systems, machines or assemblies condition. The monitoring of the measurable
parameter and evaluation of changes over time, taking appropriate action according to
the results, helps to assess and eliminate the sources of problems. As well as to improve
the newly created system structures with optimized dynamic parameters.

This dissertation consists low-floor urban bus analytical model which is needed to
find out the features of an urban bus design. The coefficients used in the model have
been determined when performing experimental tests.

The work accomplishes experimental research of an urban bus: the oscillatory mea-
surements of significant points of the bus structure and the experimental modal analysis
of the body have been performed. Vibrations measurements of significant points of the
bus structure assess the dynamic parameters of the low—floor bus and their influence on
design and comfortability. During the experimental modal analysis the system modal
parameters have been detected (mode natural frequency, damping ratio and shape). Mo-
des‘ results allow to see the linear and angular displacements of the bus body. According
to this, it is possible to evaluate the relative movements between the major points of the
bus body and determine the most loaded construction jobs and provide assumptions for
the reduction of deformations that cause dangerous bus movements. The paper conclu-
ded with covariance model of experimental vibrational signals‘ parameters of significant
points of low-floor urban bus. Model allows to establish a correlation change between
the vibrational signal parameters.

Relevance of the Thesis

Dynamic parameters of an urban bus are heavily influenced by vibration and their im-
pact. You need to know how to avoid damage of the vibration and resonance effect when
generating systems. Performing the mathematical analysis of vibrations encountered
problems of difficult composition of tested analytical model and problems of determi-
ning coefficients necessary for calculations. This requires a thorough bus systems‘ or
similar structure transport systems‘ analysis because most of the values used in calcula-
tions can be found only after the experimental measurements. The urban bus model
concluded in the paper work allows us to evaluate characteristics of the shock absorbers
and the bus load influence to vertical oscillation amplitude. Based on the performed ana-
lysis of the urban bus systems and seeking to justify structural solutions newly created
bus systems, the work focuses on investigating the dynamic properties and their causes
of the urban bus system. The urban bus body modal analysis performed in this work
allows to evaluate the modal parameters of the bus body (mode natural frequency, dam-
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ping ratio and shape) that can be used to predict analogical settings of a similar type of
vehicle. Modal parameters thanks to evaluate, analyze and understand the impact of the
resonance frequency (mode) on a test structure (object). In addition, the results of modal
analysis can then be used to solve individual problems (related to a specific mode). The
work developed the analytical method of low-floor urban bus suspension and frame po-
ints oscillation parameters, based on the covariance model of the vibrational signal pa-
rameters of the urban bus, which is determined using the correlation between the change
of the bus frame and suspension of significant points vibrational signal parameters.

The Object of the Research

Research object — low-floor urban bus as a non-linear system.

The Aim of the Thesis

The goal — using methods of analytical, statistical evaluation, mathematical modeling
and experimental data analysis to identify dynamic parameters of the low-floor urban
bus and evaluate their influence on the design and comforability.

The Objectives of the Thesis

For an implementation of the aim of the thesis, the following tasks were set:

1. After evaluating the global experience and conducted research in this area to
formulate labor problems, the study aim and methods.

2. To compose a low-floor urban bus dynamic and mathematical models, per-
form system modeling based on experimentally founded shock absorbers'
non linear damping coefficients and evaluate driving parameters influence
on comforability. Perform the comparison of the modeling results using li-
near and non linear damping coefficients.

3. To perform experimental oscillatory measurements of the significant points
of the low-floor urban bus suspension and body and assess various
excitation conditions influence on comforability. To verify conformity of
the theoretical and experimental results.

4. To adapt the experimental modal analysis test method to a low-floor urban
bus. To analyze the results of the experimental modal analysis and adapt
them to determine dynamic properties.

5. To create a covariance model of the urban bus vibrational signal parameters.
To perform analysis of oscillation parameters of various points of the urban
bus.

The Research Methodology

Dissertation research is based on experimental and mathematical modeling me-
thods. The work carries out theoretical studies that are based on principles of theoretical
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mechanics, theory of vibration and movement dynamics, as well as analysis of Lithua-
nian and foreign scientists‘accomplished works in this particular field. Basic statistical
calculations were performed using the software package "Origin". Software package
"Matlab™ used for simulations in the second chapter of the thesis and for the calculations
in chapter three according to the covariance model of vibrational signal parameter.
Software package "Pulse" used for experimental research and analysis of the measure-
ment results. The package "Origin" used for analysis of measurement results received
when performing experimental studies.

The experimental material consists vibrations measuring system and damping ele-
ments characteristic data of the tested item. Experiment studies were carried out at joint
stock company ,,Vilniaus viesasis transportas” and at Warsaw Automotive Industry Insti-
tute (Przemystowy Instytut Motoryzacji, PIMOT, Poland). A certified stationary and
portable Danish firm Briiel & Kjaer oscillation parameters measuring equipment that
meets the standard requirements of oscillation parameters measurement.

Scientific Novelty of the Thesis

In course of preparation of the thesis, the following results innovative for Transport En-
gineering science were obtained:

1. Changes of a low-floor urban bus body‘s and suspension‘s dynamic parame-
ters under the influence of external and internal disturbances have been un-
covered, assumptions, software and hardware tools for dynamic parameters
evaluation of low-floor buses have been formed.

2. Dynamic model based on experimentally founded shock absorbers' non li-
near damping coefficients of a low-floor urban bus has been concluded and
driving parameters influence on comforability have been estimated.

3. Adapting the experimental modal analysis of low-floor urban bus body set-
ting methodology of this type systems modal parameters has been conclu-
ded, whereby it is appropriate to assess the set modal parameters while ope-
rating and designing this type of vehicles.

4. Using experimental vibrational signal parameter covariance model, the
changes of correlation between significant points vibrational signal parame-
ters of the bus suspension and body have been established.

Practical Value of the Research Findings

1. The issue of setting dynamic parameters of a low-floor urban bus inclusive
hardware, software and methodological tools creation has been resolved.

2. Performed low-floor urban bus body‘s experimental modal analysis, which
allows to evaluate the modal parameters of the body that can be used to pre-
dict modal parameters of a similar type of vehicle. According to the obtai-
ned mode shapes it could be seen linear and angular displacements of the
parts of the body and the most heavily laden construction‘s sites and it could
be provided assumptions for reduction of strains that cause dangerous bus
movements.
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3. Evaluation model of significant points vibrational signal parameters of a
low-floor urban bus suspension and body has shown that pressure of the bus
air springs and changes of the bus construction condition influence on vibra-
tions strenght and their correlation have little impact.

4. The recommendations to joint stock company ,,Vilniaus vieSasis transpor-
tas“ for low-floor urban bus exploitation as well as to enterprises designing
them have been submitted.

Defended Statments

1. The use of designed dynamic parameter setting methodology for low-floor
urban bus allows to increase the tests adequacy of performance parameters
by mathematical modeling techniques.

2. A composed low-floor urban bus half model allows to assess the influence
of changing damper characteristics of the shock absorbers and bus loads for
dynamic parameters.

3. The method, based on experimental modal analysis of the body, allows to
evaluate modal parameters of the body and identify linear and angular disp-
lacements of the body, making it possible to evaluate the relative move-
ments between the major points of the bus.

4. Designed covariance model of vibrational signal parameter for low-floor
buses significant suspension and frame points allows to establish a correla-
tion change between relevant vibrational signals parameters.

Approval of the Research Findings

4 scientific papers on the subject of the thesis have been published: one paper have ap-
peared in journal included in Thomson ISl list (Kilikevi¢iené et al. 2015); three papers —
in other international database publications (Kemziraité et al. 2014, Zuraulis et al. 2013,
Kemzaraité et al. 2011).

The results of the research described in the Thesis were presented at three scientific
conferences in Lithuania:

— at the Conferences of Young Scientists ,,Science — the Future of Lithuania“ held
in the years 2012, 2013 in Vilnius;

— at the International Conferences ,, Transport Means 2011 in Kaunas.

The results of the research described in the thesis were presented at two scientific
conferences and seminars abroad:

— Seminar at Warsaw University of Technology, Institute of Vehicles on 25 January
2014;

— Seminar at Warsaw Automotive Industry and Motorization Institute (Poland) on
13 December 2013.
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The Structure of the Thesis

The dissertation consists of introduction, three chapters and conclusions, references, the
list of publications of the author on the topic, and 4 accessories. The work consists of
152 pages, not including appendices, 47 numbered formula used in the dissertation, 65
figures and 8 tables. When preparating the thesis 203 references have been used.

1. The analysis of experimental and computational
methods of dynamic processes of vehicle
construction elements

When increasing bus driving safety and comfort needs vibrations and their impact have
growing influence. A number of new scientific and technical tasks must be resolved to
evaluate the impact of vibrations for an urban bus. The dissertation focuses on a compo-
site assessment of the changes of dynamic characteristics of urban low-floor bus together
evaluating the changes of operating conditions and then provide with recommendations
for urban bus design.

Chapter 1 revises the used literature. Moreover, it analyzes the ride quality — com-
fort settings and evaluations. Conclusions are drawn and the tasks of the dissertation are
reconsidered at the end of the chapter.

2. The analytical research of low-floor bus dynamics

Chapter 2 introduces with analyzed dynamic and mathematical models as well as per-
formed test system modelling. To achieve purpose has been made dynamic model of 1/2
bus system and performed simulation system excitation real amplitude values. The deve-
loped model of the 1/2 bus system allows to analyze characteristic and dangerous bus
dynamic oscillations.

The research object is Mercedes Benz 0405 low-floor bus. Bus daily mileage ave-
rage is about 300 km. Shock absorbers replaced every 120 000 kilometers. The selected
low-floor bus has typical characteristics a lot of manufacturers of low-floor bus. And the
results of the research and obtained regularities can be adapted to other low-floor buses.
Mercedes Benz 0405 bus system consists of: wheels with tires — unsprung mass; su-
spension (shock absorbers, springs, air bags); frame; body — sprung mass.

Basic parameters of bus shown in Table S1.

It was concluded, the total of 1/2 low-floor bus, dynamic models. Low-floor bus
dynamic model is shown in Figure S1.
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Fig. S1. The dynamic model of the half bus

Table S1. Data of the low-floor bus

e

Parameter Empty bus Half load Full load
Bus body mass, kg 9250-9390 13116 17200
Bus body moment of Inertia J, kgm? 124195 150024 175035
Front axle mass, kg 700 700 700
Rear axle mass, kg 1250 1250 1250
Front axle spring constant k;, N/m 560000 560000 560000
Front axle damping constant h;, Ns/m 5200 5200 5200
Rear axle spring constant ky, N/m 560000 560000 560000
Rear axle damping constant h,, Ns/m 5200 5200 5200
Tire spring constants ks and k,, N/m 921607 921607 921607
Tire damping constants hs and h,, Ns/m 800 800 800
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The low-floor bus is a complicated system, for right evaluating of which dynamic
researches should be performed. To derive differential equations of it is expedience to use
the Lagrange equation of the second order:

dfdr)_dr  do dil_ g, ). (S1)
dt{dg, ) dg, dg dg

where T, 1, @ are the kinetic and potential energies and the dissipative function of the

system, (, g, § are displacements, velocities and accelerations, and Q(t) is the external

excitation forces.
The mathematical model of the total system will compose the system of differential
equations of the second order and algebraic constraint equations:

[Ald}+ (Bl +[Claj={Q();. (s2)

where [A], [B], [C] are matrices of inertia, damping and rigidity; {q},{q}, {d} are vectors
of displacements, velocities and accelerations, {Q(t)} is the vector of external forces.

The system response to the most important excitation is shown in Figure S2. There are
seen tree resonance’s on frequency curves: the 1.81, 2.16 and 10.2 Hz.
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Fig. S2. Amplitude — frequency response obtained by modeling of 1/2 bus system, when take the
real stiffness and damping coefficients and when the bus is empty
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3. The experimental research of low-floor bus
suspension and body

Chapter 3 experimentally investigates vibrations of environment and elements of urban
low-floor bus. Furthermore, low-floor bus experimental modal analysis is performed and
covariance model of vibrational signal parameters of significant bus points is designed in
this chapter.

The research quipment and methods. ,,Briiel & Kjer* Vibration measurement inst-
ruments were used to measurement of vibration parameters. Figure S3 shows the
equipment of vibration measurements: a). PC Dell, b) Movable measurement results
processing equipment "3660-D", c) Seismic accelerometer 8344 (frequency range 0.2—
3000 Hz, sensitivity 2500 mV/g), d) The dynamic excitation hammer with force sensor
8210, cause of impact excitation.

a) b)

c)

d)

Fig. S3. The equipment of vibration measurements and analysis

Low-floor bus frame and suspension vibration of significant points were measured
with the aim to determine the dynamic characteristics of the frame and suspension,
which would show the properties of a bus as a system. The reaction of major points of
low—floor urban bus mechanical design to external factors such as the influence of engi-
ne operation, impact excitation and suspension airbags of different pressures, has been
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studied. In these studies, the bus components are seen as rigid and non-deformable, to
say the characteristics of suppression system are being evaluated. To objectively evalua-
te the movement patterns of the bus components, 6 frame and 4 suspension points were
measured (Fig. S4), which shows the movement patterns of the front of the bus, the mid-

dle and the end of it.
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Fig. S4. The locations scheme of the bus frame and suspension measuring points (the bottom
view of bus)

The results of measurements of the shock excitation of the middle of the bus presented in
Figure S5. (when the suspension airbags pressure is 0.80 MPa).
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Fig. S5. The diagrams of time signal of absolute vibration (a) and spectral density of vertical
acceleration amplitude (b) in the middle points of the frame (Fig. 5 above, the points 3R and 4R)
upon shock excitation of the bus body centre (air pressure of 0.80 MPa)
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Evaluating results in Figure S5. it was determined that the dominant values of the
bus frame mid-point and the suspension acceleration amplitude occur at 1.82, 2.1 and
3.6 Hz, when the shock excitation is in the middle of the bus.

Assessing the results of the Chapter 2 the resonance frequencies have been deter-
mined as follows — 1.87, 2.21 and 10.6 Hz. So in terms of the bus frame midpoint we see
two occurring frequencies which are 1.82 and 2.1 (during the experiment) and 1.87 and
2.21 (during modeling), which differ in 2.74 and 5.24 %. This shows that parameters
used in model are well in line with the real ones.

Bus mechanical system vibration when driving mode. To determine how vibra-
tions are being transmitted through the structure when driving the following measu-
rements have been made: the response of the bus mechanical system to the road-
induced excitation has been measured. A number of measuring: a bus ride of 10
km/h and 30 km/h; when subjected to a sudden stop; when the engine is started. The
results obtained during experimental measurements show characteristics of transmit-
ted oscillation through the bus system, to say, which frequency acceleration ampli-
tude is hampered. During the experiments 4 points of the bus were measured: front
suspension, rear suspension, mid-point of the frame and the point of the frame above
the front suspension. The accelerometers of Briiel & Kjar were used while perfor-
ming experimental measurements, 2 accelerometers 8341 (frequency range
0.3-10,000 Hz, sensitivity of 100 mV/g) were used for suspension oscillation mea-
surement and 2  triaxial  accelerometers 4506  (frequency  range
0.6-3000 Hz, sensitivity of 100 mV/g) for frame oscillation measurement.

The measurement results when the bus drove 30 km/h are shown in Fig S6.
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Fig. S6. The diagrams of time signal (a) and spectral density of vertical acceleration (b) in the
points of the bus suspension (front — red, rear — blue) and bus body (in center of bus body —green,
over front suspension — orange), when a bus traveling speed 30 km/h

Modal analysis of a low-floor urban bus mechanical design. Experimental measu-
rements with external excitation were performed to investigate the vibrations of the bus
structure.
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The results obtained from experimental studies are presented in Figure S7, which is
a graph showing frequency range 0-20 Hz.
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Fig. S7. A three-dimensional graph showing the bus mid-point (for modal analysis), frequency
domain and the time dependence of the displacement amplitude

Modal analysis allows you to see linear and angular deformations of basic details,
according to which you can assess the relative displacement between significant points
of the bus. The analysis also permits to predict weak points of the structure and assump-
tions for the reduction of deformations that cause dangerous bus movements.

The vibration mode frequencies and attenuation coefficient values obtained during
experimental modal analysis are given in Table S2.

Modal parameters shows typical structure (object) properties, which are indepen-
dent of external excitation.

The first 5 modes and 8 mode shapes after experimental modal analysis are presen-
ted in Figure S8.

Done low-floor urban bus experimental modal analysis, which allows you to see the
basic details of linear and angular deformities, according to assess the relative displace-
ment between the bus significant points. Composed low-floor urban bus experimental
modal analysis method allows you to see body parts linear and angular displacements,
and can provide the most heavily laden construction sites and assumptions strains that
cause dangerous bus movements reduction.
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Table S2. Results of the modal analysis of the bus constructions

Mode No. Frequency, Hz | The dampingcoefficient, %
1 1.99 1.96
2 2.16 2.197
3 3.81 0.806
4 8.89 0.671
5 9.31 2.687
6 13.18 2.921
7 15.91 2.172
8 16.75 0.566
9 18.69 1.498
10 20.67 2.335
11 25.1 1.269
12 28.35 1.178

Fig. S8. Results of the modal analysis of the bus constructions
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General Conclusions

1. Ride quality is used to describe the vehicle oscillation frequency range of 0—
25 Hz. Ride comfort is defined as sensitivity of the frequency band resulting from the
dominant amplitudes. The human body is very sensitive to vertical vibrations in the
frequency range 4-8 Hz. Therefore, it is necessary to evaluate the bus suspension sys-
tems and their quality, reducing excitations arising from the road and other effects (engi-
ne, etc.).

2. The paper concluded a low—floor bus dynamic model. This model was also used
to analyze the driving comfort. Once a low-floor urban bus mathematical model was
created, computer experiment carried out on the model and checked by natural tests. It
showed that after the bus system modeling, with real system stiffness and damping coef-
ficients, determined amplitude — frequency characteristics, which got resonant
frequencies — 1.81, 2.16 and 10.2 Hz (linear stiffness and damping coefficients) and 1.75
and 2.05 Hz (non linear stiffness and damping coefficients). Assessing the results of
modeling and experimental (1.82, 2.1 and 11 Hz) shows that the discrepancy is 2.74,
5.24 and 3.77 %, respectively (linear stiffness and damping coefficients) and 4.0, 2.4 %
respectively (non linear stiffness and damping coefficients). It shows that the parameters
used in the odel are well in line with the real ones.

3. Evaluating experimental measurement results of significant points of a low-floor
urban bus it showed that in case of impact excitation dominant acceleration amplitude
gets up to 20 Hz frequency in the vertical direction. In vertical direction the dominant
acceleration amplitude of the mid-points of the bus frame highlights at 1.82, 2.1 and
17 Hz; respectively the dominant acceleration amplitude of bus suspension points high-
lights at 5.5, 7.5, 9, 11 and 13 Hz frequencies. Evaluating parameters of the oscillation
established while driving established that acceleration values in the spectrum of
frequencies are up to 0.14 m/s® (1 to 4 Hz) and up to 0.04 m/s* (4 to 25 Hz). Taking into
account the comfort requirements acceleration value 0.14 m/s® indicates that vibrations
of this level acting for a longer period of time than 8 hours significantly impair driving
comfort.

4. Experimental modal analysis of a low-floor urban bus has been performed.
Experimental modal analysis method composed and adapted to low-floor urban bus
allows you to see linear and angular displacements of the parts of the body and can pro-
vide the most heavily laden construction‘s sites and assumptions for reduction of strains
that cause dangerous bus movements. Evalutaing the results of experimental modal ana-
lysis determined that 4 and 5 modes' resonance are very close to the engine speed to idle.
4 and 5 modes' resonant vibrations can cause the fatigue of the bus structure and poor
ride quality for passengers. To solve this problem you need to change the structure stif-
fness and thereby increase the frequency of his own.

5. The analytical method of oscillation parameters of the urban bus points has been
designed, which aims to identify the interdependencies of measurement results of the bus
significant points received. Once the covariance model of vibrational signal parameter of
an urban bus are composed and the calculation are performed you can make such conc-
lusions:
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5.1. Resumptive auto correlation and mutual covariance functions of vibro signals
of the main points of bus mechanical design allows to establish a correlation changes
between the data vector by vibro signals time quantization interval. It can be stated that
the pressure of the bus air springs has almost no influence for the strength of vibro oscil-
lation and the correlation between them.

5.2. The changes of the bus mechanical design condition have a little impact on the
relevant points for the strength of vibro oscillation and the changes of their correlation.

6. The developed mathematical and experimental analysis methods of a low-floor
urban bus may be used in a variety of such systems at the moment of design, operation
to find the optimal dynamic parameters, damper characteristics and parameters values,
while optimizing the parameters and management of pneumatic systems when statistical
characteristics of the signals operating on the system are unknown.
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