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Abstrak

Dalam makalah ini dikemukakan mengenai analisis teoritik dan kaji eksperimental untuk
menentukan kekakuan statik bantalan rol- Harga kekakuan bantalan tersebut penting untuk
diketahui dalam menentukan frekuensi pribadi sistem poros rotor. Beberapa peneliti telah
melakukan analisis teoritik untuk menentukan kekakuan statik bantalan rol, diantaranya adalah
White dan Harris. Namun hasil analisis teoritik tersebut belum didulung dengan data hasil
pengujian. Oleh karena itu, dalam makalah ini akan dilakukan suatu kaji eksperimental untu
menentukan harga kekakuan statik suatu bantalan rol. Hasil kaji eksperimental ini selanjutnya
dibandingkan dengan harga yang diperoleh dori analisis oleh White dan Harris. Analisis dan
pengujian ini diharapkan menjadi langkah awal dalam menentukan kekakuan dinamik suatu
banialan gelinding.

Abstract
This paper describes theoritical and experimental study of the static bearing stiffness. This
research is motivated by the role of bearing stiffness in determining the natural frequency of a
rotor-shaf system. Previous investigators, White and Harris, have developed an analytical tool to
calculate the bearing stiffness. However, this analytical results were not supported by
experimental data. In this work, an experimental study was done in order to determine the static
bearing stiffness. These experimental resulls are then compared to those obtained by White and
Harris analysis. The analysis and experimental study will pave the way toward the determination

of the dynamic bearing stiffness.
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1. PENDAHULUAN

Dalam teknologi perawatan prediktif, pengamatan dan
analisis data getaran pada suatu sistem poros rotor
merupakan hal yang penting. Pengukuran getaran pada
suatu sistem poros rotor umumnya dilakukan dengan
memasang akselerometer pada rumah bantalan. Dalam
transmisinya menuju ke rumah bantalan, gaya yang
dibangkitkan oleh elemen-elemen  rotasi akan
ditransmisikan melalui elemen rotasi pada bantalan.
Oleh karena itu, agar analisis spektrum getaran suatu
sistem poros rotor dapat dilakukan dengan baik maka
informasi mengenai geometri dan karakteristik bantalan
perlu diketahui dengan baik.

Salah satn informasi vyang diperlukan untuk
" menganalisis data getaran adalah hubungan antara gaya
radial dengan defleksi yang terjadi pada bantalan.
Penentuan Hubungan ini dapat dilakukan dengan
menggunakan  metode  sederhana  yang  tidak
memperhitungkan adanya kelonggaran pada bantalan.
Pada metode sederhana ini, defleksi yang terjadi dapat
langsung ditentukan berdasarkan gaya yang diberikan.
Jadi dalam metode ini bila gaya yang diberikan ke
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bantalan sama dengan nol, maka defleksi yang terjadi
juga sama dengan nol.

Disamping metode tersebut, penentuan hubungan antara
gaya dan defleksi dapat pula dilakukan dengan
memperhitungkan adanya kelonggaran pada bantalan.
Dalam metode ini, besarnya defleksi yang terjadi
ditentukan dengan cara iterasi karena defleksi
maksimum yang terjadi dan besarnya sudut daerah
beban (load zone) sangat dipengaruhi oleh besarnya
gaya yang diberikan. Dalam proses iterasi tersebut
diperlukan data mengenai kekakuan kontak dari elemen
rotasi di daerah beban. Kekakuan kontak ini ditentukan
dengan memanfaatkan teori Hertzian [1]. Metode yang
dipakai untuk menentukan hubungan antara gaya dan
defleksi vang dikemukakan di atas telah dilakukan oleh
Harris |2} dan White [3]. Perbedaan antara metode

. Harris dan metode White terletak pada cara iterasinya.

Namun karena hasil yang diperoleh dari kedua metode
ini tidak jauh berbeda, maka proses analisis yang
digunakan dalam penelitian ini akan didasarkan pada
hasil yang diperoleh dari metode Harris. Dengan
mengetahui hubungan antara gaya dan defleksi serta
dengan memperhatikan faktor deformasi elemen
tunggal pada titik kontak bantalan, kekakuan bantalan
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untuk berbagai gaya yang diberikan dapat ditentukan.
Setelah analisis teoritik dengan menggunakan metode
Harris  selesai dilakukan dalam penelitian ini,
selanjutnya  dilakukan kaji cksperimental. Hasil
eksperimental tersebut dimanfaatkan untuk validasi
proses pemodelan yang dilakukan oleh Harris [2] dan
White [3]. Selanjutnya, data hasil pengujian dan
pemodelan tersebut dibandingkan untuk mengetahui
metode pemodelan yang paling sesuai dengan data
pengujian,

2. DISTRIBUSI BEBAN PADA ELEMEN
- ROTASI BANTALAN ROL

2.1 Pembebanan Bantalan dalam Arah Radial

Kekakuan statik dari suaty bantalan didefinisikan
sebagai laju perubahan gaya terhadap defleksi. Secara
matematik hubungan ini dapat dinyatakan sebagai
berikut

dF
K=— 1
T (1)
dimana K menyatakan kekakuan bantalan,
F menyatakan gaya pada bantalan, dan
& menyatakan defleksi yang terjadi.

Dalam perumusan di atas, kekakuan statik dari bantalan
akan sangat dipengaruhi oleh distribusi gaya yang
terjadi di antara dua clemen rotasi dan hubungan antara
beban maksimum yang dapat diterima oleh masing-
masing elemen rotasi dengan beban yang diberikan.
Untuk jenis bantalan rol yang memiliki kontak garis,
metode sederhana menyatakan bahwa hubungan antara
gaya dan defleksi yang adalah sebagai berikut [2]

F=K, 8" @)

Dalam analisis di atas perlu diketahui bagaimana
scbenamya distribusi beban yang terjadi pada seluruh
elemen rol dari suatu bantalan serta defleksi yang terjadi
pada masing-masing elemen. Besar defleksi radial dari
setiap elemen rotasi pada suatu bantalan yang ditumpu
pada rumah bantalan yang kaku dan mengalami beban
dalam arah radial dinyatakan dengan persamaan (3)
berikut

1
6w=6r COS\U_ECd (3)

dimana 8, menyatakan besar defleksi arah radial pada
sudut y=0 dan C, men}’/atakan besarnya kelonggaran.

Gambar 1 berikut ini memberikan ilustrasi mengenai
notasi, dimensi dan kondisi defleksi pada bantalan rol
serta  hubungannya dengan  kelonggaran yang
dimilikinya
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Gambar I Ilustrasi defleksi pada bantalan roi
(a) Sebelum terjadi defleksi
(b} Setelah ada defleksi arah radial
{c) Bentuk distribusi beban

Selanjutnya, persamaan (3) dapat dinyatakan sebagai
fungsi dari defleksi maksimum yaitu sebagai berikut:

i
8, =8max[_l—E(l—cosw):| €Y
* dimana
1 Cy4
=(]——4 5
& 2( %, (5)

Dari persamaan (4) dan (5) dapat diketahui bahwa sudut
batas daerah beban sangat dipengaruhi oleh
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kelonggaran dari bantalan dan besarnya sudut ini dapat
dinyatakan dalam persamaan berikut

— el Cd
Y, = cos (281') (6)

_Jadi untuk kelonggaran sama dengan nol maka y,=90°.

Pengaruh kelonggaran dari suatu bantalan terhadap
sudut batas dari daerah beban dapat ditunjukkan dengan
jelas dalam Gambar 2 berikut.
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Gambar 2 Pengaruh kelonggaran terhadap sudut batas
daerah beban
(a) Cd=0 € =0!5’s Wl=190°
(b) Cy4=0, 0<e<0.5, O<y<90°, contoh: clearance
(c) Cy<0, 0,5<e<1,0, 90°<y/<180°,contoh: beban awal

Dari gambar di atas tampak bahwa besarnya beban
yang terjadi pada posisi yw mengikuti hubungan berikut:

6 n
_Q"’_=[_‘I’_) (N
Qmax amax
Dalam persamaan di atas Q,.menyatakan beban yang
terjadi pada posisi sudut w sedangkan Qmax
menyatakan beban maksimum pada posisi y=0.
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Selanjutnya, dengan memakai persamaan (4), maka
persamaan (7) dapat dinyatakan sebagai berikut:

1 ]
qu = Qmax |:1 —5-8—(1 —Cos W):| (8)

Sesuai dengan kondisi keseimbangan statik, maka besar
gaya radial (F) yang bekerja sama dengan jumlah gaya
dalam arah vertikal, sehingga:

yr=Eyy
F,= 2.Q,cosy ©)
w=0
atau
=1y, 1 n
F, = Quu ; [i—uag(l—cosw)} cosy (10)

Selanjutnya, persamaan (10} dapat dinyatakan dalam
bentuk integrasi sebagai berikut

1 pv 1 "
F, =2me—[ l1-—(—cosy)| cosy dy (11)
2n 2g :

i
atau

F, = ZQpaJ: (®) (12)
dimana

J(e)—i_[w' 1= —cosyy | cosy dy  (13)
@=5-] -5 y)| cosy dy

. Dalam persamaan (11) dan (12), Z menyatakan jumlah

rol, sedangkan J{(e) menyatakan parameter sebagai
fungsi dari jenis bantalan, sudut daerah beban dan
kelonggaran dari bantalan.

Padahal, dari persamaan (2) dapat diperoleh hubungan
berikut:
1
Qmax =Kn5$=0 =Kn(5r —Ecd)n (}4)
sehingga dengan mensubstitusikan persamaan ini ke
dalam persamaan (12 ) dapat diperoleh hubungan:

F. =ZK, (5, —%Cd)“Jr(a) (15)

Apabila data teknis dan kelonggaran dari bantalan
diketahui maka persamaan (15} dapat diselesaikan
dengan metode iterasi. Dalam hal ini, harga £ mula-
mula diasumsikan, kemudian v, dihitang dengan
menggunakan persamaan (5) dan (6). Setelah itu
persamaan QB) digunakan untuk menentukan J. Jika
data-data hasil perhitungan tersebut dimasukkan ke
dalam persamaan (11) untuk gaya F, tertentu, maka
akan diperoleh data 6. Apabila data 8, ini selanjutnya
dimasukkan kembali kedalam persamaan (5), maka
akan diperoleh data £ yang baru. Apabila harga € yang
diasumsikan mula-mula tidak sama dengan harga € hasil
perhitungan dari persamaan (5) maka proses iterasi ini
harus diulangi. Proses iterasi ini harus dilakukan
sampai harga £ yang diasumsikan sama dengan yang
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diperoleh dari persamaan (5) atau dicapai perbedaan
harga sekitar =1x10%. Sebagai ilustrasi dari proses
iterasi itu, dalam Gambar 3 berikut ini ditampilkan
grafik antara Jr(¢) dengan & untuk bantalan bola yang
memiliki kontak titik dan bantalan rol yang memiliki
kontak garis.

03 Kurva Jr{e} vs & untuk Bantalan Radial

0,25!.... ,

02} fl i\

Jr{e}

0,15¢

0,1 :
Kor%tak Gars
0,05 ; ; ! :
0 1 2 3 4 5
a

i

Gambar 3 Grafik antara Jr(€) dengan € untuk bantalan
bola dan bantalan rol

Agar kedua kurva dalam Gambar 3 menjadi lebih jelas
terutama untuk daerah dengan faktor beban £ <1, maka
dalam Gambar 4 berikut ini kedua kurva tersebut
ditampilkan dalam skala semi-log.

Kurva Jr{e} vs log{e) untuk Bantalan Radial

03 :
025 !
0,2
g
0,15
o1 . R I U ]
Kogrﬁak Garis
0,05 H ! :
-1 0,5 o 0,5 1
logte)
Gambar 4 Grafik antara Jr(e) dengan £ dalam skala
semi-log

Data J (g) diperoleh dengan melakukan proses integrasi

“dari -y, sampai dengan . Jumlah elemen rotasi yang
berada pada daeral{ integrasi tersebut (daerah beban)
akan dijelaskan dalam uraian berikut.

2.2 Distribusi Gaya pada Elemen Rotasi
di Daerah Beban

Defleksi sudut yang dialami oleh setiap elemen rotasi
ditentukan oleh jumlah elemen rotasi yang berada di
daerah beban. Besar daerah beban ini dibatasi oleh
'sudut . Apabila sudut antara masing-masing elemen
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rotasi ditentukan dengan menggunakan persamaan (16)
berikut
2n

6= 7 (16)
maka proses integrasi persamaan (15) harus dilakukan
untuk seluruh sudut y=i0 yang terletak di antara v,
dimana i adalah bilangan asli =1,2,3,... . Selanjutnya,
jika beban stedi dikenakan pada elemen rotasi dari
bantalan, maka besar sudut yang membatasi daerah
beban akan tetap konstan. Tetapi apabila elemen rotasi
yang berada di daerah beban diputar sebesar sudut ¢
dari kondisi awal ¢=0, maka akan terjadi perubahan
jumlah elemen rotasi yang ada di daerah beban, seperti
ditunjukkan dalam Gambar 5 berikut.

(b)
Gambar 5 Posisi angular elemen rotasi melalui

daerah beban
(a) Elemen rotasi memasuki dacrah beban
(b} Elemen rotasi berputar sebesar ¢°.

Pada Gambar 5 di atas terlihat bahwa pada saat elemen
rotasi tersebut berputar sebesar ¢, jarak angular antara
masing-masing elemen rotasi tidak berubah karena
dibatasi oleh cage. Oleh karena itu, posisi angular dari
setiap elemen rotasi yang berada pada sudut putar
sebesar ¢ antara 0 dan 6 dapat dinyatakan dalam
persamaan berikut:

y;=¢+i0 an
di mana 1, terletak antara -y, dan v,

Jadi, dapat disimpulkan bahwa penyelesaian persamaan
(15) dapat dilakukan untuk 'berbagai posisi elemen
rotasi dan hasil vang diperoleh akan tetap sama.

Dengan diperolenya data J(€) dan &, hasil iterasi, serta

. data Z dan C, dari spesifikasi teknik, maka langkah

selanjutnya adalah menghitung kekakuan kontak, K,
pada elemen rotasi bantalan. Data ini diperlukan untuk
menentukan gaya radial yang bekerja pada masing-
masing elemen rotasi. Persamaan yang digunakan untuk
menghitung kekakuan kontak dari elemen rotasi
bantalan akan dijelaskan dalam uraian berikut.
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2.3 Kekakuan Kontak Elemer Rotasi Tunggal

Penentuan kekakuan kontak dapat dilakukan dengan
memanfaatkan teori kontak Hertzian pada kontak dua
permukaan bola. Untuk bantalan bola, defleksi lintasan
dalam dan lintasan luar ditentukan dengan persamaan
berikut

) %
5, =155 L 4+ D (18)
E* 4D
Y
5, =158 L 4D (19)
\E* 4,0

dimana F : gaya yang diberikan (N)
E :modulus elastisitas bahan rol (Nm™)

Persamaan (18) dan (19) dapat dituliskan dalam bentuk
persamaan (2) dimana kekakuan kontak untuk lintasan
dalam dan lintasan luar dihitung dari hubungan berikut

F
K= F {20)
Sedangkan untuk bantalan rol, kekakuan kontak

permukaannya dinyatakan dengan persamaan
K, =7.86x10* L% @n
dimana L. menyatakan panjang rol (mm)

Menurut White [3], kekakuan total dari suatu bantalan

dapat dihitung dengan memasukkan faktor elemen

geometri dan kelonggaran dari bantalan tersebut dan

_ dinyatakan dalam persamaan berikut
F _F

Xm—5Cy 8

Hasil perhitungan dari persamaan (22) di atas

menghasilkan hubungan antara gaya yang bekerja

dengan defleksi yang terjadi dan dinyatakan dalam

persamaan berikut.

K= (22)

%
Bantalan bola 8, = 4,36x10~ Fn (23)
b D%
0.9
Bantalan roi 8, =3,06x107"° FLT (24)

3. KEXAKUAN TEORITIK DARI
BANTALAN ROL

Data geometri dari bantalan rol yang akan dianalisis
kekakuannya ditunjukkan dalam Tabel 1 berikut.
Tabel 1 Data geometri bantalan rol

Bantalan Rol RHP NJ 307 ETNP 6
Jumlah Elemen 13
Beban Maksimum Statik 39,1 kN

Beban Maksimum Dinamik {57,4 kN

Diameter Rol, D 12 mm
Lebar Rol, 1. 21 mm
Diameter Dalam, di 35 mm
Diameter Luar, do 80 mm
Diameter Pitch 51,2 mm
Kelonggaran 0.030 mm
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"Hubungan antara gaya dan defleksi yang dihasilkan dari
perhitungan berdasarkan teori sederhana, teori Harris
dan teori White ditunjukkan dalam Gambar 6 berikut.

Kurva Gaya Radial vs Defleksi
5000 x .

P93 NS SRNNIORN SN S S

4000} -- == == ===

£ 3000} ----- - el e /— W
k] : : :

...............................

2000p--en-n--- mnenens 3% ‘
! . White Theory

4000}--+-==--3 7 S UURRRNRE RSN A

a e : : : !

0 D5 1 15 2 25
defleksim 10

Gambar 6 Hubungan antara gaya dengan defleksi

pada bantalan rol

Pada Gambar 6 terlihat bahwa dengan memasukkan
faktor kelonggaran dari bantalan pada teori White dan
teori Harris, telah berhasil diperoleh data yang cukup
baik. Pada daerah dimana kondisi ketaklinierannya
cukup kecil, dapat ditunjukkan bahwa teori White
menghasilkan harga kekakuan yang lebih besar
daripada teori Harris. Perbedaan ini karena estimasi
kekakuan elemen yang dikembangkan oleh Harris
sedikit berbeda dengan White.

Setelah hubungan antara gaya dengan defleksi berhasil
diperoleh, selanjutnya kekakuan bantalan sebagai fungsi
dari defleksi yang terjadi dihitung dari gradien kurva

" dalam Gambar 6. Hubungan antara kekakuan bantalan

dengan defleksi dinyatakan dalam Gambar 7 berikut.

.-x 10° Kurva Kekakuan Bantalan Ro! vs Deflaksi

3,5
2,5 eeemeeeen I SO/ GO SO 4
£ :
Z o3 TEPTTRRES i oLt 4
g :
o T it SECEASEEL -
@ ]
po 4 ] '
0 DU A5 SRS AR AU SR
0 i : i P
0 0,5 1 15 2 2,5
defleksim X 194_

Gambar 7 Kekakuan bantalan rol sebagai fungsi
~  defleksi ‘

Pada Gambar 7 di atas terlihat bahwa kekakuan
bantalan tidak linier terhadap defleksi yang terjadi.
Dalam Gambar 8 berikut ini akan disajikan hubungan
antara kekakuan bantalan terhadap defleksi yang telah
dinormatkan terhadap diameter rol dari bantalan
sehingga menjadi bilangan tak berdimensi.
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~ Faktor Nondimensioanl dari Kekakuan Bantaian

1500

L R N NS S -

K*OroliF

Kekakuan iK'

! ; : ! :
CY e A R prmee iy AR

.
'

o : : : : :
a 0.002 0.004 0.006 0.008 0.01 0012
deflsksi,d" =q/Dral

Gambar 8 Data non dimensional kekakuan bantalan

Maksud dari penentuan data nondimensional kekakuan
bantalan terhadap defleksi pada hasil perhitungan di
atas adalah untuk menunjukkan bahwa data-data
tersebut untuk bantalan rol berada pada pada kurva
yang sama dengan bantalan bola.

Dengan mengasumsikan bahwa massa efektif dari
bantalan dan poros rotor adalah m, maka variasi
frekuensi pribadi terhadap beban dapat dihitung dengan
menggunakan persamaan berikut.

N K )
O, =4— 25) .
n ™ ( )/

Hasil dari perhitungan frekuensi pribadi sebagai fungsi
dari beban ditunjukkan dalam Gambar 9 berikut.

Variasi Frekuensi Pribadi terhadap Gaya Radial pada Bantalan Rol
350 ; T . -

Frekuensi Pribadi,Hz

0 Tom w00 3009 4o 5000 5000
GayaN

Gambar 9 Variasi frekuensi pribadi sebagai

fungsi besar beban

Pada Gambar ¢ di atas terlihat bahwa frekuensi pribadi
dari bantalan menjadi tinggi sekali dengan cepat akibat
pemberian gaya yang cukup kecil. Frekuensi pribadi.

dari bantalan ini proposional tethadap harga '\/E
karena massa dinamik bantalan yang digunakan adalah
konstan terhadap variasi gaya yang bekerja. Frekuensi
pribadi dari bantalan tersebut menjadi relatif konstan
pada beban sekitar 4000 N, penambahan beban
selanjutnya hanya menyebabkan perubahan kecil dari
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harga frekuensi pribadi tersebut. Besamya siope
kekakuan bantalan pada beban yang kecil dapat terjadi
karena adanya ketaklinieran akibat kelonggaran pada
bantalan. ‘Disamping itu, penentuan ‘massa, m, juga
merupakan Kesulitan tersendiri karena tidak mudah
untuk menentukan harga massa dinamik dari poros yang
ditahan oleh bantalan. :

4. KAJI EKSPERIMENTAL

Setelah karakteristik teoritik dari bantalan ro} diuraikan
, maka pada bahasan berikut ini akan dijelaskan
mengenai penentuan kekakuan bantalan rol secara
eksperimental. Hasjl yang diperoleh dari pengujian ini

~ selanjutnya  dibandingkan dengan harga kekakuan

teoritik. .

Susunan perangkat uji untuk menentukan kekakuan
bantalan rol ditunjukkan dalam Gambar 10 berikut.

"I H, AKTUATOR HIDROLIK

|
|
|

|
l
|

PENGKONDISE]
-, ‘ SINYAL !
M eowes) (] MONITOR ||
' __.ﬁgﬁﬁ )PISTO [ Th=
LOAD CELL ;‘;&ﬁ}) AR B
el J | |
[ AR S (BTN | ™ sy} 8
= RN PEMBANGKIT | |
s LT | SINAL pengENpAL)
TESSAMODUL - o\ \CATUDAVAHIDROLIK  SERVG
o BANTALANROL — PENGENDALI SERVO

DIGITAL SERI59 -

Gambar 10 Susunan perangkat uji untuk menentukan
- kekakuan bantalan rol

Dalam Gambar 10 di atas-tampak bahwa penentuan
kekakuan bantalan rol dilakukan dengan menggunakan
aktuator hidrolik sebagai penghasil gaya dan fessa
modu! untuk mengukur defleksi yang terjadi. Modus
pengoperasian aktuator hidroljkjang digunakan dalam
pengujian ini adalah modus gaya karena yang ingin
diatur adalah besar beban yang terjadi. Jenis gaya yang
dihasilkan diatur dengan menggunakan pembangkit
sinyal dan pengendali serve. Besarnya gaya yang
diiningkan dan gaya yang terukur oleh load cell
ditampilkan pada monitor pengatur hidrolik.

Dalam pengujian ini jenis gaya yang diberikan adalah
gaya statik. Gaya yang diberikan memiliki rentang

- antara 0 — 4000N dengan perubahan naik dan turun

setiap 250N. Besaran gaya yang dicatat adalah gaya
yang diinginkan dan gaya yang terukur oleh load cefl.
Sedangkan besarnya defleksi yang terjadi  dapat
diketahui dari data yang ditunjukkan oleh fessa modul.
Data gaya dan defleksi yang diperoleh kemudian
digambarkan dalam suatu grafik yang menyatakan
hubungan antara gaya yang diberikan dengan defleksi
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- yang terjadi. Data hasil pengujian bantalan rol disajikan
dalam Gambar 11 berikut.

Kurva Gaya Radlal va Deflaksi Hasil Pangufian

Dari Gambar 12 dapat diketahui bahwa data- hasi]

- pengujian ternyata tersebar di antara ketiga: metode

perhitungan yang digunakan dalam pemodelan. Untuk
menentukan metode perhitungan yang paling mendekati

o ; ‘hasil pengujian, perlu dihi'tung perbedaan antara hasil
so00 pengujian dengan hasil pemodelan untuk - ketiga jenis
- meto{le yang dipakai. Dalam Tabel 2 berikut ini akan
ditunjukkan perbedaan antara hasil pengujian dengan
2000 data hasil perhitungan yang didasarkan pada teon
5 0 White, sederhana dan Harris.
3 i
§ 2000 ‘ Tabel 2 Perbedaan hasil pengujian dengan pemodelan
/ Gaya Def, /Def,.on
o0 v ™) White Simple Harris
50 250 0.312 0.326 0.394
. : : 500 0.706 L0.739 0.684
o s B 0 15 20 750 0.954 0.998 0.394
pRAeAsh mikren ~000 [ 0.979 1.024 0.917
Gambar 11 Kurva antara gaya radial dan defieksi hasil 1250 1.067 1.116 1.006
pengtjian pada bantalan rol 1500 1.092 1.143 1.041
Dalam Gambar 11 di atas ditunjukkan hubungan antara 1750 1.068 1117 1.027
gaya dengan defleksi hasil pengujian untuk berbagai 2000 1.020 1.067 0.990
posisi sudut dari bantalan. Dari grafik di atas dapat 2250 0.973 1.018 0.952
diketahui bahwa data hasil pengujian untuk berbagai 2500 1.002 | . 1048 0.987
posisi sudut ternyata menunjukkan hasil yang hampir 2750 0990 1.035 0.983
sama. Dengan demikian, hubungan antara gaya dan 3000 0.980 '1.025 0.979
defleksi dapat diwakili dengan data dari salah satu 3250 0.971 1.015 0.975
posisi sudut. Agar kaji banding antara data hasil 3500 0.964 1.008 1|.—8973
pemodelan dan data hasil pengujian dapat dilakukan 3750 0.958 1.002 0.972
dengan lebih baik, maka kedua data tersebut 2000 0.953 0.997 10971 -
ditampilkan secara bersama-sama seperti terlihat dalam : : ——
: Rata-rata 0.998 1.044 | 0.976
Gambar 12 berikut. —
Kurva Gaya Radial vs Defleksi
6000 : : ; :
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Gambar 12 Kaji banding antara data gaya dengan defleksi hasil pemodelan dan pengujian
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Pada baris terakhir dari Tabel 2 di atas dinyatakan harga
rata-rata dari perbandingan antara defleksi eksperimen
dengan defleksi teoritik untuk ketiga teori. Apabila
perbedaan antara harga perbandingan tersebut dengan
harga 1 semakin kecil, berarti bahwa teori yang dipakai
dalam pemodelan  semakin mendekati data hasil
pengujian.

Berdasarkan data dalam Tabel 2 di atas dapat diketahui
bahwa teori White merupakan model teoritik terbaik
yang memiliki perbedaan dengan harga 1 sebesar 0,002.
Kemudian diikuti oleh teori Harris yang memiliki
perbedaan sebesar 0,024 dan yang terakhir adalah teori
sederhana dengan harga perbedaan sebesar 0,044,

5. KESIMPULAN

Dari analisis teoritik dan kaji eksperimental yang telah
dilakukan dalam makalah ini, dapat ditarik beberapa
kesimpulan berikut:

1. Efek ketaklinieran karena adanya bantalan dapat
ditunjukkan dengan baik dengan menggunakan
grafik antara gaya radial dengan defleksi yan
terjadi. )

60

o

Model teoritik yang telah dikembangkan untuk
memperkirakan kekakuan bantalan ternyata sudah
cukup baik dalam mendekati hasil pengujian.
Diantara ketiga model teoritik yang dikembangkan
untuk menentukan kekakuan bantalan rol, ternyata
teori White menghasilkan kesalahan terkecil
terhadap data pengujian. Kemudian disusul oleh
teori Harris dan yang terakhir adalah teori
sederhana.

Dengan memperhitungkan faktor kelonggaran pada
perhitungan kekakuan bantalan ternyata diperoleh
hasil perhitungan defleksi yang lebih baik.
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