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PREFATA

PREFATA

Datoritd multiplelor sale avantaje fatd de alte metode de generare a
suprafetelor, prelucrarea pe masini unelte aschietoare a fost si probabil va
ramane mult timp principala metodd tehnologica de executie a reperelor de
precizie ale maginilor, mecanismelor si aparatelor intalnite in cele mai diverse
ramuri ale tehnicii.

Magsinile unelte aschietoare reprezintd, prin constructia lor, structuri
elastice deosebit de complexe care inglobeaza in ansamblul lor o mare diversitate
de organe de masini §i mecanisme care interactioneaza si conduc la obfinerea
efectului urmdrit, care in esen{a este generarea unei anumite miscari relative
intre sculd si piesd in vederea obfinerii parametrilor dimensionali dori{i pentru
piesa de prelucrat.

Ca urmare a dezvoltdrii care a inregistrat-o industria constructoare de
magini §i a pretentiilor din ce in ce mai ridicate privind calitatea si
productivitatea prelucrdrilor mecanice, s-a inregistrat §i o extindere accentuata
a cercetdrii stiinfifice, nu numai in ce priveste organologia si cinematica
maginilor unelte, ci mai ales in domeniul studiului fenomenelor dinamice care
1au nagstere la prelucrarile prin aschiere.

Dacd in trecut cercetdrile in domeniul maginilor unelte erau axate pe
crearea conditiilor in vederea obtinerii parametrilor dimensionali, in ultimele
doud decenii au luat amploare cercetarile fenomenelor dinamice, in special odatd
cu amploarea care au luat-o constructia masinilor unelte cu comenzi numerice
de pozifionare §i de conturare, comenzi prin calculatoare integrate, sisteme
numerice computerizate, centre de pelucrare, etc. Odatd rezolvatd problema
automatizarii pozitiondrii §i a deplasarii sculei pentru realizarea parametrilor
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dimensionali ai piesei, comanda automata a parametrilor regimului de aschiere
a facut posibila luarea unor masuri pentru inlaturarea efectelor nedorite ale
fenomenelor dinamice.

Toate cercetdrile au condus la confirmarea ipotezei emisd incd de la
mijlocul secolului, conform careia fenomenele dinamice care iau nastere la
prelucrdrile prin aschiere au un rol determinant in ce priveste precizia
dimensionala si de forma si calitatea suprafetei prelucrate.

Precizia de prelucrare a unei piese pe o masind unealtd aschietoare este
decisd in mod hotéarator de respectarea strictd a traiectoriei prestabilitd pentru
varful cutitului in miscarea relativa dintre sculd si semifabricat.

Nerespectarea acestei conditii poate fi o consecintd a erorilor de montaj
sau de executie a diferitelor subansambluri ale masinii, dar de cele mai multe ori
se datoreazd efectelor dinamice ale desfasurarii procesului de aschiere.

Daca prima categorie de erori poate fi inlaturatd printr-o executie ingrijita
sl un montaj corespunzitor, cea de a doua categorie, cea a efectelor dinamice
trebuie luata in calcule inca din faza de proiectare a masinii-unelte, pentru a
asigura acesteia o rezerva de stabilitate satisfacatoare.

Daca fenomenele dinamice persistd, pentru o masind-unealtd deja
construitd, se pot adopta regimuri de aschiere care sd asigure funcfionarea
stabila, cu realizarea cerintelor de calitate a suprafetei i precizie dimensionala,
insd in aceste conditii, de cele mai multe ori indicii de productivitate au de
suferit. De asemenea, necunoasterea exactd a limitei de stabilitate conduce la
acceptarea unor rezerve mari de siguran{d in stabilirea parametrilor regimurilor
de aschiere, ceea ce conduce implicit la o limitare a productivitatii operatiei, la
o incdrcare a masinii unelte sub capacitatea sa de productie, sub puterea sa
nominala.

Prezenta tezi de doctorat se doreste a fi 0 mica contributie la cunoasterea
acestui vast domeniu care il reprezintd dinamica masinilor unelte aschietoare,
fara pretentia de a acoperi intregul spectru de fenomene care se manifesta in
timpul aschierii.
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Dinamica magsinilor unelte reprezintd o ramura relativ tndrd in ansamblul

domeniilor intalnite in industria constructoare de masini, care s-a afirmat abia in

secolul nostru, cand s-a constatat importanta acesteia. Cercetdrile in aceastd

directie au luat o amploare deosebitd in ultimii 50 de ani, cind in intreaga lume
au fost constituite adevarate scoli de cercetare axate pe acest aspect.

X X

Mulfumesc pe aceastd cale prof.dring. Liviu Brindeu, care cu
perseverentd, migald si competentd mi-a indrumat pasii de-a lungul atator ani
de cercetdri, contribuind la desavarsirea formarii mele profesionale.

Aduc de asemenea multumiri prof.dr.doc.ing.Gh.Silas, membru
corespondent al Academiei Roméane, Academician Gh.Buzdugan, prof.dr.ing.
E.Deciu, prof.dr.ing. M. Rades, prof.dring. G.Rosca, prof.dring. G.Urdea,
decanul Facultatii de Mecanica, care au facut parte din comisiile constituite in
vederea sustinerii celor trei examene prevazute in perioada de pregtire, i care
prin obervatiile, sugestiile si ideile desprinse din vasta lor experien{d mi-au
deschis noi orizonturi in cercetarea stiintifica.

De asemenea, mulfumesc tuturor acelora care intr-un mod sau altul m-au
sprijinit moral in realizarea acestei lucrari.
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CAPITOLUL 1

INTRODUCERE

1.1. VIBRATII IN PROCESELE DE PRELUCRARE PRIN ASCHIERE

Magsinile unelte sunt apreciate prin prisma performantelor lor privind
precizia §i productivitatea, incat eliminarea vibratiilor generatoare ale unor efecte
nedorite este o cerin{d importantd pentru asigurarea preciziei dimensionale a
agchierii, a calitatii suprafetelor generate, a productivitétii si obtinerii unui cost
minim al operatiei. Din acest motiv este necesar sda se intreprindd studii
aprofundate i amanuntite in vederea indepartarii cauzelor care pot conduce in
timpul functiondrii la aparitia fenomenelor vibratorii.

Vibratiile in cazul maginilor-unelte reprezintd un factor important in
procesul de agchiere. Sunt destul de dificil de inlaturat dupa ce masina unealta
a fost construitd, insa relativ usor de inlaturat in faza de proiectare.

Desi aparitia vibratiilor in structura elasticd a masinilor-unelte este practic
inevitabila, dacd intensitatea acestora depaseste anumite limite, fenomenul
vibratiilor este extrem de daunitor, contribuind la diminuarea acuratetel
dimensionale si de forma a piesei prelucrate, scaderea durabilitdfii sculelor
agchietoare, inrautafirea calitafii suprafetei, accelerarea procesului de uzurd a
magsinii-unelte, cresterea numarului de rebuturi sau chiar intreruperea procesului
de aschiere.

Pe plan mondial sunt in plind desfasurare cercetdri teoretice si
experimentale in ce priveste formularea si implementarea unor standarde unitare
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CAPITOLUL 1
pentru testarea si evaluarea performangelor maginilor-unelte cu considerarea
fenomenelor dinamice din cadrul procesului de aschiere.

In principiu pot sa apard in functionarea masinilor unelte vibratii libere
si fortate, precum §i autovibratii.

1.2. IMPORTANTA VIBRATIILOR LIBERE

Vibratiile libere sunt considerate in literatura de specialitate ca avand efect
nesemnificativ asupra rezultatului final al prelucrarii, cel care de fapt are
importantd primordiald, insd ele trebuie studiate pentru evaluarea comportarii
dinamice de ansamblu a masinii. Neglijarea efectului acestor vibratii asupra
suprafetei prelucrate este uneori posibild deoarece sunt asociate unor procese
tranzitorii de foarte scurtd duratd, care dispar datoritd capacitétii de amortizare
suficient de mare a structurii masinii unelte.

Exista totusi operatii de aschiere la care aceste procese tranzitorii au o
pondere mai insemnatd, motiv pentru care si vibratiile libere trebuie luate in
considerare avand efecte nedorite la prelucrarile de danturare, la prelucrarile
efectuate pe seping, la brosare, si altele.

Printre cauzele apariiei vibratiilor libere in structura elastica a masinilor
unelte se numdrd intrarea si iesirea sculei din agchie, actiunea socurilor
provocate de pornirea motoarelor electrice de actionare, inversarea sensului de
migcare, accelerarea sau franarea migcarii subansamblelor mobile cum sunt
saniile si carucioarele, schimbarea turatiilor in mecanismele de reglare, etc.

In fig.1.1 este reprezentatd diagrama vibratiilor normale la suprafaja de
agchiere in procesul tranzitoriu de intrare a sculei in aschie.

Forma diagramei §i timpul in care aceste vibratii se amortizeazd variaza
de la 0o masind unealtd la alta in functie de gradul de stabilitate si se exprima
prin decrementul logaritmic
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(1.1

n+l

definit ca logaritmul raportului a doud

amplitudini consccutive.
Grosimea aschiei in cazul accstul

proces tranzitoriu [I1] are o variajic

exponentiald si poate fi stabilita cu rclatia:

Fig.1.1

_t
a=a0(1 -e T)

(1.2)

in carc a cste grosimea reald a stratului de agchiat, a, grosimea nominald a
acestuia far T constanta de timp a procesului tranzitoriu, carc sc¢ determind cu
relagia [11]:

T=%(1 +2K K ) (1.3)

unde T este durata unei rotajit complete sau a unui ciclu tchnologic, Ky cste
caracteristica staticd a sistemului iar K, caracteristica procesului de agchicre.
Acest proces tranzitoriu de intrare in agchie se poate considera incheiat dupd un
timp t=3T (dacd se acceptd o eroare de 5% intre grosimea rcald a stratului
aschiat gt grosimea nominald) sau dupd t=4,6T (daca s¢ accepti o croare de 1%).
Liroarca de evaluare a grosimii rcale a stratului agchiat este impusd in primul
rand de precizia dimensionald cerutd, astfel incdt in functic de acest parametru
se poate alege prima sau a doua varianta.

Problema intrdrii sau icgirti sculei din agchic trebuie luatd in considerare
in special in cazul rectificdrii, rabotdrii i mortezdrii, in cazul strunjuii
suprafejelor intrerupte, la danturare, la strunjirca unui arbore cu  canal
longitudinal, unde daca nu sunt prevazute consccinfele procesclor tranzitorii de

intrare $i icgire a sculei din agchicre asupra variagici grosimii agchici, pot apaic
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efecte nedorite care culmineaza cu ruperea sculelor. De asemenea, dacd scula se
mentine un timp mai indelungat fara avans (durata acestui proces tranzitoriu este
mai mare decat durata unui ciclu cinematic), suprafata de agezare se va freca de
suprafata prelucratd si ca urmare poate sd apara o uzurd intensd a sculei,
deteriorarea superficiald a piesei, §i uneori, aparitia vibratiilor de finaltd
frecventa ale sculei.

Este de remarcat faptul ca exceptand intrarea si iesirea sculei din aschie
i in anumite cazuri deplasarea subansamblurilor mobile, toate celelalte cauze
generatoare de vibratii libere nu se manifestd in timpul procesului de agchiere
propriu zis, astfel incdt ele nu au repercursiuni asupra calitdtii suprafetei
prelucrate, insd datoritd complexitatii fenomenelor §i datoritd suprapunerii
efectelor generate de acestea, pot apare consecinte nefavorabile asupra preciziei
de prelucrare, productivitatii si fiabilitatii sistemului.

Pe langa efectele prezentate generate de intrarea sau iegirea sculei din
agchie, accelerarea sau franarea subansamblurilor mobile poate avea repercursiuni
nedorite asupra preciziei de prelucrare si implicit asupra abaterilor de pozitie a
suprafetelor piesei prelucrate. De asemenea inversarea sensului de miscare
conduce la aparitia socurilor datorate inertiei maselor aflate in miscare de rotatie
sau translatie, schimbarea sensului fortelor de frecare, modificarea repartifiei
presiunii pe ghidaje, variatia bruscd a temperaturii in anumite zone ale cuplei
cinematice,etc.

Toate aceste fenomene asociate pot conduce in anumite cazuri la obfinerea
unor rezultate negative la prelucrdrile pe anumite magini unelte, daca nu sunt
luate masurile corespunzitoare necesare sau dacd masina nu este conceputd
corect incd din faza de proiectare.

1.3. SURSE GENERATOARE DE VIBRATII FORTATE
In functionarea maginilor unelte vibratiile fortate pot apare datoritd unor
cauze legate de procesul de aschiere sau independente de acesta, ce pot fi

evidentiate la functionarea in gol a magsinii.
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Principalele cauze responsabile de aparitia vibratiilor fortate pot fi
actiunea fortelor de inerfie generate in miscarea de rotatie a maselor
neechilibrate din langurile cinematice ale masinii, functionarea defectuoasd a
mecanismelor cu roti dintate (erori de executie a profilului, excentricitati, erori
de divizare), variatia legii de migcare a mecanismelor acfionate cu came, cu
cruce de Malta, dezechilibrul rotoarelor pompelor din sistemele hidraulice de
actionare sau de ungere, neuniformitatea transmisiilor prin lang sau prin curele
(inclusiv variatii ale fibrei neutre din curea), neaxialitatile cuplajelor, imprecizia
imbindrilor cu pene si caneluri, imperfectiunile rulmentilor si a lagarelor in
general, precum si de variatia periodicd a secfiunii aschiei, strunjirea
semifabricatelor excentrice, prelucrarea cu piatra de rectificat excentricd sau cu
frezd excentricd, variagia grosimii aschiei la prelucrarea semifabricatelor cu
adaus de prelucrare variabil, variatia vitezei de aschiere sau a directiei de avans
la prelucrarea pe masini uneltede copiat sau cu comenzi numerice, vibraii
transmise prin intermediul fundatiei de la masini si utilaje vecine, etc.

In ce priveste subansamblurile neechilibrate aflate in miscare de rotatie
(arbori, discuri sau chiar semifabricatul de prelucrat), acestea genereaza
importante forte perturbatoare responsabile de aparitia unor vibratii fortate
avand frecventa egala cu cea a fortei care le-a produs.

Cauzele dezechilibrului elementelor rotative pot fi imperfectiunile
constructive (dispunerea asimetrici a masei fatd de axa de rotatie, prezenfa
penelor in imbindri, tolerante gresit alese, etc.), imperfectiuni de montaj
(rulmenti  montati incorect, arbori pretensionafi incovoiati, etc.) sau
neomogenitati ale materialului (sufluri, fisuri, porozitati, etc.).

Forta perturbatoare care apare datorita acestor cauze poate genera zgomote
si vibrafii puternice chiar si la valori mici ale amplitudinii, atunci cand pulsagia
el se gaseste in apropierea unei pulsafii proprii a structurii elastice.

In vederea eliminarii acestor efecte nedorite trebuie realizata echilibrarea
elementelor aflate in miscare de rotatie. Atfel, pentru corpurile gen disc la care
diametrul este mult mai mare decat lungimea este suficientd echilibrarea statica,
pe cand la elementele gen arbore, la care lungimea este mult mai mare decat
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diametrul se realizeazd cchilibrarea dinamica prin care se urmaresic
suprapunerca axei principale de inerfie cu axa de rotatie.

Functionarca defectuoasd a angrenajelor cu ro{i dinfate constituic o sursa
de vibratii $i zgomote care acoperd o banda larga de frecvente, aceste angrenaje
intrdnd inevitabil in componenta cutiilor de viteze §i a celor de avansuri.

Vibratiile §i zgomotele generate de angrenaje se datorcaza in special
crorilor de executie si montaj ale rotilor dinjate precum si deformatiilor clastice
ale dintilor in angrenare sub acfiunea <arcinilor dinamice transmise.

De exemplu, in funcfionarea unui angrenaj cu doud ro{i dintatc iau
nagtere vibratii cu freeveniele fundamentale f,=n,/60, f,=n,/60, datoratc roilor

dimnfate s cu freeventa [,=n,z,/60=n,z,/60 a angrenajului.

g F,='24'0 lia;; ,JN-;"" ,/
-y ’ JJ a
j” 2 [T|F=120 dan
lgn
Iig.1.2 Fig.1.3

Dacd angrenajul funcfioneazi in prezenta erorilor de profil, a jocului
nepermis dintre flancurile dingilor, a excentricitatilor sau a altor crori de
excecutie, valoarea frecveniei £, calculate se va modifica in mod corespunzator.

In cazul in care freeventa rotilor dinate sau a angrenajului se suprapune
cu frecventa propric a arborilor pe care rotile sunt montate, apare fecnomenul de
rezonan{d care conduce la cregterca accentuatd a zgomotului, culminand cu
ruperca dintilor sau uzura prematurd a lagdrelor.

De asemenca, marirea turatici sau a sarcinii transmisc conduce la cregterea
nivelului de zgomot gi vibratii. Astfel, in fig.1.3 este reprezentatd diagrama
dependentei nivelului de zgomot functie de turafie si sarcina transmisd pentru
un reductor cu rofi dinlz\lc.

Mecanismele cu came sau cruci de Malta folosite in cadrul dispozitivelor
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de indexare sunt insotite in functionare de vibratii fortate cu frecventa
fundamentala egald cu cea de rotajie a camei sau a crucii de Malta, dar si de
vibratii libere care apar la schimbarea brusca a traiectoriei.

Transmisiile prin curele genereaza importante vibratii §i zgomote in timpul
functiondrii atunci cdnd imbinarile curelei sunt incorect realizate sau datoritd
variatiei tensiunilor din curea in prezenta impreciziilor de executie si de montaj
ale transmisiei.

Frecventa vibratiilor transversale ale curelei este datd de expresia [C4]:

v L | F (1.4)
2L\ pA

in care L este lungimea curelei, p densitatea, A aria secfiunii transversale si F
forta de tractiune din curea.

Dacd v este viteza liniard a curelei, atunci frecventa fundamentald a
migcdrii stationare va fi [C4]:

v,:i(sz-"_z] (1.5)

Experienta practicii ingineresti demonstreaza ca este preferabila utilizarea
curelelor late, care asigurda cea mai silenfioasa functionare, chiar daca nu
beneficiazd de avantajele altor curele.

Rulmentii reprezintd importante surse de vibratii $i zgomote atunci cand
montajul lor este incorect sau sunt defecti ca urmare a abaterilor geometrice ale
corpurilor de rulare sau datorita uzurii. Astfel, conform literaturii de specialitate
[C4] pot fi calculate frecventa de rulare, frecventa datoratd schimbarii formei
cdii de rulare interioare sau exterioare, sau frecventa globala datoratd defectelor
elementelor rulmentului.

Este cunoscut faptul ca nivelul de zgomote si vibratii datorate functionarii
incorecte a unui rulment are o crestere aproximativ liniard cu turagia arborelui
pe care este montat.

In sfarsit, o altd categorie de vibratii care se manifestd in funcfionarea
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maginilor-unelte este reprezentatd de vibratiile transmise de la surse exterioare.

Daca magina-unealtd urmeazad sd functioneze intr-un mediu poluat din
punct de vedere al vibratiilor, o atenfie deosebitd trebuie acordatd instaldrii
corecte a acesteia pe o fundatie adecvatd, care si nu permitd transmiterea
vibratiilor de la diverse surse perturbatoare exterioare. In acest sens, cercetdrile
experimentale au evidentiat faptul cd vibratiile fundatiilor de magini-unelte au
un spectru al frecventelor cuprins intre 1,5 si 60 Hz, ponderea excitatiilor
aleatoare fiind comparabild cu cea a excitatiilor periodice [K1].

Eliminarea imperfectiunilor tehnologice de prelucrare si asamblare a
organelor maginilor unelte, echilibrarea scuelelor rotative si o fixare
corespunzatoare pe fundatie se poate realiza cu un minim de efort, astfel incat
vibratiile generate de aceste cauze sunt usor de indepartat. Celelalte cauze, legate
de particularitatile constructive, tehnologice si de functionare ale maginii trebuie
studiate §i luate masuri astfel incat efectul lor sd fie minim, pentru ci evitarea
aparifiei lor nu este posibild in toate cazurile. Principala cale de atenuare a
consecintelor lor raméne deci micgorarea influentei acestora asupra sistemului
dinamic al masinii unelte.

Actiunea simultand a tuturor factorilor perturbatori enumeragi mai sus
conferd o complexitate deosebitd acestor fenomene vibratorii care sunt destul de
greu de descris prin metode analitice, in special datoritd faptului ca forta
variabild responsabild de aparitia acestor vibratii are un pronuntat caracter
aleator, putand fi luatd de forma:

F0)=) A sin(wt-¢,) (1.6)
n=0
expresie destul de greu de precizat in aplicatiile practice.

Din acest motiv, studiul acestor vibratii si mijloacele de eliminare sau
atenuare a efectului lor se face de reguld pe cale experimentala, de exemplu prin
analiza spectrald, metoda prin care se pot identifica cu precizie sursele de
vibrafii §i se pot gasi solutii practice pentru indepdartarea lor.

Dintre armonicile date de relatia (1.6) importantd practicd prezinta doar
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vibratiilor fortate provocate de primele armonici, fiind demonstrat faptul cd in
situatia in care forta excitatoare are o variatie aproape sinusoidald, amplitudinile
armonicilor, cu excepfia armonicii de bazd, sunt foarte mici, ceea ce face
posibild neglijarea actiunii lor.

Pentru forta excitatoare F(t), de variatie arbitrard, care actioneazd asupra
unui sistem elastic cu un grad de libertate, ecuatia diferentiald a migcarii este:

mi+cx+kx=F(t) (1.7)

Solutia acestei ecuatii cuprinde un prim termen corespunzitor ecuafiei
omogene ce reflectd procesul tranzitoriu rezultat, termen care in timp se
micsoreaza pana la valori neglijabile. Studiul vibratiilor fortate ale sistemului
in regimul stationar de actiune a fortei excitatoare se va face considerdnd doar
celdlalt termen al solutiei care reprezintd solutia particulard datd de forta
perturbatoare si va fi notatd vibratie fortata.

1.4. CAUZE ALE APARITIEI AUTOVIBRATIILOR IN PROCESELE DE
PRELUCRARE PE MASINI UNELTE

O categorie aparte in cadrul fenomenelor vibratorii care se manifestd in
functionarea masinilor unelte o reprezintd autovibratiile, a caror prezen{a este
posibila datoritd unor factori excitatori generati de insasi miscarea vibratorie.

Principalele cauze ale aparitiei autovibratilor in procesul de aschiere sunt
neliniaritatea caracteristicii procesului de aschiere, inertia procesului de aschiere,
care provoacad ramanerea in urma a fortei de aschiere faa de variatia adancimii
de aschiere, dependenta dintre forta de aschiere i grosimea aschiei detasate, etc.
Aparitia autovibratiilor este consecinfa actiunii simultane a mai multor factori
excitatori, insa in diverse situafii concrete, fiecare din cauzele enumerate pot
avea un rol predominant.

Fenomenul aparitiei autovibratiilor poate fi explicat pe un sistem elastic
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cu minimum doud gradc libertate (fig. 1.4), model care presupune picsa rigida iar
ansamblul format de sculd, suportul portscula i intregul lanf cinematic dc avan:,
este considerat ca un punct material susjinut de doud elementc clastice care
acfioncaza pe directiile a doud coordonate normale, reprezentdnd directiile

principale de rigiditate.

. \
) }“‘
/‘L\/m,'. §
S e
B .

Fig.1.4

Encrgia necesard menfinerii autovibratiilor cste furnizatd de forta de
agchiere I capabild sd clectueze lucrul mecanic necesar intrefinerii vibragitlor
in sistemul clastic. Astfel, la o variajic a forfei de agchicre F datoratd unci
cventuale cauze, cum ar {1 de exemplu intdlnirea unei zone de material cu o
duritate mai mare decdt duritatca de ansamblu a semifabricatului, cchilibrul
sistemului de tdiere se stricd §i prin compuncrea deplasdrilor pe cele doud
directii ale clementcelor clastice, fiecare punct al muchiei agchictoare va descric
o curba inchisa, traicctoria dupd care se deplaseaza varful sculcei fiind o clipsi,
asa numita clipsi a deplasdrilor. Accasta constituie un drum suplimentar parcurs
de sculd, in afara celui pe care il executd in mod obignuit in vederea generdrii
supraleqel. Lste de remarcat faptul ¢d dacd nu se produc deviatii de la pozifia
de cchilibru a sistemului de agchiere nu au loc variatii ale forfclor implicate in
procesul de taiere i tn consecind nu se produc vibrafii, Insd acest caz cste
absolut ideal, imposibil de realizat in mod curent in practica aschicrii.

Dacd migcarca muchiei agchietoare a sculel urmdreste ramura Amb a

clipset, atunci forfa de agchicre efectucazd un lucru mecanic pozitiv, deoarcee
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directia sa coincide cu direcfia vitezei de aschiere. La deplasarea de-a lungul
ramurei BnA lucrul mecanic produs de forta de aschiere este negativ, dar la
parcurgerea ramurei AmB forta de aschiere este mai mare decét la parcurgerea
ramurei BnA, deoarece adancimea de aschiere este mai mare, astfel incét la
parcurgerea unui astfel de ciclu lucrul mecanic rezultat este pozitiv si energia
rezultatd intretine procesul vibrator. Parcurgerea unui astfel de ciclu in sens
invers ar fi generat un lucru mecanic negativ $i miscarea vibratorie ar fi fost
astfel amortizata.

In consecintd, aparitia autovibratiilor este conditionatd in esentd de
rigiditdtile celor doud elemente elastice, de raportul acestora si de orientarea
directiilor pe care actioneaza cele doud elemente elastice, astfel incat aceste
caracteristici pot fi prevazute orientativ incd din faza de proiectare a maginii
unelte, cdreia i se poate conferi astfel o rezistentd sporita la aparitia
autovibratiilor.

Dacd lucrul mecanic dezvoltat de forta de aschiere este pozitiv,
amplitudinile autovibratiilor incep sa creascd, insd datoritd fortelor de frecare
s1 a amortizdrilor din sistem ele se stabilizeaza in jurul unei anumite valori finite
care uneori poate fi atdt de mare incit continuarea procesului de aschiere devine
imposibild, fenomenul fiind insotit i de zgomote specifice.

Este demonstrat experimental faptul cd prezenta in timpul aschierii a
acestei elipse a deplasarilor conduce la cresterea uzurii varfului taisului si deci
micgorarea ciclului dintre doud reascutiri succesive. De asemenea, atat
experimental cdt si prin calcul s-a constatat ca frecventa autovibratiilor este
foarte apropiatd de frecventa proprie a sistemului elastic, ceea ce conduce
inevitabil la aparitia rezonantei, cu toate efectele sale negative. Investigatiile
experimentale demonstreaza ca frecventa autovibratiilor in timpul aschierii ia
valori intre 300 si 340 Hz pentru adancimi de aschiere cuprinse intre 2 si 4 mm
[K1].

Prezenta elipsei deplasdrilor in timpul unui regim de migcare
autovibratorie este de altfel si explicatia urmelor specifice lasate pe suprafaja
prelucrata in conditiile aschierii cu autovibratii.
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Amplitudinca autovibratiilor depinde de cantitatea de energic introdusa i
sistem si este functic de parametrii sistemului elastic, dar gi de parametrii
regimului de agchiere.

Din cele prezentate s¢ poate constata cd aparifia autovibratitlor nu poaltc
{i demonstrata i studiatd pe un model cu un singur grad de libertate, caz in care
curba descrisd de muchia agchictoare a sculei ar fi o dreapta gi implicit lucrul
mccanic dezvoltat la parcurgerea dreptei intr-un sens sau altul ar fi nul iar
migcarca vibratoric s-ar amortiza datorita pierderilor de energic necesare

invingerii forfclor de frecare. U=,y
0

e, B
o ol =

Dupa cum sc poate constata din fig.1.5, parcurgerea clipsci deplasirilor
conduce la variatii semnificative ale adancimii dc agchiere, paramctru care arc
i cea mai pronunfatd influenid asupra amplitudinii autovibrafiilor, carc au o
crestere aproape liniard cu cresterca adancimii de agchicre, ajungandu-sc la
depagirea hmiter de stabilitate a sistemului clastic (fig.1.6).

Din fig. 1.6 sc constatd ¢d o cregtere relativ micd a adancimii de agchicre
conduce la o cregtere insemnatd a amplitudinii autovibratiilor. Accest lapt cste in
contradictic cu uncle prescriptii tehnologice care in mod cronat indica drept o

mctodd de crestere a capacitdfii de productic marirea adancimii de agchicre [drd
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a line cont de posibilitatea aparitiei fenomcnelor

[ - vibratorii.
,/L Solutia corectd cste un compromis prin care s¢
,/ vor utiliza adancimi de aschiere carc s asigure
r prelevarea adausului de prelucrare printr-un numadr
-~  cat mai mic de trcceri dar totusi sd nu sc¢ depdgasci

ufmm]  pragyl aparitiei autovibratiilor. Aceste adancimi de
Fig.1.6 agchiere poartd denumirea de adincimi critice dc
agchiere, corespunzdtoare pragului de instabilitate, ;i

se determind prin calcule specifice.

Desgi adancimea de agchiere este parametrul care are influenfa cea mai
semnificativd asupia amplitudinii autovibratiilor, pentru un studiu complet este
necesard si evaluarca influengei celorlalfi parametri, chiar daca de cele mai multe
ort acestia nu produc modificari esengiale.

O alta categoric de vibratii intdlnite in procedeele de prelucrare prin
agchicre sunt vibrajiile regenerative, carc sunt produse de ondulatiile existente
pe suprafaja picsei fa o trecere anterioard. Accastd categoric de vibratii arc o
pondere insemnatd in cazul prelucrarilor de degrosare, unde sc folosesc regimuri
de agchicre dure, cu viteze de avans g1 adiancimi de agchiere mart.

De asemenea, in timpul prelucrdrii pot aparc
vibratii datoratc depuncrilor pe tdig, depuneri carc s¢
produc pe suprafata de degajare a sculei influen{and
valoarca unghiului de degajare si implicit a forjer de
agchiere (fig.1.7). In anumite condifii legate de

regimul de agchiere, de geometria cutitului. cte.

u depuncrile pe i sunt stabile si nu influenieaza
Fig. 1.7 procesul de agchiere din punct de vedere dinamic. cle

avand repercursiuni doar asupra calitdgin suprafeqei

prelucrate si asupra durabilitagii sculei. In momentul in care sunt atinse anumilte
valori ale vitezel de aschiere, valoare dependenta de parametrii gcometiici ai

sculei si ai aschici precum gi de proprictdfile plastice ale materialului prelucrat,
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depuncrile pe tidis se desprind periodic astfel incat forfa de aschiere variazi
periodic (fig.1.7) si procesul devine instabil.

Efecte similare se fintdlncsc si in  cazul
proceselor de aschicre in carc agchiille nu sunt

continue, ci fragmentate (fig.1.8), din cauzce legate de
regimul de aschiere sau dec proprictagile dc
plasticitate ale materialului prelucrat. Astlel, spre
exemplu la prelucrarca semifabricatelor din fonta,
aschierca se¢  produce cu formarca de¢ aschii
Fig.1.8 fragmentare, motiv pentru care ia nagtere o variatic
periodica a forfei de agchiere (fig.1.8) carce induce in

sistem vibratii forfate cu frecvenfa datd de relagia:
1
60

V=

(1.11)

~I<

4
a”l
in care v este viteza de agchiere, [ lungimea unui fragment de aschic iar a gi a,
grosimea de agchicre, respectiv grosimea medic a agchiei.

Instabilitatea procesului de formare a agchiilor este consceinga instabilitdgi
startt de tensiune i de deformare a volumului de material supus deformarii
plastice de aschicere, la aparijia unor astfel de vibragii aviand loc o deteriorare a
stratului superticial al piesei de prelucrat.

Cu toate dezavantajele pe care le dovedeste, procesul de formare a
agchitlor fragmentate este in anumite situafii benefic, fiind preferat situafict
aparitici agchiilor de¢ alunccare continuc.

O altd categoric de vibragii intdlnite in functionarca maginilor unclte sunt
vibratiile datorate procesclor de frecare.

Cele mai reprezentative tipuri de vibratii din accastd categorie sunt
vibrafiile care inso{cse fenomenul de stick-slip (vibragii de relaxare, fig. 1.9) sau
vibratiile care apar in lagirele de alunccare.

La aparitia fcnomenului de stick-slip, freeventa si amplitudinea vibragilor

de relaxare depind de viteza corpurilor care alcdtuicse cupla de frecare. de
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rugozitatea suprafefelor, tipul lubrifiantului, ctc.
J Autovibratiile de relaxarc se caracteri-

[\

) /&\ zcaza prin perioada acestora (suma dintre durata
t, saltului gi durata t, a imobilitd{ii clementelor
cuplei cinematice), valoarea saltului $i vitcza

v max

| t maxima relaizatd in timpul saltului.

Sunt evidente repercursiunile negative pe
Fig 1.9 care aceste salturi le vor avea asupra precizici
de prelucrare.

Pe de alta parte, datoritd proceselor de frecare, in funcfionarca lagarclor
de alunccare pot apare vibratii datorate ungerii insufuciente, incdlzirii nepermise
a ansamblului arbore-lagar sau la inversarca scnsului de rotatic al arborclui,
atunci cand grosimea peliculei de lubrifiant este strapunsd.

Chiar si numai din succinta prezentare de mai sus sc¢ poate concluziona ci
[enomencle vibratorii care 1au nagtere in funcfionarea masinilor unclle sunt
deosebit de complexe si diverse, datoritd numdirului mare de factori care
contribuie la desfasurarca fenomenului gi a legaturilor foarte complicate dintre
acestia. Din acestd cauza aprofundarca cunoasterii legitatilor care guverncazd
aparifia si desfasurarca fenomenclor autovibratorii se impunc ca o necesitate
fundamentald, in vederca gasirii mijloacelor de cvitare $i atenuare  a

consecinfelor autovibratiilor, inca din faza de proiectare a maginii unclte.
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CAPITOLUL 2

CERCETARI PRIVIND VIBRATIILE
LA MASINI UNELTE

Rezolvarea unor probleme legate de fenomenele dinamice specifice
prelucrdrii prin agchiere pe masini unelte a devenit o necesitate obiectiva atat la
proiectarea cat si la constructia si exploatarea masinilor unelte. Astfel, a devenit
necesard in primul rand asigurarea unei miscari relative precise §i stabile intre
piesd si sculd, miscare necesara generdrii suprafetelor la prelucrarile prin
agchiere. Stabilitatea acestor miscari relative consta in principal in absenta
vibratiillor in sistemul tehnologic masind unealta-dispozitiv-piesd-scul,
menfinerea constanta gi fara salturi a miscdrii subansamblurilor mobile, etc.

Datorita cresterii continue a pretentiilor de calitate din partea ramurilor de
varf ale industriei, in conditiile utilizarii unor materiale de inaltd rezistenta,
materiale refractare, dure si extradure, la care se adaugd progresele in
automatizarea si cibernetizarea productiei, se impune ca o necesitate obiectiva
o mult mai temeinicd aprofundare a fundamentelor fizice §i matematice ale
genezei si evolutiei fenomenelor dinamice in contextul teoriei agchierii metalelor.

Repere cu mari pretentii de calitate, care pretind parametri foarte rigurosi
in privinta formei geometrice, a dimensiunilor sau a rugozitafii se intdlnesc
frecvent in constructia maginilor unelte, agregatelor si liniilor automate de
prelucrare, a vehiculelor rutiere si feroviare, a maginilor termice §i hidraulice. a
navelor maritime si aeriene, a instalatiilor electrice si electronice, a maginilor din
industria ugoara, agriculturd, etc, obfinerea acestora necesitand pretentii sporite
in ce priveste comportamentul masinii unelte in timpul prelucrarii.
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Fenomenele dinamice specifice procesului de aschiere pe masini unelte se
gasesc in atenfia cercetdtorilor din lumea intreagd, dezvoltindu-se pana in
prezent importante studii teoretice si expermentale in aceastd directie. Totusi,
fenomenele nu au capitat incd o explicatie §i o solutionare cu pretentii de
exhaustivitate tocmai datoritd complexitatii lor §i nu s-a putut incd impune un
sistem unitar, general valabil, de apreciere §i investigare a acestor fenomene
dinamice particulare.

Bazele stiingifice ale celui mai raspandit procedeu de prelucrare a
metalelor (aschierea) au inceput sa fie puse inca de la jumaitatea secolului 19,
dupd importante acumuldri cantitative ale acestei practici.

Odata cu cresterea importantei si ponderii prelucrdrilor prin aschiere in
industrie, au inceput sd se dezvolte si sa se consolideze adevarate centre si scoli
de cercetare in domeniul vibratiilor la masini unelte aschietoare.

Primele cercetdri sistematice asupra vibratiilor masinilor unelte au fost
inifiate i apoi dezvoltate in cadrul US AIR-Force (SUA), a Institutului de
Cercetdri Experimentale pentru Magini Unelte Agchietoare (ENIMS) din
Moscova (Rusia), la Universitatea din Nagoya (Japonia), Scoala Superioara
Tehnicd din Aachen (Germania), Universitatea din Birmingham si Manchester
(Angha), Centrul Experimental pentru Masini Unelte CNR-SVIMU, Cinisello
Balsamo (Italia), Universitatea din Louvain (Belgia), in Cehoslovacia, si altele.

Astfel de cercetari in Romania au fost initiate de catedrele de specialitate
din toate institutele politehnice §i apoi continuate si dezvoltate in cadrul
ICPMUA Bucuresti.

Amploarea care a luat-o cercetarea vibratiilor masinilor unelte a condus
inevitabil la aparitia §i consolidarea unor centre de traditie in domeniu, din care
s-au evidentiat H.E Merritt (SUA), V.A Kudinov (Rusia), S.A.Tobias (Anglia),
J.Tlusty si M.Polacek (Cehoslovacia), J.Peters (Belgia), si multi al{i cercetatori
din Japonia, Germania, Franta, Polonia, Italia, etc.

Preocupdri intense in studiul vibratiilor masinilor unelte au avut la
Jumdtatea acestui secol cercetdtori ca H.E.Merritt [MS5] precum si R.L.Kegg,
G.W.Long, J.R Lemon, P.C.Ackermann, si altii, care au dezvoltat teorii originale

pag 21

BUPT



CAPITOLUL 2

privind atit vibratiile legate direct de procesul de agchiere cat si vibratiile
structurilor de masini unelte, elaborand metodologii de investigare care au
constituit ulterior adevarate repere pentru cercetatorii din lumea intreagd. Initial
H.E.Merritt [M6] reuseste si stabileascd o metodologie foarte eficientd de
constructie a unei diagrame de stabilitate sub forma unui grafic polar din care
ulterior se pot trage concluzii cu privire la punctele critice in care trebuie cautate
solutii de diminuare a amplitudinilor necorespunzitoare. Acesta considerd ca
datorita unor fenomene fizice obiective, cum ar fi variatiile termice, impreciziile
lantului cinematic de antrenare, neomogenitafi structurale ale materialului de
agchiat, grosimea instantanee relativa a aschiei variaza in timp dupa legea:

Au(t)=Auy(®)-y@) +uy@-1) 2.1

unde T este timpul in care se efectueaza o rotatie a arborelui principal, y(t) este
cedarea totala in timpul t iar y(t-T) cedarea la timpul (t-T), p fiind un coeficient
de acoperire (suprapunere), O<p<I.

Forta de aschiere, conform precizdrilor facute incd din 1944 de M.E.
Merchant [MS5], este proportionald cu grosimea aschiei, astfel incat

F@)=k Au(?) (22)

unde k_ este rigiditatea de aschiere si este dependentd de materialul prelucrat, de
geometria sculei si de latimea de aschiere.

Din aceste relatii se observd cd grosimea aschiei, variabila in timp, va
provoca o variatie a fortei de aschiere care va genera autovibratii in sistemul
dinamic de agchiere. Dacd masina poseda o suficientd capacitate de amortizare
procesul va fi stabil. In caz contrar, la o capacitate de amortizare insuficientd
sistemul va intra intr-un proces de autovibratii asociate frecventelor proprii ale
structurii.

Transformata Laplace a relatiei (2.1) conduce la expresia:

Au(s)=Auy(s)-y(s) +y(s)ne T=Auys)-ys)(1-pe ™) 23)

iar pentru relatia (2.2) se obtine
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F(s)=k Au(s) 24

Pentru o structura cu n grade de libertate, cum cste cazul unei magini

unelte, capacitatea de cedare dinamica se scrie simbolic [M6]:

¥ _ LG 25
Fes) K, G,) (2.5)

in carc k,, este rigiditatca staticd directionald, G,, este capacitalca dinamicd dc
cedare normalizata.
Drept urmare, relatiile (2.3), (2.4) si (2.5) sunt ccle trei ecualii de bazd
nccesare definirit sistemulut dinamic.
Pornind de la aceste considerente, funcfia de transfer ce leagd marimile
Au(s) st Auy(s) sc obgine sub forma:
Au(s) _ 1
Auy(s)

s k 2.6
1+(1-pe T”S)k—ch(s) (26)

.. - . m .. . -
Dec aici se observa ca pentru capacitatca de cedare a structurii normalizatd sau
rigiditate de agchicre zero, grosimea reald a agchiei este egald cu cea initial

stabilita.
U.,(S)

k.Gy(s) }—[G...(S)/k...] yes) Structura  sistemulut  dinamic
Procesul de descris de ccuafia (2.6) punc in
aschiere . < - - -

cvidenfd doud bucle de legdturd
Bucla autovibratiilor primare

inversd: legdtura inigiald i legitura

Bucla autovibm(iill{j__J regenerativa, care pentru p=0 dispare
=¢™"
regenerative ' (ﬁg 2 ])

Fig.2.1

s

Prin  anularca  numitorului

relafiei (2.6) se deduce ceuatia caracteristicd a trepidatiilor sub forma:

(5)=0 2.7)

m

k
1+(l-¢ Tf")k—fG

m
Conditia ca sistemul sa fic stabil ¢ste ca rdddcinile acestei ceuafii sa sc
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situeze in jumatatea din stinga a planului s (conform principiului Nyquist).
Efectuand substitutia s=im, se obtine relatia:

kcG' = 2.8
7 Onli0)=—— (2.8)

in care membrul stang reprezintd raportul functiilor de transfer ale procesului de
aschiere si structurii elastice, deoarece:

Yiw) _Fliw) yiw) _ k. G, (iw) (2.9)
u(iw) u(iow) Fliow) k,

Membrul drept al aceleiasi relatii se poate nota G_, a cdrui reprezentare

pe?
graficd poate fi consideratd ca loc geometric al punctelor critice. Cu aceste

transformdri, ecuatia transcendentd a pragului de stabilitate se poate scrie:

Yiw) _~ (2.10)
uiw) 7

unde G, este dependent de factorul de suprapunere p si de defazajul ondulatiilor
succesive, caracterizat prin marimea »T, care se poate exprima ca

o0T=2n(n+v)=2nfT (2.11)
unde v este definit ca si coeficient de fazd 0<v<l iar n este un numdr natural.
In consecinta, se poate scrie

1
- - 212
GPC l—ue -i2nv (-“ I d)

astfel incat G, se observa ca este o functie de p si v.
Relatia anterioara (2.12) mai poate fi pusd sub forma:

1 om. e 2.13)
M 1+G,,

in care G, fiind o cantitate complexd, adicd G, =x+ly, se poate scrie
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dpme_ Xty (2.14)
B 1+x+iy
de unde rezulta
1_ x2+y?
B/ +x)?+y? (2.15)

360v =arctg=y- —arctgi
X 1+x

Prima relatie (2.15) poate fi adusa la forma:

2 2
x+—1 +y2= P
l—p.2 l—p,2

ce reprezinta un cerc cu centrul avand coordonatele -1/(1-p) si 0,iar raza p/(1-p°)
Pe de altd parte, din a doua relatie (2.15) se deduce:

(2.16)

tg(360v) =tg(arctgz —arctg—)i—]
X 1+x

care dupa transformdri succesive se scrie

12
xX+—| +Hy-————
( 2] ( 2tg(36OV)

‘1 ] (2.17)
2 tg 2(360\’)

Aceasta reprezinta un alt cerc avand centrul de coordonate -1/2 si 1/[2tg(360v)],

1ar raza

1 1
B S —
tg%(360v)

Aceste cercuri vor trece intotdeauna prin punctele (-1,0) si (0+0). Pentru
cazul particular p=1, cercul corespunzdtor se transformd intr-o dreapta paraleld
cu axa imaginara si care trece prin punctul (-0.5, 0), iar pentru valoarea p=0 se
reduce la punctul critic Nyquist (-1,0) (fig.2.2).
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-240° -270° -300°
p=1!
10
! - !
— 1 5
210° ol
) _--330° k /k,=0.2
2
=| AN
1500 [ - -360° {1
/
S k/k,=0,105\\1 0.5
-150° -30°
\
= e | o1
-270° -180°" 90"
-120° -90° 00"
Fig.2.2 Fig.2.3

Daca in urma rezolvarii grafice a ccuatici

<

pragului de stabilitatc (2.10) curbele y/u g1 G,

nu se intersectecaza, atunci sistemul dinamic al

i ﬁ:ﬂ,m \\Qa'? magsinii unelte este stabil nccondifionat in scensul
" \;S dat de H.E.Merritt. Prin urmare, stabilitatea
| \;)s@ ncconditionatd este asiguratd pentru cazul p=I,
04 5 daca graficul y/u sc gidscste la dreapta paralelci
02 la axa imaginard trecand prin punctul (-0.5,0).

——— 1¢ &) . < a0 a1 i are
Yorm Smb“ﬁ“ jar pentru cazul p<l daca graficul y/u nu arc

20 40 00

Fig.2.4

[oUs puncte comune cu interiorul cercurilor G adica
locul geometric al punctelor critice.
In punctele de intersectic ale celor doud

curbe amintite, frecvenia autovibratitlor { cste

data de graficul y/u iar defazajul v este dat de curba G .. Apoi, din relafia

S 2.18)

1
T n+v

s¢ deduc turatiile critice N=1/T, pentru n=0,1,2,3....
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Pentru studiul grafic al punctelor de intersectie dintre curbele y/u si G,
se utilizeaza reprezentarea celor doua curbe in coordonate logaritmice deplasare
relativd-faza si o tehnica de suprapunere a graficelor astfel incat axa ordonatelor
sd coincida (fig.2.3).

Prin translatia pe verticald a unui grafic in raport cu celalalt, pana cand
un punct de pe curba y/u, de pulsatie datd, se giseste pe locul geometric G,
pentru p considerat, se gasesc parametrii autovibratiilor aparute la aschiere.

Pe baza acestor date se construiesc diagramele de stabilitate in coordonate
turatie-rigiditate relativa k /k, (fig.2.4) care evidentiaza atat curba de stabilitate
neconditionatd cat si curbele de stabilitate de tip "lob" corespunzitoare
stabilitatii conditionate. De asemenea. se evidentiazd faptul ci frecventa
autovibratiilor la pragul de stabilitate variaza odatad cu cresterea turatiei dupa o
diagramd in forma de dinti de fierastrau.

In Cehoslovacia s-au remarcat prin cercetdrile intreprinse J.Tlusty si
M.Polacek, care s-au axat pe studiul fenomenelor dinamice care iau nastere in
timpul aschierii si in special pe studiul stabilitatii dinamice a sistemului de
agchiere.

Ca o concluzionare asupra cercetarilor desfasurate, cei doi cercetdtori au
pus bazele metode care in literatura de specialitate le si poartd numele si au
fundamentat unul dintre primele criterii de stabilitate dinamicd a masinilor
unelte.

Conform acestui criteriu [M7], [B15], masina unealta este considerata ca
fiind un sistem vibrant cu n grade de libertate, corespunzitoare celor n moduri
proprii de vibratie ale acesteia §i este descompusd in n subsisteme elastice
caracterizate prin pulsatia proprie p;, constanta de rigiditate k;, coeficientul de
amortizare c;, directia vibratiei proprii (X;) corespunzdtoare modului de vibratie
de ordinul j, forta de aschiere variabild F, precum si de directia normald la
suprafata de agchiat (Y).

In dezvoltarea metodei, J. Tlusty si M.Polacek pornesc de la doud ipoteze
de baza privind procesul de aschiere ca factor generator al autovibratiilor, si
anume [S5], [M7], [BI15]: variatia dinamicad a forei de agchiere se datoreaza
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doar modificdrii sectiunii agchiei si direcfia componentei variabile a fortei de
agchiere este aceeasi cu directia, presupusd constantd, a forfei de aschiere de
referintd. Astfel, componenta variabila a fortei de aschiere variaza proportional
cu deplasarea y pe directia normala la suprafata de aschiat (Y) si depinde numai
de deplasarea pe aceasta directie.

Tinind seama de aceste ipoteze simplificatoare, forta dinamica de aschiere
F poate fi exprimatd sub forma:

F=-RY (2.19)

in care r este un coeficient care caracterizeaza intensitatea interactiunii dintre
fora excitatoare si deplasarea vibrationald pe directia normalei la suprafaa de
aschiere, 1ar Y este amplitudinea acestei deplasari.

Expresia (2.19) a fortei dinamice de agchiere se admite implicit ca
preponderentd actiunea factorului excitator al dependentei fortei de aschiere de
pozitia relativa scula-piesa.

Experimental s-a constatat proportionalitatea coeficientului R cu ldfimea
aschiei nedetasate b, astfel incat relagia (2.19) devine

F=-brY (2.20)

unde r este un coeficient de "cuplare" (un coeficient de proportionalitate dintre
forta de agchiere si variatia grosimii aschiei, conform ipotezei initiale) care
depinde de conditiile de aschiere si de caracteristicile fizico-mecanice ale
materialului.

Tinandu-se seama inclusiv de actiunea vibratiilor regenerative, se poate

scrie
F=-br(Y-Y) (2.21)
unde Y, este amplitudinea ondulatiei suprafefei prelucrate in trecerea anterioara,

masuratd in directia normald la suprafata de agchiere. Semnul minus apare
deoarece pentru o deplasare pozitivd Y, forfa de aschiere se micsoreaza.
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Functia de transfer a sistemului elastic echivalent al maginii unelte sc
deduce admitand liniaritatea sistemului:

Y=F®(w) (2.22)

sau pe baza principiului suprapunerii efectelor, aplicabil sistemelor liniarc

"oy Q’
Y=-Fy 1 *  (2.23)
i1 K Q2-0?+2i8,0
unde n reprezintd numarul modurilor de

vibratic preponderente, €, sunt pulsatiile

proprii, 9;=c,/2m; sunt factorii dc

amortizare, ¢, constantele de amortizare

Fig.2.5

si m, masele cchivalente alc

subsistemelor asociatc modurilor de vibratie, k; constantcele elastice (X,) dircctiile
proprii, iar u, sunt factorii directionali, dati de

u;=cosw cos(a;— ) (2.24)

unde o =<(X,, Y) st B=<(P, Y) (fig.2.5).

Relatia (2.22) se poate scrie sub forma

—_
19
19
N

N

Y=F(G+iH)

undce 22
" u QQ-wd) s
G(w)=) uG(w)=), —— (2.20)
i1 i1k (QF-09)?+(26,0)?

n

n u, 2070w
H(w)=Y uH(w)=Y - —
; ,z; ki (Q}-0%)2+(28,0)?

(2.27)

Functiile G(w) g1 H(w) sunt receptangele transversale reald. respectiv

imaginard ale structurii clastice a maginii unclte.
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In plus fafd de ipotezele initial precizate se mai admite cd frecventa
autovibratiei si faza dintre ondulatiile consecutive nu sunt influentate de raportul
dintre lungimea ondulatiei si lungimea agchiei. Aceasta ipoteza simplificatoare
implica faptul ca faza y dintre ondulatiile consecutive se poate autoadapta astfel
incét energia vibratiilor regenerative sa fie maxima.

Criteriul de stabilitate J.Tlusty-M.Polacek se defineste prin conditia pusa
componentei variabile a fortei perturbatoare F, care trebuie sa fie nuld, ceea ce
se reduce la indeplinirea conditiei

204 (2.28)

Eliminand forta de aschiere F si impunénd conditia de stabilitate mai sus

amintitd se obfine

1 .
E"’G(OJ)'HH((I)) . (229)
G(w)+iH(w)
Pentru a respecta conditia de mai sus, trebuie ca
i+G((.))
br _ (2.30)
G(w)

deoarece pargile imaginare ale numitorului §i numdratorului sunt identice.
Aceastd conditie este indeplinitd numai daca

i+G(w)=G(co) (2.31)
br
de unde se deduce
1
— =-G(w (2.32)
2br ()
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In relagia (2.32), luand in considerare situatia cca mai dezavantajoasd
(minimum pentru -G(w)), rezultd conditia limitei de stabilitate sub forma

1 ==
m [ G(w)]mjn (2.33)

relafie ce defineste pragul de stabilitate necondifionatd.

Din expresia (2.33) se constatd ca valoarea maxima a latimii agchiei by,
pentru care sistemul dinamic al masinii unelte isi atinge limita de stabilitate, cste
dependentd de valoarea minimului receptangei reale G(w) a sistemului clastic
cchivalent, minim care trebuie $d fic ating in domeniul valorilor negative ale lui
G(w), deoarece produsul br cste intotdecauna pozitiv (b>0, r>0).

Din condifia de stabilitate rezultd imediat valoarea lagimii agchici by,

pentru care sistemul cste stabil

SSNI S (2.34)

b. —
lim
2rG(®) pin
Pentru aplicarca acestei mctode estc necesard mai intdi determinarca

experimentald a receptanfei structurii clastice a maginit unclte.

Problema sc rezolva relativ ugor pe cale grafica prin efectuarca unci
insumari grafice a functiilor G(w); corespunzitoare ficcdrui subsistem din ccle
n in care a fost impartit sistemul dinamic al maginii unelte,

A

Re

Re(w)1

¢ 0 \

Re(»)min

N

Fig.2.

In fig.2.6 sc prezintd modalitatca de stabilire a condificr de stabilitate
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pentru un sistem cu doud grade de libertate. Din graficul G(w)=G(®),+G(®),, pe
langa valoarea 1atimii agchiei b, se mai pune in evidenta si valoarea pulsatiei
o, pentru limita de stabilitate. De asemenea, din acelasi grafic rezultd si modul
in care trebuie acfionat asupra functiilor G(w),, pentru ca functia rezultanti G(w)
sa aiba valoarea G(w),,, cat mai mica, astfel incat lajimea agchiei limitd by s3
fie cat mai mare.

Metoda prezintd marele avantaj cd permite identificarea "punctelor
sensibile” ale masinii unelte §i, intr-o etapd ulterioard, luarea de masuri
constructive adecvate pentru ameliorarea performantelor sale de stabilitate
dinamica in procesul de aschiere.

Un alt avantaj al metodei consti in faptul c3 ea opereaza si solutioneaza
problema stabilitafii dinamice a masinilor unelte in planul real si nu in planul
complex. deoarece a fost neglijat defazajul ce existd intre deplasarea sculei i
forta de agchiere si dintre urmele a doud treceri succesive. Folosirea planului
real in studiul stabilitagii dinamice favorizeazi analizarea influentei fiecarui
subsistem asupra stabilitafii intregului sistem dinamic inca din faza de proiectare.

Dupd cum s-a constatat, in forma ei inifial stabilitdi de J.Tlusty i
M Polacek, metoda ia in considerare numai acfiunea mecanismelor excitatoare
ale legaturilor coordonate §i vibratiilor regenerative, neglijand alte aspecte. Fatd
de formularea sa inifiala, metoda a fost dezvoltatd si perfectionatd ulterior
incepand cu includerea efectului interferentei ondulagiillor succesive ale
suprafete1 de aschiere prin defazajul y, efect important indeosebi la operatiile
de frezare. brosare. alezare, si in general la operatiile de prelucrare cu mai mulfi
dinfi aschietori, cazuri in care metoda isi pastreaza eficien{a si operativitatea.

Importante cercetari in domeniul vibratiilor masinilor unelte au fost
intreprinse de catre J.Peters si P.Vanherck (Belgia).

Ocupandu-se in special de probleme de stabilitate dinamica a sistemului
elastic al magsinii unelte, J.Peters §i P.Vanheck au adus contribufii importante,
stabilind o metoda originala de apreciere a acestela.

Contginutul acestei metode [B22], se reduce la trasarea diagramei polare
a raspunsului maginii unelte la o excitafie armonicd cdt mai apropiata de
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conditiile de lucru. Pentru aceasta se aplicd o solicitare cu o sarcind armonica
pe directii probabile ale rezultantei fortei de aschiere si se determind raspunsul
(deplasarea) pe directia normala la suprafata de aschiat.

Metoda nu aduce nimic nou in ce priveste ipotezele asupra procesului de
agchiere §i asupra sistemului elastic, insd stabileste o diagrama originala si
expeditivd pentru determinarea conditiilor de stabilitate prin eliminarea
complicatiilor de calcul, care intervin in cadrul altor criterii.

Metoda se reduce la suprapunerea, intr-un mod original si la anumite scéri,
a caracteristicii frecventiale a sistemului elastic (diagrama Nvquist) peste
caracteristica procesului de aschiere.

Sistemul elastic al masinii unelte, ca si in cazul altor criterii, este format
din n subsisteme simple, corespunzator celor n moduri proprii de vibratie. Pentru
modul propriu de vibratie j, functia de transfer este datd de relatia

® ()= (2.35)
77 P(w)
a cdrei reprezentare graficd in planul complex este cea cunoscuta din cercetarile
intreprinse de J.Tlusty si M.Polacek.
Pe de alta parte, din rezultatele obtinute de S.A.Tobias si W.Fishwick.
cercetatori din gcoala engleza de masini unelte, elementul de for{d dF.(t) poate
fi scris sub o forma simplificata

dF (1) =) du+Adw+1,dQ (2.36)

in care variatia grosimii aschiei este de forma y(t)-py(t+t), 1ar dw, care
reprezintd cresterea vitezei de avans, este proportionald cu y(t). Pentru u=1 si
netinand seama de influenta vitezei de avans si a variafiei turaiei sculei sau
piesei, se ajunge la relatia datd de J.Tlusty-M.Polacek.

Tinand seama ca frecventa autovibraiilor v=0 /2 poate fi scrisa sub

forma

v;=(g+e)v (2.37)
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in care v este frecvenfa de excitatie (frecvenfa de rotagie a axului principal la
strunjire, sau frecventa de intrare in agchie a unui dinte la frezare). Intre urmele
a doud treceri succesive y(t) i y(t+1) se produce o defazare egald chiar cu .
aga cum este prezentat in fig.2.7, pentru cazul p=1. In relatia de mai sus, q este
un numdr intreg, € un numdr pozitiv subunitar (0 < ¢ < 1). Pentru diferitele

valori ale raportului v;/v, grosimea efectiva a agchiei variaza ca in fig.2.8.

} @ e=0:v=qviy(v)-y(t+1)=0
@ €=0.5:v;=(q+0.5)v:y(t)-y(t+1)=max
(B) 0<e<10:v=(q+e)viy(t)-y(t+1)

0\@
d N—~—" Q_@

Fig2.8

Conform criteriului J. Tlusty-M.Polacek, cele doud urme a doud treceri
succesive avand aceeasi amplitudine, variajia grosimii agchiei du, poate ti dedusa
in functie de unghiul de defazaj corespunzitor valorii €, printr-o metoda grafica
simpla: intr-un arc de cerc de raza y(t),,,, =y (t+7),.... carc reprezintd amplitudinca
deplasdrii, impartindu-i circumferinta cu valorile cuprinse intre 0 gi 1, distan{a
de la punctul 0 la punctul corespunzator valorii €, se obfinc marimea du
(fig.2.9). Aceasta construcjic la o altd scard determind chiar manmea
componentei forfci de agchiere pentru ipoteza J. Tlusty-M.Polacek, deoarcee dupd
acesta, dF =rdu, in care r este coclicientul de cuplaj. Criteriul de stabilitate sc
referd la indicarca unei metode grafice de determinare a limitei de stabilitate.
Prin suprapunerca celor doud grafice: caracteristica frecvenpiala §i cereul
forielor, suprapuncre ficutd intr-un anumit mod i la anumite scari (fig.2.10).
s¢ poate stabili, prin calcule foarte simple, limita de stabilitate a sistemulur de

ordinul j.

1

(9%
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Fig.2.9 Fig.2.10

Peste carcateristica {recventiald construitd la o anumitd scard y, (carce
caracterizeazd sistemul dinamic), s¢ suprapune cercul forjclor (fig.2.10), asticl
incat vectorul du=y(1)-y(t+1) si s¢ suprapund peste axa reald Re a sistemului de
coordonate (Re, Im), avind comun punctul O.

Condifia de suprapuncre a celor doud directii s¢ datorcaza faptului ¢d axa
Re corespunde forfei de excitatic.

Din acest gralic, rezulta ca excitind sistemul elastic cu o forfa dI, ~du pe
directia forfei de agchicre ia nagtere o deplasare y, (segmentul OC) in fazd cu
variajia avansului y(t) (segmentul OB)

Scara cercului foriclor y, se obtinc din condifia urmatoare: la o forfa
perturbatoare de 1 daN cu frceventa corespunzatoare punctului C rezultd o
deplasare cgala cu OB, prin urmarc OCy=0By,, relafic care da scara cautata.

Cunoscand scara y,. variafia  grosimii aschici Auy produsd de forfa
variabila de 1 daN va fi

Aul=OAyp=OA%yf (2.38)
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La limita de stabilitate, variatia fortei de aschiere cu 1 daN va fi
regeneratd de catre modificarea Au, a grosimii agchiei

AFy1=rcAu1=ldaN (2.39)

sistemul devenind instabil pentru un coeficient de cuplaj

1 OB
r__

“Au, y,040C (240)

Din graficul J.Peters-P.Vanherck astfel construit se poate trage concluzia
ca pentru ca sistemul sd vibreze autointrefinut cu frecventa v;=v,, procesul de
agchiere trebuie sa realizeze un coeficient de cuplaj de valoare r_, calculat cu
ajutorul segmentelor de pe diagrama. Turatiile la care apar autovibratiile
corespund frecventei v*=v/(k+sj).

Daca existd si alte intersectii ale vectorului y(t)=OB cu caracteristica
frecventiald, sistemul elastic poate vibra la frecvente corespunzatoare v*J pentru
valori r, calculate pentru fiecare caz in parte.

Valoarea r_,, de la care apare instabilitatea, corespunde cazului cand
proiectia vectorului OC pe axa (-)Re are valoarea maxima, in figurd segmentul
OC" care are corespondent pe diagrama punctul C'. Calculdnd pentru acest
punct valoarea r,, se ajunge chiar la valoarea coeficientului de cuplaj limitd r_,,
dat de criteriul J. Tlusty-M.Polacek.

Cercetari teoretice si experimentale importante au fost intreprinse in
domeniul masinilor unelte sub conducerea lui V.A.Kudinov (Rusia), aldturi de
el remarcandu-se A.P.Sokolovski, N.A Drozdov, D.I.Rijkov, M.E Eliasberg, si
altii.

In lucrarea sa de referintd [Ki], V.A Kudinov abordeaza aspecte mai
putin dezvoltate pand atunci, intreaga lucrare avand la bazd reprezentarea
sistemului dinamic al masinii unelte ca un sistem dinamic inchis. Kudinov ia in
considerare acest mod de reprezentare care rezultd din interactiunea elementelor
sistemului tehnologic masina unealta-dispozitiv-piesd-sculd cu procesele de lucru
care se desfasoard in zonele de contact mobile, adica procesele de aschiere, de

pag 36

BUPT



CAPITOLUL 2

frecare, fenomene electromagnetice, hidrodinamice, termice, etc.

Intreaga sa activitate de cercetare in domeniul dinamicii masinilor unelte
este dezvoltatd in stransd legdturd cu alte ramuri cu implicatii majore in
desfasurarea fenomenelor vibratorii, cum ar fi teoria aschierii metalelor, teoria
elasticitatii, teoria frecarii, teoria regldrii automate, electrotehnica,
hidrodinamica, etc, recunoscand insd ca este practic imposibild cuprinderea
concomitentd a intregii diversitafi de probleme specifice fenomenelor dinamice
ale magsinilor unelte.

Fiecare dintre scolile de cercetare dezvoltate in intreaga lume si-a format
un anumit specific care s-a concretizat printr-o anumitd "amprentd"
inconfundabild in directia de cercetare abordatd. Din nefericire insa nu toate
cercetarile converg, astfel incat ele sd se completeze si sd se continue una pe
cealaltd intr-un mod coerent. Mai mult chiar, unele dintre afirmatiile facute de
autorii lor intrd chiar intr-o ugoard contradictie, generatd in cele mai multe
cazuri de ipotezele simplificatoare considerate.

Totusi, cel care a reusit sa elaboreze o teorie ampld §i coerentd asupra
fenomenelor vibratorii specifice maginilor unelte a fost S.A.Tobias [T3],
conduciatorul cercetarilor britanice in domeniul maginilor unelte, care alaturi de
G.Sweeney, W .Fishwick, M.M.Sadek, M.K.Das si altii, a dezvoltat numeroase
cercetari teoretice care poartd o amprenta specifica, inconfundabild, confirmate
ulterior de cercetdrile experimentale dezvoltate. Astfel, conform metodei stabilite
de S.A.Tobias si W.Fishwick se presupune pentru cazul strunjirii longitudinale
spre exemplu, ci forfa de aschiere este proportionald cu adancimea de aschiere
u, cu adancimea de patrundere a sculei pe direcfia avansului r, si cu viteza de

aschiere v, adica:
F=F(u,r,v) (2.41)

Rezultd deci cd o crestere elementara df a fortei de agchiere pe unitatea
de latime de aschie este datd de relafia

df=k du+k,dr+kdv (2.42)
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in care k,=06f/du este coeficientul de influenta al adancimii de aschiere u asupra
fortei de agchiere, k,=df/dr este coeficientul de influentd a adancimii de
patrundere pe directia avansului asupra forfei de aschiere iar k,=d6f/dv este
coeficientul de influenta al vitezei de aschiere v asupra fortei de aschiere.

Coeficientul k, corespunzitor adancimii de agchiere reprezinta panta curbei
care exprima relatia dintre forta de aschiere f i adancimea de aschiere u, daca
adancimea de patrundere pe directia avansului r si viteza de aschiere sunt
considerate constante. In practica insd, adancimea de aschiere nu se poate
modifica fara sa se modifice in acelasi timp fie parametrul r, fie v. Din aceasta
cauzd nu este posibila determinarea directd a coeficientului k,, si aceastd
observatie este valabild si in cazul coeficientilor k, si k;. In afard de aceasta,
trebuie sd se {ind seama ca acesti coefcienti k,, k, si k, sunt coeficienti ai fortei
dinamice de agchiere si in consecintd trebuie determinati pe baza unor probe
dinamice.

Metoda S.A.Tobias-W Fishwick inlaturd aceste greutdti prin executarea
unor probe de aschiere continua, adica probe dinamice de aschiere la frecventa
nula a vibratiei. In acest caz relatia (2.42) mai poate fi scrisd

df=k,du+k,dr+k,dQ (2.43)

in care Q este viteza unghiulard de rotatie, k,=Rk; este coeficientul fortei de

aschiere corespunzator vitezei unghiulare de rotatie iar R este raza piesel.
Adancimea de patrundere r a sculei pe directia avansului este functie de

avansul pe rotatie s si de viteza unghiulara de rotafie si se determind cu relatia

— (2.44)

2n
Pentru deducerea acestor coeficienti de influenta, conform metodei

S.A.Tobias-W.Fishwick se executd probe de aschiere continud, care sunt
urmatoarele:

1. Prin varierea avansului s $i mentinerea constantd a vitezei unghiulare
de rotatie se obtine curba de variatie a fortei de aschiere pe unitatea de lajime
de asgchie reprezentata in fig.2.11.
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Fig.2.11

Din fig.2.11 sc poate deduce relatia:

df=k ds (2.45)

in care k, este coeficientul adincimii de agchiere corespunzator forfei de agchiere
la agchierca continud. Inlocuind in relatia (2.43) expresiile (2.44) si (2.45) i
considerand d€=0, sc¢ obtine:

kf%(ku—kl) (2.46)

2. Prin varierca vitezel unghiulare de rotatie a picsci € i men{inindu-sc
avansul pe rotatic s constant, s¢ objine relajia de dependen(d dintre forja de
agchiere pc unitatca dc ldfime de aschie si vitcza unghiulard dec rotagic,
reprezentatd in fig.2.12.

Conform fig.2.12 se poate stabili relatia:

df=k,dQ (2.47)

in care k€ este cocficientul vitezei unghiulare de rotagie a piesci corespunzator
forfei de agchicre continuc. Inlocuind n relagia (2.43) expresiile (2.44) g1 (2.47)
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1 d
r oo 5o
£
Q
Fig.2.12
si considerdnd du=0, se obfine: k
k,=k.-s—= (2.48)
47t

Introducand valoarea lui k, din relatia (2.46) 1n expresia (2.48), se obtinc:

k -k
k,=kg-s—— (2.49)

Inlocuind valoarea lui k, din relatia (2.40) si valoarea lui k, din expresia
(2.49) in (2.43), sc obtine:

k i
Afekidus 22, 5= (2:50)

In expresia (2.50) se vede cd singurul coeficient necunoscut al forfei de
agchiere este k;, care conform metodei, trebuic obfinut de asemenca pe baza unor
probe dinamice dc aschiere, care insd sunt foarte dificil de realizat practic in
acest caz.

Totugi, daca k, si ky, care sunt cocficien{i corespunzatori forfei dinamice
de agchicre g1 au putut fi reprezentagi in functie de k,, K, (coclicicnyi
corespunzitori forfei stationare de agchiere), la fel, si cocficientul k, sc
urmdreste a {i exprimat in functic de astfel de coeficienti corespunzitori for{ci
de agchiere continue, dupd executarca probelor aferente.

Pentru accasta, relatia (2.42) mai poate fi scrisd sub forma:
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df=k,du+k,dr+k,(RdQ +QdR) (2.51)

efectudndu-se urmatoarele teste de aschicre:

a) Prin varierca avansului pe rotajic s gi menginerea constantd a vitezel
unghiulare de rotatic Q si a razei piesci R, sc obtjine relajia reprezentati in
fig.1.13a, din care sc deduce expresia (2.45), care dupd introducerca in expresia
(2.51) conduce la relatia (2.40).

o df
k,=—"=tge f ko-—-=tgcq
f ds, s dQ y
)
(a)
sy R-constante
Q. R-constante
-, v (R
f L df
(¢)
5,.Q2-constante
v QR

Fig.2.13

b) Prin varicrca vitezei unghiulare de rotafic €2 a picscr g1 menpinerca
constantd a avansului s $i a razci picsei R, s¢ obfine relatia reprezentata gralic
in fig.2.13b din carc sc deduce:

df=k,RdQ (2.52)
Introducand rclaiile (2.44) i (2.52) in expresia (2.51) sc obine

)
_2nR v <3
kz‘—,—(l‘u_k3) (259
K
¢) Prin varicrca razei picsei R i menginerca constantd a avansulur s o1 a

vitezei unghiulare de rotagic €2, sc obfine relafia reprezentata in fig 2 1 3¢ din
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care se deduce
df-k QdR (2:54)
Introducand df din expresia (2.54) in relatia (2.51) se obtine

ky=k, (2.55)

Introducénd k; din (2.55) in expresia (2.53) se obtine:

2nR
2=%(kQ k) (2.56)

Introducéand k, din (2.56) in relatia (2.46) si modificand ordinea se obtine

k, =ku—[@(kn—kv)] 2.57)
S

In consecintd, coeficientii corespunzatori fortei dinamice de aschiere k.
k, si ky pot fi reprezentati in functie de coeficientii corespunzaitori forfei
stationare de agchiere k,, kQ si k, care la randul lor pot fi obtinuti relativ simplu
pe baza probelor de aschiere continua prezentate.

Introducand relatiile (2.55), (2.56) si (2.57) in expresia (2.42) se obtine:

2nR

(ko ~k,)dr+k dv (2.58)
S

dr-lk - 2R —kv)]du+
N

Pentru a lua in considerare aceste determindri efectuate trebuie apreciat
dacd aceasta exprimare a coeficientilor corespunzatori forfei dinamice de
agchiere in functie de coeficientii fortei stafionare este suficient de precisd
pentru aplicatiile practice.

Dacd se analizeazd de exemplu fig.2.13a, se observd cd coeficientul
corespunzitor adancimii de aschiere k, se calculeazd ca tangenta la curba in
orice punct, tangentd care reprezintd raportul dintre o crestere foarte micad a
fortei de aschiere df si o crestere foarte micd corespunzatoare a avansului pe
rotatie ds, variatiile celor doud marimi care se raporteaza producandu-se practic
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instantaneu. Un procedeu asemandtor se foloseste pentru determinarea
coeficientilor kg si k..

Dacd peste migcarea de aschiere continud se suprapune o miscare
vibratorie intre sculd si piesd, este evident cd df si ds vor varia intr-un mod
diferit de cel normal. Se poate spune ca coeficientii k_, K, si k. vor fi dependenti
si de frecventa o i de amplitudinea x a vibragiei. De aici rezultd necesitatea
determindrii coeficientilor corespunzatori fortei de aschiere pe baza unor probe
dinamice, in care df, du, dr dv sa varieze dinamic, pentru a se obfine rezultate
corecte, in concordan{d cu realitatea.

Odata precizate aceste aspecte, se poate trece in continuare la studiul
stabilitafii dinamice a sistemului de aschiere. si in final la trasarea diagramelor
de stabilitate.

Odata cu avantul luat de industria constructoare de masini, in a doua
jumdtate a acestui secol au inceput §i la noi s se dezvolte cercetari asupra
dinamicii masinilor unelte, de cétre colective de cercetare pe acest profil in toate
universitdtile mari din tard. Astfel, la Timisoara, incd din deceniul al saselea au
fost demarate cerectdri in acestd direcfie de catre un colectiv format din
Gh.Silag, L.Brindeu, si altii [S6], [S7].

Cercetarile au fost canalizate spre studiul vibrafiilor §i a stabilitatii
dinamice a sistemului tehnologic piesa-sculd agchietoare, punandu-se in evidenta
autovibratiile datorate efectului regenerativ, autovibrafii datorate unor
particularitati ale fortelor de frecare uscatd ce se produc pe fetele de aschiere
ale sculei si metalului agchiat, si altele.

Cercetdrile teoretice §i experimentale au condus la elaborarea unor
algoritmi de natur direct aplicativa in studiul dinamic al procesului de agchiere.
in special cu referire la strunjire [S4].

Dezvoltiri privind diferite aspecte ale vibratiilor la prelucrari prin aschiere
au fost sistematizate si completate in cadrul unei culegen elaborate de Gh.Silas,
L.Brindeu si altii [S4]. Un important aspect abordat este studiul autovibratiilor
generate de efectul regenerativ, datorat urmelor de la prelucrarea anterioara
(fig.2.14).
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Se considerd ca forfa de agchicre
face unghiul B cu verticala §i variazd

¢k proprortional cu variajia grosimii aschici,

coelicientul de proporgionalitate fiind r.
—-— Dacd A, este amplitudinea ondulatici
: m suprafetei de prelucrat, considerind un

sistem de axc de coordonate atagat

Fig.2 144 semifabricatului conform figurii, ccuatia

sectiunii verticale a ondulatici va [i:

y,=asinez , a=2n/z, (2.59)

unde y, estc masurat fajd de suprafata prelucratd in absenfa vibratiilor iar z,
cste peroada ondulagicei.

Deplasarea picsei prelucrate fiind uniforma, z=vt, astfel ¢a y,=A sinmtl.
unde w=av. Prezen{a ondulafici dctermind variafii ale grosimii agchicei care
implica variatii ale forfei de aschicre.

Ca urmare, sistemul clastic vibreaza dupa o lege y,=y-(1) ce urmeaza a sc
determina. Datoritd acestor vibratii, precum si a ondulatici supraletei, grosimea
agchiei fa{@ de functionarca in regimul fard vibratii variazd cu v,-y,, valoarca
forjei de agchiere variazd cu r(y,-y,) iar componcnta sa perpendiculard pe
suprafata de prelucrare cste (y,-y,)rcosp.

Prin urmarc ccuatia diferentiala a vibratiilor sistemului clastic va [i:

g, +cy, +(k+rcosP)y,=rcospA sinwt (2.60)

Studiind vibratiile forfate care sunt de forma y,=A.sin(wt-@) (considerand
ca vibragiile proprii s¢ amortizeazd), s¢ obfine:
rcosfA cw
A,= ! gp=—— (2.61)
J(k+rcosp -mw?)*+cw? k+rcosp -mo

Acest mod de gencerare a autovibratiilor, in urma formari undelor de
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suprafatd este cunoscut in literatura de specialitate ca principiul intensificirii
treptate a vibratiilor, amplitudinea noilor ondulatii ale suprafetei prelucrate fiind
A. Realizarea unui regim stabil de agchiere necesitd obtinerea aceeleiasi
amplitudini a ondulatiilor, adici A.=A,. Pentru aceasta este necesar si fie
satisfacuta relapia:

rcosP =y (k+rcosp -mw?)?+cw? (2.62)

Condifia stabilitd (2.62) este valabild pentru orice pulsatie . Daci
sistemul vibreazd in apropierea rezonantei inseamna cd pulsatia o este foarte
apropiatd de pulsatia vibratiilor neamortizate din sistemul cu masid m, avand

constanta elastica echivalenti cu k+rcosf si deci se poate scrie:

2= Krreosp (2.63)
m

1ar conditia de stabilitate (2.62) devine

k+rcosf (2.64)
m

rcosP=c

Introducand coeficientul amortizirii critice ¢, =2[m(k+rcosP)]'”, se obtine

J

reosp=— (2.65)
0,5-<

ccr

Daci condifia (2.65) este indeplinitd, autovibrafille in apropierea
rezonanfei au amplitudine constanti. Se observa ci trebuie ca c/c,<0,5 si deci
la masini unelte acest fel de autovibratii pot sa apard deoarece, 0,02<c/c,<0,2.

Alt tip de autovibrafii pot fi puse in evidenta prin considerarea cufitului
legat prin elemente elastice dispuse dupd directiile principale de rigiditate
(fig.2.15).
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Ca ipoteze infiale se presupune cd piesa
prelucratd este perfect circulard si omogena.
’ cutitul este considerat ca tiind un punct material

IR Y de masa m (centrul de greutate C al cutitului).

«, forta de agchiere F fiind aplicatd in acest punct.

" ea are o variatie liniard in raport cu variagia

4 ’ 4 B X grosimii agchiei si face unghiul g cu directia
2 cutitului.

Fig.2.15 Se consierd un sistem de axe Oxyv in
planul ortogonal al aschierii cu originea in
punctul O, in pozitia de functionare staionara (fara vibratii).

Daca a,, a,, si a,, sunt coeficienii de influen{d corespunzitori legaturii
clastice a cutitului (o, este deplasarea in directia axei y produsa de forfa unitate
aplicatd in direcfia axei z), atunci deplasarile punctului C din pozijia dc
echilibru datorita unei forte F care face unghiul a cu Oy vor fi:

y=F(awcosa +ayzsina) = 66)
z=F(ayzcosa +ausina)

Deplagrile punctului C 1in directia forfei si respectiv. pe o direcjic
perpendiculard, raportate la sistemul Ox,x, rotit fafd de precedentul cu unghiul

a, vor fi:

X, =ycosa +zsina

(2.67)
X,=-ysina +zcosa
care dupd inlocuirca lui v si z devin
_ 2 2 ;
x, =F(a, cos”a +a sin a+ayzsm2a)
(2.68)

X, =FIayzcos2a +%(au-ayy)sin2a]

Se observd ci existd directii ale fortei pentru care punctul C are o
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deplasarea nuld in directia perpendiculard pe forta, care rezultd din (2.68) sub
forma: 20
1g2o=—%_ (2.69)

aw—au

Dacid a, este cel mai mic unghi care verifica aceastd ecuatie, rezultd ca
existd doud directii perpendiculare intre ele care au proprietatea enuntatd,
numite directii principale de rigiditate, care in general nu coincid cu directia
fortei de agchiere.

Dacd Ox,x, corespunde cu directiile principale de rigiditate, forfa F
dirijatd dupd Ox, produce deplasarea:

F /
xl:E[ayy+azz_ (ayy—azz)2+4a;z] =Fa“ . x2=0 (2.70)

Se constatd ca pentru aceastd directie cutitul se comportd ca un element
elastic de constanti elasticd k,. Similar, pentru a doua directie principald cugitul
se comporta ca un element elastic de constanta k,, unde:

1 _ 1.
_‘“11“2‘[“yy o

p V(o) ]
1

Z

Q2.71)

1 1 2
k, =a22=5[a>'y+azz" (“w—“zz)2+4“yz]
2

Rezultd deci ca legarea elastica a cutitului este echivalenta cu folosirea
a doud arcuri perpendiculare dirijate dupa directiile principale de rigiditate, de
constante elastice k; si k,.

Cu ajutorul coeficientilor de influenta o, si a,, ecuatiile diferentiale de
migcare vor fi:

X, =-o, mk o, rycos(p-a,)

X, = =0 ,Mmk, 0, rycos(B - )
care mai pot fi scrise
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mi, +[k, +rcosacos(p ~@g))x, ~rsina cos(B ~ay)x,=0

(2.73)
mx, +rcosa sin(p ~eox, +[k,-rsine sin(p -ag)lx,=0
astfel incat ecuatia caracteristic va fi:
A2 +k, +rcose cos(p -g) -rsine cos(f -e,) " (2.74)
rcose.sin(p e ) mA?+k,-rsine sin(p )
Introducéand notatiile
2=—— , singgin(f-a)=a , cosa,cos(P-e)=b
By ° o (2.75)
r
m
$i parametrii adimensionali
ﬁ=gl , ﬁ=52 (2.76)
, r r
ecuatia pulsatiilor devine
Z4+(EQ +b‘a)zz+ElEZ—aEl+bEZ=O (2.77)
2

care va avea radacinile

2
+D- +E, +b- 2.
212,2? 5152217 aiJ (El E; a] ~(§,8,-ag,+bg)) (2.78)

astfel incat se pot trage concluzii asupra stabilitdfii cufitului.

Si in alte centre din tara s-au evidentiat numerosi cercetatori prin lucrarile
elaborate elaborate asupra dinamicii masinilor unelte. Astfel. G.Rosca [R2] aduce
contrbutii importante la studiul teoretic §i experimental al comportarii dinamice
a magsinilor unelte, dezvoltand cercetdri concrete pe masinile de frezat universal
pentru sculdrie FUS25 - FUS32, produse de intreprinderea Infrafirea Oradea.
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In cadrul Universitdfii din Bragov, S.Chiriacescu a adus contributii
importante in studiul vibratiilor gi stabilitagii maginilor unelte [C2], [C3], [C4].
[C5].

Preocuparile au fost canalizate mai ales in directia studiului stabilitaii
dinamice a procesului de agchiere [C3], dar a dezvoltat importante studii $i in
domenii legate de descricrea matematica a sistemlor dinamice liniare invariante
in timp, stabilirca modelelor dinamice in studiul vibratiilor masinilor unclte,
identificarea structurilor masinilor unelte, precum si in stabilirea metodelor gi
mijloacelor de imbundtdtire a indicilor de performantd dinamica ai masinilor
unelte.

In domeniul stabilitatii dinamice, reuseste sa stabileascd o mectodd
originald deosebit de eficientd pentru stabilirea diagramei de stabilitate a
proceului de aschierce pe o masind unealtd.

Pornind de la obscrvagia
ca grosimea de agchiere cste
marimea cu influenja determi-
nantd asupra componcntci dina-
mice a fortei de aschiere, stabi-
leste modalitatea in care aceasta

influenteazd asupra forjci Al-.
Grosimea instantance de

aschie este datd de distanja

dintre doud traicctorii descrise de

un punct de pe tasul principal al

sculel, si anume  traicctloria

2

2.16

Iig

q

ramasa de la trecerea anterioard
si traicctoria aparutd la trecerea curentd a sculei (fig.2.16), decalate in tmp cu
marimea T,.

Ca urmare, grosimea de agchiere instantanee va avea expresia;

a(t) =aO+Aa(‘)(t)+Aa“”(t) (2.79)
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unde Aa®(t) este variafia datorati deplasarii relative a sculei pe traiectoria
trecerii curente iar Aa'®(t) este variafia datorata deplasarii dinamice a sculei faga
de piesd pe traiectoria de la trecerea precedenti.

Tinand cont de conventia de semne utilizatd in dinamica masinilor unelte
conform céreia ca sens (+) al deplasdrii y se alege acela care conduce la marirea
distantei dintre sculd i piesd, variafia totald a grosimii de aschiere se poate
scrie

Aa=a=a,=Aa®+Aa®=-y(t)+py(t-T,) (2.80)

unde pe[0,1] este factorul efectului regenerativ (sau factor de suprapunere)
definit ca raport al amplitudinii deplasarii relative la trecerea precedenta i
amplitudinea la trecerea curentd.

Presupunédnd componenta dinamica a fortei de agchiere AF proportionald
cu Aa, se obtine

AF=K Aa=-K y@)+uKy(t-T) (2.81)
unde K, este rigiditatea statica a forfei de aschiere iar T, este intervalul de timp

dintre doui treceri succesive ale unui punct de pe taisul principal al sculei prin
planul normal la suprafata aschiatd

T;L%‘ (2.82)
n
Dezvoltand in serie Taylor y(t-T,) se obtine
. St
G ARORE ARSTE AL (2.83)
sau folosind notatia p=d/dt
-T)p (-T)p* ;
yt-T,)= 1] 1:)p+_;'_+". ®)=¢ Ty(0) (2.84)

de unde rezultd expresia componentei dinamice a fortei de aschiere sub forma
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AF=-K (1-pe Py (2.85)

expesie ce va putea fi folositd in studiul stabilitagii dinamice a procesului de
aschiere.

: Spre exemplu pentru cazul prelucrarii prin
_I_ burghiere (fig.2.17), considerind un sistem
dinamic invanant in timp (cu parametri

m dinamici concentrafi §i constan{i), ecuafia care
F descrie comportarea structurii elastice in
prezenta fortei de agchiere este:

y+cy+ky=F,-AF (2.80)
Fig.2.17 my ey +ky=Fy
Pentru cazul burghieni, conform celor
descrise anterior i conform [C3], [T3]. se poate scrie

AF=[2K(1-pe "'“’-)ec%m}z (2.87)

in care K, si C, se stabilesc conform metodologiei precizatd de Tobias [T3], K,
fiind panta dependentei experimental obfinute F=F(s) la burghierea unui aleza)
de diametru egal cu cel al tdisului transversal al burghiului, si C, diferenta dintre
panta curbei F=F(s) obtinuti la burghierea in plin si K, determinat anterior, iar
T,=1/(2n). In consecinid se poate scrie:

mf_'+cj+k:=‘}‘0_[2Ka(l ~pe -iuT-)+2Ca%im}z (2.88)
L
care se poate transpune sub forma:
[-me*+ciw +k}:=.70-[2xa(1 -pe "“’-)+2Ca€-im}z (2.89)
astfel incat: T .
-mw +Ciw +k+2Ka(l -mue ** ')+2Ca—6iw]z=.70 (2.90)
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Din ultima relatie se poate determina

2y

« -, n 2.91)
-mw*+cio +k+2Ka(1 ~pe T +2Caaiu)

Prin urmare se obfine ecuatia caracteristica
. T T, 59
mo +c1co+k+2Ka(1 pe )+2Caazw—0 (2.92)
Utilizadnd dezvoltarea
e “Te=cos 0T, +isinwT, (2.93)
§1 separand partea reald de partea imaginara se obgine pentru partea reala:
~-mo?+k+2K (1-pcosT,)=0 (2.94)

lar pentru partea imaginara:

cw —2Kap,siana+2Ca%w=O (2.95)
de unde se obtin in final relatiile: )
K -mo -k
a” (2.96)
4sin?<
2
sl € .
A mo’+2mno’sine -(A ck—4cnsin25) -2knsine =0 (2.97)

in care p=1, Q=27n, oT,=¢, C,=AK,.

Pentru diverse valori ale unghiului €€[0,27] si j=0,1,2,... din ecuatiile
(2.96) si (2.97) se determind valorile lui o=w;, si K=K , corespunzatoare
limitei de stabilitate a sistemului dinamic de prelucrare, dupa care este posibil
calculul valorilor limiti ale frecventei de rotatie a arborelui principal (n,,) si ale
avansului burghiului (s;,,).

Fiecarei combinafii (ny,, S,) 1l corespunde in planul n-s un punct de pe
curba limitd de stabilitate de ordinul j, astfel incat mulfimea punctelor date de
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aceste perechi de valori oferd curbele de stabilitate, respectiv diagrama de

stabilitate a sistemului dinamic de prelucrare (fig.2.18).

nfrot/min]

Fig.2.18

Mctoda se dovedeste a {i deosebit de eficientd i utild indiferent de
procedeul de prelucrare folosit, fiind usor de aplicat deoarece elimind diverse
complicafii carc intervin in cadrul altor metode.

In acclasi demeniu, al vibragitlor maginilor unclte, V.Moraru, C.Ispas si
St.Rusu [M7] claboreazd o ampld lucrare in carc tratcazd in mod special
stabilitatca maginilor unelte, dezvoltind metode teoretice dar gi experimentale de
investigare a proprictafilor dinamice ale magsinilor unclte. Dec asemenca, C.Ispas
si F.P.Simion [II]| fac o abordare dctaliatd a teorici vibrafiilor mccanice in
domeniul construcfici maginilor unclte, elaborand o monografic accesibila
cercetdtorilor interesafi de concepiia, proiectarca i construcfia maginilor unclte.

Pe aceeasi linic, L.Deacu si Gh.Pavel abordeazi intr-o ampla monogralic
[D4] metode stiingifice moderne de investigajic a comportarii dinamice a
maginilor unelte, aplicabile la nivelul laboratoarclor de cereetare, dar si metode
simple de testare accesibile i cercetdtorilor care au la dispozijic un cchipament
minimal.

Pe langd acestia s-au remarcat si continud sd se evidenicze numerosi alfi

cereetdtori preocupati de acest important domeniu al constructici de magint.

)
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CAPITOLUL 3

STARI DE TENSIUNE LA FORMAREA ASCHIEI

3.1. NTRODUCERE

Studiul din punct de vedere mecanic al proceselor de aschiere desfasurate
pe magsini unelte st la baza elucidarii fenomenelor dinamice care insotesc
prelucrarile cu scule agchietoare, avand un rol determinant in exemplificarea
genezei si evolutiel caracteristicilor dinamice ale elementelor implicate in zona
de aschiere.

Legile mecanicii proceselor de aschiere se pot individualiza prin
considerarea principalelor proprietdfi ale zonei de aschiere, in ansamblul lor
acestea explicand fenomene deosebit de complexe si cu particulatitafi
caracteristice agchierii.

In acest context un prim aspect ce trebuie abordat este reprezentat de
transformarnile mecanice suferite de metalul aschiat care este supus unor
deformari plastice mari intr-o zona de deformatie plasticd de dimensiuni mici
si cu un gradient de deformare relativ mare, toate aceste elemente determinind
o0 ingreunare atit a calculelor matematice cat §i a determindrilor experimentale
a tensiunilor care iau nastere in zona de formare si desprindere a aschiilor.

Pe de altd parte, scula aschietoare, responsabild de inducerea acestor
deformatii plastice in semifabricatul prelucrat, este supusa la randul ei unor
eforturi. insd nu va suferi deformatii plastice datoritd duritafii $1 a geometriei
partii active alese corespunzator. In anumite situafii aceasta va fi supusa unor
deformatii care nu depdsesc zona elasticitdfii, cu consecinfe imediate asupra
comportarii dinamice a sistemului. Evident, poate fi amintita aici si situatia
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extremd de deformare in domeniul plastic urmati de ruperea partii aschietoare
a sculelor, situatie care insa poate fi usor evitata.

In sférsit, o importantd deosebitd in ansamblul proceselor de aschiere o
prezintd elementul care realizeaza legatura si marcheazi interdependenta dintre
zona de formare a aschiei, agchia desprinsd si sculd. Este vorba de forfele care
se manifestd in zona de aschiere si care imprimd un anumit caracter dinamic
intregului sistem. Evaluarea acestor forte este esenfiald in studiul vibratiilor
generate in zona de aschiere, care sunt in stransa legaturd cu calitatea prelucrarii
si cu productivitatea ei, doud atribute indispensabile ale aschierii. Cunoasterea
fortei de agchiere si in special a variafiei acesteia oferd oportunitatea studiului
fenomenelor vibratorii specifice agchierii, precum si stabilirea proprietatilor de
stabilitate ale sistemului de aschiere.

Este cunoscut faptul cd in ceea ce priveste semifabricatul aschiat,
prelucrdrile prin aschiere la care este supus sunt procese deosebit de complexe
de deformare plasticdi urmate de indepartarea aschiilor in vederea generarii
suprafetei.

Complexitatea acestui fenomen este determinatd de trei cauze principale
unanim recunoscute in literatura de specialitate [C10], [C11], [K4], [O1]. Cea
mai importantd dintre ele este actiunea sculei avand viteza de aschiere v.
prevazutd cu o anumitd geometrie a partii active, asupra stratului de metal
agchiat. In urma acestei acfiuni are loc procesul propriu zis de formare a aschiet.

Altd cauzd care contribuie la complexitatea fenomenului este datd de
contactul dintre faja de asezare a sculei §i suprafata prelucrati a piesei in
prezenta unei viteze relative intre sculd si piesa.

In sfarsit o ultimd cauza importantd este reprezentatd de contactul dintre
fata de degajare a sculei si agchia degajatd care aluneca pe suprafaja de
degajare, influentand inclusiv procesul de deformare plasticd din zona de
formare a agchiei.

Mai mult, complexitatea fenomenului este sporitd de posibila prezen{a a
depunerii pe tais, care in cel mai dezavantajos caz poate f1 instabild, toate aceste

fenomene desfasurandu-se in prezenfa unei temperaturi ridicate.

pag 5§

BUPT



CAPITOLUL 3

Tindnd seama de aceste considerentc, zona
de plasticitate reald, cca in care arc loc formarca
elementului de agchie, sc precizeazd conform

modelului din fig.3.1. Dupd cum se¢ observa si

din figurd, starea de deformare afecteaza
inclusiv o mica parte din zona carc dupd

Fig.3.1

trecerca cufitului devine suprafata finita si carc
suferd un proces de relaxare clasticd atunci cAnd nu mai este solicitati. Acest
aspect este insa de ccle mai multe ori neglijat, desi in anumite conditii ar puteca
avea o influen{d importanta asupra precizici prelucrdrii.

Modelarea matematica exactd a fenomenelor prezentate este deoscbit de
dificila daca nu chiar imposibila, astfel incat in aceste condifii nu pot fi aplicatc
cu succes teoriile clasice ale plasticitafii in scopul determindrii componentelor

deformaticei gi eforturilor manifestate in procesul de aschicre.

3.2. PROCESUL DE FORFECARE LA FORMAREA ASCHIEI

In literaturd sc defineste unghiul de forfecare a agchici ¢ ca fiind unghiul
dintre directia vitezei de aschiere si planul desprinderilor succesive ale agchiilor
(fig.3.2).

In vederca simplificarii calculelor matematice, fard a picrde csenja
fenomenului, se adopta modecle simplificate ale zonei de formare a agchici.
Accste modele au la bazd ipoteze simplificatoare ce se referd la forma i
dimensiunile zonci, la forma si pozitia suprafetei dupd care are loc desprinderea
agchici, la dirccfia si repartifia forfelor ce actioncaza asupra stratului agchiat si
implicit natura, distribufia $i marimea tensiunilor gi deformafiilor din zona de
plasticitate.

Un astlel de model simplificat al zonei plastice de formare a clementulu
de agchic poate fi cvidentiat conform fig.3.2.

Practic, desprinderea agchiilor va avea loc dupa planul convenpional de

pag 56

BUPT



CAMTOLLL §

dunecare OA pentru prmui
model sau dupd plimui o
care au loc deformummik
maxme OM pentru cef dee
al dodez medel Pruma
b model se poate tolesu m
cazul vitezelor de wyehmere

Fig.3.2 mari (§ implict vieze man
de deformme) pemru cER

3

Ve

timpul in care are loc deformatia zonei plastice este mic. i cel de d dodee
model corespunde prelucrarii cu vitezi de agchiere micd i acest caz exastimt
0 zond de deformare plasticd de formd aproximativ triunghulard. [amra OM &
triunghiului reprezentind planul de maximad deformatie. cel dupd care are low
separarea agchiei detasate de elementul de agchie nedetagati
[n cazul proceselor de detormare plasact
care au loc la formarea aschmer. asa cum
constati §i In practica agcher. clementche
dimensionale ale agchier detasate se vor scnmoe
radical fati de cele ale stramiur de aychoac
(fig.3.3). Daca L, b §i u sunt lungmea. |3omex
§i respectiv grosimea stratuiur de meeria, i
Fig.3.3 de aschiere, iar L, b, 91 u, aceleay ¢lemente aix
agchiei dupd prelucrare. re acestiez eXISLL
relatiile L,<L, u,>u i b,xb, coeficientul de comprimare plasucz a agchue: thmd

L_% C Y

= :_)I

L u

coeficient care oferd o imagine asupra intensitifii procesuiur de deformare
plastica.
Starea de tensiune din planul de forfecare corespunde uner afunecdr

simple peste care se suprapune o compresiune (fig.3.4).

P
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CAPITOLUL 3

In cazul cel mai gencral,
deoarcce compresiunea in realitate nu
este uniforma de-a lungul planului de
forfecare, acesta din urmd va avea
aspectul unei  suprafete  convexe
(fig.3.5a) sau concave (fig.3.5b), dupa
cum cfortul creste sau scade de la A
inspre O. Totusi, in vederca unui
studiu analitic, considerarea acestei

suprafcfe curbe ca fiind un plan oferd o aproximare satisfacatoarc i nu

introduce distorsiuni in cc priveste rezultatul final al studiului.

In plus fatd dc cele prezentate,
fenomenele capdtd un aspect profund
alcator daca materialul prelucrat nu
este izotrop, nu este omogen si nu
poate fi considerat idcal din punctul
de wvedere al  proprictagilor  de

plasticitate, astfel incat gradul de

complexitate al fenomenelor creste in mod corespunzitor, acestea devenind

foarte greu sau chiar imposibil de modelat matematic.

Fig.3.6

In csentd, desprinderca agchiilor se datorcaza
fenomenului de alunecarc din planul de forfecare
precizat anterior. Sc¢ va considera ¢d ruperca agchicl
se face in planul de alunccare xOZ' (fig.3.6) definit de
tensiunea tangentiald maxima, astfel incat:

d‘ty/z/:o (12)
dp,

Tensiunile fagad de axcle ¥'7' s pot scrie:

0,=0.cosp, +o),sin:B -2t sinp cosp,
Oy/=o:sinzp] +0yCOSZB] +21'”.\':SinB ICOSBI (3.3)

0.-0
__ z Yein? - e
Tyri™ > sin2f3, f}‘:bOb-Bl paw 8

<~
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de unde se poate determina:

dt, .
dé/‘ =-(6,-0,)cos2p, +27 sin2B,=0 -0, (3.4)
1

Pentru indeplinirea conditiei (3.2) va fi deci necesar

Oy/=0'z/ (35)

Utilizdnd teoria deformatiilor elastoplastice, si considerand ipoteza

simplificatoare a incompresibilitdtii materialului, pentru starea de deformare
plana se stie ca:

o =2 (3.6)

Asadar,
6,=0,=0,/ 3.7

Fenomenul de alunecare se poate considera ca o stare de deformare
omogend, adicd tensiunile tangentiale 1., sd fie constante (t,) in toate punctele
planului de alunecare.

Folosind ecuatiile de echilibru

90, 9y, 99y, 9% (3.8)
o’ oy’ o’ oz
se deduce
09, o 9% (3.9)
oz’ ay’

Prin urmare, tensiunile sunt constante

0,=0,=0,=0 (3.10)

Asadar starea de tensiune in planul de alunecare a agchiei va corespunde
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unei alunecdri simple in directia definita de unghiul B,, cu tensiunea tangentiala
T, constantd, pestc care se suprapune o compresiune cu o stare de tensiunc

triaxiald omogena cu tensiunea ¢ constanti.

3.3. ECHILIBRUL ASCHIEI IN MOMENTUL DESPRINDERII

Fie OA planul de alunccare
(fig.3.7) pentru carc anterior a [ost
stabilita starca de tensiune. Echilibrul
aschici se recalizeazd actiunea a doud

forte, si anume forta R, cu care scula

actioncazd asupra ci si forfa R de
legdturd a aschiei  cu  restul

semifabricatului.  Forta R, cste

Fig.3.7

rczultanta presiunii normale N, $i a
fortei de frecare I, de pe faja de degajare a sculci iar forfa R s¢ va objine prin
compunerea forfei F situatd in planul de alunecare i a componentel N normalad
la planul alunccdrii. Componenta F este produsd de rezistenfa materialului la
forfecare in sectiunca

§=_ub (3.11)

sinf},

si de forfele de frecare interioard dintre agchie si restul semifabricatului (b este
latimea agchici). Componenta F arc valoarca

F=8t,+Nige, (3.12)

Tindnd scama ca
F,=Ntg¢, (3.13)
ccuatiile de echilibru ale agchici se scriu

pag 60

BUPT



CAPITOLUL 3

COS(‘PI +ﬁl _Y)

F=N,
| CO5% (3.14)
S1ind + -
N=N, (¢,+B,-7)
cosg,

unde y este unghiul de degajare, ¢, unghiul de frecare la alunecare pe fata de
degajare, iar ¢, unghiul de frecare la alunecarea interioard a materialului de
prelucrat.

Cu aceste componente precizate, din (3.12) se obtine

sin(g, +P - cos(@,+P, -
S By 5@ B (3.19)

St +N
cos@, cos@,

de unde rezulta s
T,08Q COSQ,

! COS((PI+(Pi+Bl_Y) (3'6)
S7,C08¢ sing,

Y cos(p,+¢,+B,-Y)

Inlociund N, in relatiile (3.14) se obfine

Fe St cos@.cos(p,+B, -Y)

cos(¢,+9;+B,-v) 3.7
N- St cossin(e +f -v)

cos(@,+9,+B,-Y)

Asa cum s-a precizat anterior, tensiunea ¢ este constantd si se poate

determina cu relatia:

- (3.18)

N t,c080sin(e B -y)
0:_
S cos(¢,+o;+B,-Y)

In consecin{d, toate forfele si tensiunile care acfioneaza asupra aschiei in

timpul procesului de desprindere sunt cunoscute.
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3.4. ECHILIBRUL LA LIMITA AL SCULEI LA DESPRINDEREA
ASCHIEI

In timpul aschierii asupra
sculei va actiona in primul rand o
fortd R, de componente N, si F, carc

reprezintd acfiunca aschiei asupra

sculei si este egala si de sens contrar

cclei  determinate  anterior.  La

Fig.3.8 contactul dintre sculd i semilabricat

va lua nagtere o forfd N, carc

reprezintd reacfiunca normald a supralegei prelucrate si forta de frecare I°5 dintre

sculd i suprafata prelucratd. Pentru realizarea prelucrdrii prin agchicre sc
considera ¢d asupra sculei acfioncaza forfele exterioare P, si P, (lig.3.8).

Ecuatiile de cchilibru ale sculei vor fi:

cos(y -
P=F, N, (y-9)
cosQ, (3.19)
sin(y -
P.-N,N, (Y-9,)
4 cosQ,
unde
F,=N,1¢, (3.20)

- fiind unghiul de [recare la alunccare pe fafa de agezare a sculet.
In mod obisnuit forfa principald de agchicre P, sc exprimd printr-o
expresie de forma:

P_=Kub (3.21)

in care K se determind experimental.
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Cunoscénd forga P, din relatiile (3.19) si (3.20) se poate determina forja
necesara P,

S7,c089.co5(Y-9,-9,)

P =P_ctgep,-— 322
Y ET? sing,cos(9,+ B, -Y)
s1 fortele N., F,
cos(y-¢,)
N2=chtg(p2-Nlctg(p2—(P'
1 (3.23)
c& -
F,=P.-N, (y-9)
cos@,

Relagiile (3.21) si (3.22) determind méanmea forjelor de agchiere P, si P,
in functie de elementele care definesc aschierea.

Asupra fetei de degajare a sculei acfioneaza agadar N, si F, care in
realitate insd nu sunt forte concentrate, ci distribuite pe toatd suprafaja de
contact dintre corpul sculei §i aschie. Astfel, pentru a determinarea modului de
incércare a sculei va trebui sa fie studiati aceastd lege de repartitie.

Se noteazi cu p presiunea normald pe unitatea de suprafatd din jurul unui
element de suprafatd de lafime b, situat la distanta Z de varful sculei. Fie
p=p(%) legea de repartifie a aceastor presiuni. Se poate scrie

1
N,=b fp(E)dE (3.24)

in care 1 este lungimea suprafefei de contact dintre aschie si faja de degajare a
sculei. care urmeaza a fi determinata.
Aplicind formula mediei in relafia (3.24) se gaseste

N, =lbp(¥)) (3.25)

unde
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0<y<l (3.26)

In cazul cénd sc considerd legea de repartific de formd triunghiulard

atunci
R (327
(o cste la varful sculei, pe suprafaga de alunecare)
In acest caz sc gaseste
leoTbl (q,z_;_) (3.28)

Din aceste relagii s¢ deduce lungimea de contact a aschici cu scula

_2N, 2ucose,

bo =sinBlsin(Bl+<pl—y)

(3.29)

3.5. STAREA DE TENSIUNE A PARTII ASCHIETOARE A SCULEI

Se  folosceste  principiul  fui
Saint-Venant  carc  spune ¢d in
punctele sculet suficient de departate
de punctele de aplicagic ale sarcmilor
exterioare, tensiunile depind intr-o
masurd foarte micad de modul in care

au fost rcalizate acceste sarcini.

Se  vor deduce mar intai

sistemele de forfe Ny, I, 51 N.FFoin

Fig.3.9

origing, adicd in varful sculer. Aceste
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sisteme se vor reduce la o rezultantd, descompusa in fortele P si Q si un
moment rezultant M (fig.3.9)

Suportul fortei P se considerad pe axa de simetrie a partii aschietoare, iar
Q perpendicular pe aceasta axa.
In felul acesta se determina:

s v0.] el
P=N, +N, 2

cosg, cosg, (3.30)
ftn) ofr £
Q=N, N,
CosQ, cosQ,
unde 3 este unghiul la varf al sculei
Pentru calculul lui M se scrie momentul fortei N,
2ucos
M=NL-N % (3.31)

3 sinB sin(B, +¢,-Y)

Se va putea studia starea de tensiune a partii aschietoare a sculei. Folosind
principiul lui Saint-Venant, considerand in interiorul par{ii aschietoare puncte A
suficient de departate de suprafetele de aplicare a forfelor. Se va rezolva
problema unei pene inifinite incarcate la varf prin doud fore perpendiculare P
$i Q si un moment M. Se vor folosi coordonatele polare r, 0 (fig.3.9).

Pentru cazul forfei axiale P tensiunile sunt:

P (332)

r _[3+sin[3 r

Pentru cazul momentului M tensiunile sunt:

2M sin20 -0
0r= : 2’ Oe—
sinf-Bcosp r (3.33)
. = M c0s20-cosf
™ sinp-PcosP r
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Rezultd deci ¢d in ficcare punct al penei vor acfiona tensiunile urmatoare:

c,rz_Z( ;cqseﬁ+ﬁosipeﬁ)+ | B2M 20, o
r +SIn -Sm sSmp -pPCcos
beospr (3.34)
_ M cos20~-cosf}
‘Cro— -
sinf -PBcosf r?

S-a stabilit astlel starea de tensiune a partii aschictoare a sculei. Se pot
determina conditiile optime de funcfionare a ei in asa fel incat tensiunile ce apar
in porfiunca utild sii sc apropic, dar sd nu depésasca cforturile admisibile pentru
materialul sculei respective.

Datoritad cforturilor la carc cste supusi scula in
timpul agchierii gi datorita caldurii degajate, care
favorizeazd deformatiile plastice, muchia agchictoare
a sculel poate sa coboare in raport cu supralaja dc
degajare cu marimea c, i poate avansa in raport cu

suprafata de agezare cu marimea c, (fig.3.10).
Studiul complet al partii active a sculcl

Fig.3.10 agchietoare va trebui sd cuprindd si aceste aspecte in
vederea inlaturdrii posibilitagii de aparific a acestel

modificdri a geomctrici varfului sculei, nsofitd de¢ prezenfa unui unghi de
degajare nul cu repereursiuni asupra comportamentulur dinamic gi asupra uzurii

premature.
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CAPITOLUL 4

UTILIZAREA METODEI IMPEDANTELOR
MECANICE IN DINAMICA
MASINILOR UNELTE

4.1. CONSIDERATII GENERALE

4.1.1. CONCEPTUL DE IMPEDANTA MECANICA

Arhitectura structurald a masinilor unelte utilizate 1in industria
constructoare de magini prezintd o diversitate de elemente corespunzitoare
scopului practic urmarit.

In prezent, datoritd expansiunii cunoscute in special in ultimele decenii de
tehnica si tehnologia moderna, masinile unelte se regasesc intr-o varietate foarte
largd de tipuri i dimensiuni, impusa de varietatea formelor, dimensiunilor piesei
de prelucrat, a preciziei dimensionale urmdrite, a calitafii suprafetelor, etc.
Astfel, in practica industriald curentd existd mii de tipuri gi dimensiuni de masini
unelte, fiecare cu particularitagile ei.

Studiul vibratiilor fortate datorate actiunii forjelor perturbatoare presupuse
armonice, prezintd o importantd speciald in cunoagterea fenomenelor dinamice
ce iau nastere la prelucrarea pe masini unelte. In acest context se considerd ca
vibratiile proprii dispar intr-un timp scurt, datorita frecdrilor care inevitabil isi
fac aparitia si datorita altor capacitati de amortizare proprii masinii unelte.

Atunci cand se pune problema studiului dinamic al unei astfel de masind
unealti, o metodd deosebit de avantajoasd se dovedeste a fi metoda
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impedantelor mecanice, metoda care prezintd un inalt grad de adaptabilitate si
universalitate in varietatea tipo-dimensionald amintitd [C7].

In esenta, fiecare for{d perturbatoare va avea un caracter armonic de
pulsatie precisa si drept urmare vibratiile forfate vor fi tot armonice astfel incat,
la fel ca si fortele, pot fi exprimate prin reprezentdri complexe corespunzitoare,
fapt determinant in aplicarea metodei impedantelor [B5], [H1].

Odata stabilit sistemul dinamic echivalent unei masini unelte, este posibila
stabilirea unei scheme echivalente in impedante, pe baza careia se pot dezvolta
in final concluzii asupra comportarii din punct de vedere dinamic a ansamblului
masinii, a unor subansamble sau chiar si numai asupra unor anumite puncte de
maxim interes.

Impedanta mecanicad a unui sistem este definita ca raportul dintre forta de
excitagie care actioneaza asupra sistemului si viteza imprimatd acestuia in cazul
sistemelor de translaie, respectiv raportul dintre momentul de torsiune si viteza
unghiulara de rotatie pentru elementele de torsiune [BS5].

Astfel, impedanta mecanica a punctului de aplicatie al fortei va fi raportul
dintre forta de excitatie §i viteza punctului respectiv, ambele reprezentate in

complex

z-F 4.1)
\%

iar impedanta mecanica de transfer reprezintd raportul dintre forfa de excitatie
aplicata intr-un punct §i viteza unui alt punct al sistemului

Z,-— (4.2)

unde F, si v, sunt cantitdfi complexe.

Odati stabiliti complet metodologia obtinerii schemei echivalente in
impedante, se constatd cd in anumite situafii prima metoda, cea a folosirii
impedantei mecanice este net superioard celei de a doua, datorita avantajelor

imediate care le ofera.
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In relagia (4.2), forfa F, cu variatie armonici poate fi reprezentatd ca un
vector rotitor in planul complex si se poate exprima in functie de marimea ei si
de unghiul de fazi sub forma

F=Fge'! 4.4)

iar similar, viteza cu variatie armonicd va avea reprezentarea in complex

v=y el (4.5)

unde ¢ este diferenta de fazi intre F si v, i=V-1.

Datorita unor dificultdi intdmpinate la stabilirea schemei in impedante
corepunzatoare structurii sau unei substructuri a masinii, expresiile prezentate au
fost mai pufin utilizate sub aceastd forma in studiul fenomenelor dinamice care
lau nastere pe masini unelte .

In mod uzual s-a preferat folosirea functiei de transfer:

x,(5)
G(s)=—— (4.3)
Fy(s)
in care x,(s) este imaginea operationald a deplasarii x(t) in punctul 1 al
sistemului iar F,(s) este imaginea operationala a fortei F(t) aplicata intr-un
punct 2 al sistemului.

4.1.2. IMPEDANTA IN CAZUL ELEMENTELOR MECANICE SIMPLE

Sistemul dinamic echivalent sistemului elastic al masinii unelte este
compus prin asocierea unor elemente mecanice simple, idealizate, cu parametrii
concentrafi: mase (m), arcuri (k) §i amortizoare (¢) pentru miscari de translaie,
respectiv momente de inerfie (J), arcuri §i amortizoare de torsiune (ky, cq).

Este cunoscut faptul ¢ in cazul unui element elastic (arc) de constanta

elastica k, deformatia sa sub actiunea unei forte F va fi
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X=—= =x0eio)t (46)

Viteza punctului de aplicatie al fortei care solicitd arcul se obtine prin
derivarea in raport cu timpul a relatei (4.6)

i ivge i 4.7)

Conform definitiei impedantei mecanice (4.1) se deduce expresia
impedantei elementului elastic sub forma

g Fe™ ki
k inOeio)t il A (48)
k

iar pentru o masa m, pentru care acceleratia este proportionald cu forta,
impedanta mecanicd va fi

Z = Foe™ = iom
m Foeiwt (49)

iom

Similar, pentru cazul elementului amortizor cu constanta de amortizare ¢
se obtine

iwt
) Fpe

¢ Foe iwt (4 10)

c

In aceeasi manierd se pot determina impedanele elementelor mecanice
simple de torsiune [B20].
Momentul de torsiune cu variatie armonica se reprezintd in complex sub
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forma M=Me"“". Astfel pentru cazul arcului elastic de torsiune, deformatia
unghiulard a acestuia sub actiunea momentului de torsiune este

it
g-M M @11
k k
In aceste conditii, rezultd viteza unghiulara
; iwt
o= oMee (4.12)
k
respectiv acceleratia unghiulara
_on20f piot
5= w*Me'® (4.13)
k
Conform definitiei impedantei mecanice [BS5], rezulta:
z, =__lk_T 4.14)
T o

Pentru un volant cu momentul de inertie J, deoarece momentul de torsiune
este proportional cu accelerafia unghiulard, conform definifiei impedantei:

Z=iwJ (4.15)

Similar, pentru sistemul amortizor de torsiune se deduce

Z, =cr (4.16)

Pornind de la expresiile impedantelor acestor elemente mecanice simple
se pot obtine impedantele oricaror altor sisteme complexe {inand cont de legarea

elementelor simple in serie sau in paralel.
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4.1.3. PRINCIPII PRIVIND STABILIREA IMPEDANTELOR
ECHIVALENTE

Cunoscand impcdantele elementelor mecanice simple, se pot determina
impedantele echivalente ale unor sisteme complexe. Mai intéi trebuic stabilite
principiile dupad care se face compunerea impedanielor clementelor simple legate
in scrie sau paralel.

- Legarea impedan{clor in serie

In cazul legarii in scric (fig.4.1.a) deplasarca relativda a clementcelor
marginale este cgald cu suma deplasarilor relative ale extremitatilor ficcaruia

dintre clemente.

BV = BVy= BNy= - =V
23 B4k b)

Fig 4.1

Intr-adevar, vitezele relative ale extremitagilor ficcarui clement sunt:

A\’[zvl—vo 5 A=\'2'-V2'V| ; AVJ:VJ—VZ AV":V”“\'" 1 (4I7)
si dacd sc adund, sc¢ obfine:
)
Av, +Av, +. +AV, =(v - vy, = vtV m ) (+.18)
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sau

2 Av = -y + v, 4.19)

i=1

Drept consecintd, se deduce ca pentru cazul legirii in serie, viteza relativa
a elementelor marginale este egald cu suma vitezelor relative ale extremitatilor
fiecdruia dintre elemente

Pentru un sistem cu doud elemente legate in serie se poate scrie
Av = Ay, + Av, (4.20)
La legarea in serie a elementelor, forta ce actioneaza asupra fiecarui
element al legéturii este egald cu forta F care actioneaza asupra intregului sistem
F, =F,=.=F =F 4.21)
In particular pentru sistemul format din doud elemente inseriate se poate

scrie

F =F,=F (4.22)

Impedantele mecanice ale celor doua elemente sunt date de relatia de

definifie pe baza careia se deduce

F F
Av, = =L 5 Ay, = (4.23)
Z, Z,
iar pentru intregul sistem Av = F/Z.
Conform relatiei (4.20) se deduce:
z Z, Z,
care se mai poate scrie:
Z + 2
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Generalizand, pentru un sistem cu n elemente legate in serie, impedanta
echivalenta va fi datd de realfia

n
1 y L (4.26)
z 5z

- Legarea impdedantelor in paralel
La legarea in paralel viteza relativa a intregului sistem este egala cu viteza
relativd a extremitatilor fiecarui element, adica este

Av = Av, = Av, = .. Ay, (4.27)

De asemenea, suma forfelor ce actioneazd asupra fiecdrui element
component este egald cu forta exterioard ce actioneaza asupra sistemului:

P +P,+..+P =F +F, + . .+F (4.28)

sau

P=YP =) F (4.29)

Pentru un sistem format din doud elemente legate in paralel relatiile (4.27)
si (4.28) devin:

AV = AV, = AV, si F =P +P, (4.30)

Utilizand relatia de definitie a impedantei se poate scrie:

P P
Z,=—L; z,=-2; z- £ 4.31)
AV, AV, AV
incat rezulta: Z=2 +2 (4.32)

Pentru un sistem format din n elemente legate in paralel se deduce analog
impedanta echivalenta:

Z = Zl + Z2 + ...+ 2 (4.33)

n
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4.1.4. CONSTRUCTIA SCHEMEI ECHIVALENTE iN IMPEDANTL

Modul de constructic a schemei echivalente in impedan{e a unui sistem
mecanic necesitd parcurgereca mai multor etape. Pentru a exemplifica calea cc
trcbuie urmata se vor considera cazuri simple de sisteme mecanice pentru care
sc vor urmdri etapcle necesare.

Pentru determinarca impedantei echivalente a sistemului mecanic cu un
grad de libertate stabilirea schemei in impedante cchivalentd sc aratd in fig.4.2.
Accastd schemd se obtine pornind de la sistemul considerat in fig.4.2a in carc
s-au marcat punctele de legaturd, parcurgind succesiv ctapele prezentate in
fig.4.2 a-4 2¢ [B5].

Fig.4.2

Urmand acecasi cale, pentru un alt sistem mccanic. ardtat in fig.4.3a.
schema in impedan{c a fost obfinutd in fig.4.3¢ in urma parcurgerii ctapelor
precizate, dupd ce au lost stabilitc punctele de legaturd (fig.4.3b), ctapele
parcurse fiind accleasi, chiar dacd sistemul dinamic contine ¢lemente clastice de

torsiune in locul cclor de translaic.
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M(t)

!
|
|
1
L

Fig.4.3

Odata precizate principiile de baza ale metodei impedantelor se trece la
aplicarea e1 in procesele de prelucrare pe masini unelte. Astfel, se urmdareste
utihzarea cu consecventa a impedanielor in dinamica maginilor unelte pentru
precizarea raspunsului la perturbatii periodice, dar §i la caracterizarea numerica
a posibilitagilor de realizare a unor regimuri optime.

4.1.5. METODA IMPEDANTELOR IN SISTEME CU ACTIONARE
CGINEMATICA ,

O alta exemplificare a metodei se obfine in urma studierii sistemului
mecanic aclionat cinematic (fig.4.4) format prin legarea in seric a masei m,
amoruzorul avand cocﬁéiemul de amortizare vascoasa ¢ $i arcul de constanta
elastica k a carui extremitate are migcare armonica impusa, de amplitudine r si
pulsatie o [B6]. [B7].

Masa m are viteza absolutd ce corespunde nodului 2 §i deci poate fi
feprezentata prin legatura o'-2.

In schema impedanielor va corespunde impedanta Z,,=iom care este
legatd in paralel cu celelalte doua elemente (fig.4.5). Corespunzator elementului
elastic si amortizorului se introduc impedaniele Z,=-1k/o s1 Z,.=c, care fiind
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2
Z|2
0 | E: Zy,
Kk | 2 m
v o Z,,
7/ 7. f 0,
7777.
Fig.4.4 Fig.4.5

legate in scrie pot fi inlocuite prin impedanfa echivalentd Z,,, data de relatia

— (4.34)

Astlel se obfine impedanta echivalenta

ke

2

o k+iwc

Excitajta cincmaticd, adicd deplasarea oo'=rcoswt cste datd  prin

(4.33)

reprezentarca complexa f

Analog, pozijia nodului 2, deci a masei m, cste definitd prin deplasarca
complexd z ce corespunde unei miscdri armonice de pulsajic o, acceasi cu a
excitatici.

Pentru determinarca raspunsului, conform definijiei impedaniei punctului

de aplicatic al forjei, sc poate scric:

; B (4.36)
0l2 .
. ioz-f)
sl
F ;
Z,,=— (4.37)
X0V 4

undc F, si F, sunt forfele corespunzitoare nodulur 2.
Tinand seama ¢ asupra masci m (nodul 2) nu acfioncazd nici o forfa. din

condifia de¢ echilibru IF\+F,=0 s¢ deduce
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iw@z-NZ,,,+iwzZ,,=0 (4.38)

sau dupd introducerea expresiilor (4.36) si (4.37) ale impedantelor:

kc
k+ioc

iw z-H-mw?z=0 (4.39)

Din aceastd ecuatie rezultd sub forma complexa raspunsul

z= ke f (4.40)

) ctk-mw?) +iwmk

Din relajia (4.40) se calculeazd imediat parametrii raspunsului:
amplitudinea x,= z siunghiul de defazaj fata de excitatie p=arctg(Im(z)/Re(z)).
Raspunsul sistemului va fi determinat prin parametrii

2.¢
x0= Ccr
r (4.41)
2 2 2
2 ¢ -] &
CC" (.l)" w’l
i ©
©,
ge= ; (4.42)
CCI‘ w’l
unde
0,= L3 ,  C,2mo, (4.43)
m

In continuare se vor face reprezentarile acestor relatii considerand pe
— i 3 Xprima endenta amplitudinii X,/
y=c/c,, drept parametru. Prima curba ce exprima dep t p 0
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functie de /o, este curba caracteristicd amplitudine-pulsatie.
g

N &)

Fig.4.7

In fig.4.6 se¢ prezinta
curbele amplitudinc-pulsatic
pentru valorile parametrului
¥ cuprins intre 0,2 si 1,7.

Estc de observat ca
nu existd maxim pentru
curba corespunzitoare lui
y=0,2, iar pentru y=0,35
curba arc maximum chiar in
punctul dat dc abscisa
o/w,=0. Toate celelalte
curbe trasate pentru y>0,35
au cextreme pentru valori
/o, <I1.

Analog sc va repre-
zenta  dependenta  dintre
unghiul ¢ si raportul
pulsatitlor w/m,. Asticl, sc
obtin curbele caracteristice
faza-pulsatic  considerand
drept parametru raportul de
amortizare y.

Considerand accleagi
valort ale  raportului dc
amortizare y, ca si in cazul
anterior, in fig. 4.7 sunt
trasate curbele caracteristice

fazd-pulsafic.

Este de remarcat faptul cd rezultatele objinute in studiul sistemului

mecanic studiat cu metoda impedangelor sunt identice cu ccele obtinute prin
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metodele clasice, insd metoda a permis determinarca raspunsului (Ard a (i
necesara scrierca ecuafiilor diferenfiale §i integrarca acestora, fapt care prezintd
avantaje considerabile in cazul unor sisteme mai complexe.

4.2. ABSORBITORUL DINAMIC SIMPLU DE VIBRATII
4.2.1. MODELUL DINAMIC SI SCHEMA ECHIVALENTA

In unele cazuri particulare, pentru o anumitd masind uncaltd carc dcja a
fost proicctatd si construitd, degi prin proiectare s-a {inut cont de nccesitatea
obtinerii unor niveluri scazute de vibratii, in exploatare este posibil ca anumite
subansambluri ale maginii sau clemente din zona de agchicre (de exemplu scula)
sa producd niveluri de vibrajii inaceeptabile in contextul scopului urmarit.

In astfel de situafii o solugic foarte practicd i usor de aplicat cste
utilizarea unui absorbitor dinamic simplu de¢ vibratii carc poate {i atagat unui
subansamblu al masinii unclte sau chiar sculei, sub diverse forme constructive,
in vederea amortizarii vibraiilor respective in situafia cca mai defavorabild ce
corespunde rezonanicel.

Pentru o amortizare cficientd, deci pentru atingerca scopului folosirii
absorbitorului dinamic simplu cste insd necesard proicctarca acestuia astlel incat
la rezonanga sistemului principal, amplitudinca acestuia sa fic nula.

Acest lucru sc va realiza in continuare folosind metoda impedaniclor care

se dovedeste a fi, din nou, foarte potrivitd gi foarte clicienta.
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In vederea climindrii vibraiilor in procescle de alczare se poate utiliza

bara de alczat prezentald in fig.4.8, careia i s-a atagat masa suplimentard m, prin
intermediul tijei elastice k,,, a carei constantd de elasticitate se poate modifica
in mod corespunzitor prin ingurubarea sau desurubarea tijei, operafie prin care
se madreste sau sc micgoreaza lungimea in consold a tijei, functie de necesitafi.
Modelul dinamic echivalent barei de alezat cu absorbitor dinamic simplu

este prezentat in fig.4.9. Masa suplimentard m, este atasatd structurii barci de

alezat m, prin intermediul clementului elastic k,,, in vederea modificarii migcirii.

1
-ik,z/(r)
-1k, /a
(L t’ !
© iom,
iom,
0
Fig.4.9 Fig.4.10

Evident, sistemul auxiliar trebuie acordat astfel incat sd corespundd ca
absorbitor dinamic simplu dc vibrafii.

Tindnd seama ca vibratiile forfate trebuie sa fic armonice cu pulsafia o
a forfei perturbatoarc, corespunzitor coordonatelor X, i X, ale celor doud masce
masurate din pozijia de cchilibru static, sc pot introducc reprezentdrile complexe
z, s z, [B8].

Constructia schemei in impedange are la bazd precizarca pentru ficeare
componentd a impedan{ei caracteristice i a naturii deplasdrii extremitdgilor. Atat
arcu! de constantd clasticad k,, cit gi masa m, au acccagi deplasare marcatd in
punctul 1 fajd dc reperul fix notat O, ceca ce aratd ¢i sunt legate in paralel
(lig.4.10). Astlel, cele doud clemente vor avea impedaniele -1k /o pentru arc g1

iom, pentru masd, far impedanfa cchivalentd va fi
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= +iom, (4.44)

Pentru arcul de constanta elastica k,, impedanta trebuie legati de punctul
1 deoarece are deformatia relativd. Impedan{a Z,, plasati intre punctele 1 si 2
are expresia

Z, =-—2 (4.45)

Dimpotriva, masa m, este caracterizata printr-o deplasare absoluta si deci
impedanta

Z,=iom, (4.46)

trebuie introdusa intre punctele 0 gi 2.

Dupa cum se constatd din schema in impedante (fig.4.10), impedanta Z,
este in paralel cu impedantele Z,, si Z, legate in serie. Prin urmare impedanta
echivalentd intregului sistem este

ZZ
z=z,+ 212 (4.47)
Z,+Z,,
Asupra masei m, actioneaza forta perturbatoare F(t)=F coswt care in schema
in impedante trebuie agezata in paralel intre punctele O si 1.
Deoarece deplasarea complexa in punctul 1 este z; si deci viteza 1wz,

conform definitiei impedantei se deduce

F
7,=—— (4.48)
R TAY A
Astfel, pentru amplitudinea vibratiei masei m, rezulta
Fy 1
=z, |=—2— (4.49)
a,=|z,|=—
)
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care dupd inlocuirea expresiei (4.47) devine

a,- Fo| 2oz, | (4.50)
@ |lez *2\Z,, +ZZZIZ|

In continuare se va determina vibratia masei m, tot cu ajutorul

impedantelor.
Forta F din punctul 1 se compune din doud componente, F, pe ramura 0-1

si F, pe ramura 0-1-2. Deplasarea din punctul 1, calculatd pe cele doud ramuri,

fiind aceeasi, se poate scrie

F,_ F
Z, Z)zZ, 4.51)
Z,*Z,
Deoarece F=F,+F,, rezulta
F.=F 22y (4.52

2 Z,2,+2Z,+Z,Z,,

incat pentru punctul 2 pe ramura 1-2 se obtine

B Lh £ (4.53)
i0Z, i©Z,Z,+Z,2,+Z,Z,,

2,

Prin urmare amplitudinea vibratiei masei m, este

1 (=Tl Za | (4.54)
@l ® ‘ZlZZ+ZlZlZ+ZZZu’

In relatiile (4.50) si (4.54) ale amplitudinilor vibratiilor se pot introduce
expresiile impedantelor (4.44), (4.45) si (4.46). Astfel se obfin expresiile

cunoscute pentru migcarile vibratorii ale maselor.
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4.2.2. CARACTERISTICI DE FUNCTIONARE

In esentd, absorbitorul dinamic trebuie calculat astfel incat la rezonanta
sistemului principal al magsinii, amplitudinea acesteia sa fie nula.

Pentru ca sistemul principal si fie la rezonanta este necesara indeplinirea
conditiei

Z,=0 (4.55)
care revine la a scrie
k
I (4.56)
m,

In acelasi timp trebuie ca amplitudinea masei principale sa se anulexe,
adica a,=0. Dar conform relatiei (4.50), aceasta se reduce la condifia

Z,+Z,,=0 (4.57)
sau
0| 2g, (4.58)
m,
In general functionarea sistemului are loc pentru ,=w, ceea ce revine la
a scrie
&:ﬁ:u (4.59)
m, k

care reprezintd ecuafia de baza pentru constructia absorbitorului dinamic de
vibratii.
Dacid o se presupune variabil iar conditia (4.59) satisfacuta, se deduc

imediat identitatile
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Z,+Z,=pZ, (4.60)
si
. 2
z,--Z,, 1 (4.61)
@,
Din identitatile (4.60) si (4.61) se obtine
V4
z, ' (4.62)
1-w?
S
7 v
le2+Z1212+Zzzu=|-"( l 2] [w*-Q2+p)w?+1] (4.63)
1-w

unde w=0/w,.
Introducand maérimea a,=F/k,, pe baza identitdfilor stabilite, imediat
rezultd

—w? a
G w0 & 1 (4.64)
a, w-Q+rp)w?+l a4 wh-Q2+p)wi+l

Relatiile astfel gésite sunt identice cu cele cunoscute in literatura de
specialitate §i permit analiza comportdrii sistemului in conditii de variatie a
pulsatiei fortei perturbatoare.

Eficacitatea acestui absorbitor fard amortizare este limitata la un domeniu
ingust de frecventd, astfel incét utilizarea unui astfel de tip de absorbitor este
recomandatd in cazul in care forfa excitatoare are frecventa constanta. Intr-
adevar, amplitudinea vibrafiilor devine egala cu zero la pulsatia proprie a
sistemului elastic de bazi, dar pe curba de rezonanta vor apare doud maxime in
loc de unul singur.

In mod special, in constructia masinilor unelte acest tip de absorbitor se
foloseste la atenuarea vibrafiilor de naturd electromagneticd care apar la
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functionarea motoarelor electrice de actionare.

Dezavantajele mentionate pot fi insd inliturate prin introducerea unui
absorbitor dinamic cu amortizare vascoasa.

4.3. ABSORBITORUL DINAMIC CU AMORTIZARE VASCOASA
4.3.1. CONSTRUCTIA SCHEMEI IN IMPEDANTE

In anumite cazun asemanatoare celor prezentate anterior este justificatd
utilizarea unui absorbitor dinamic cu amortizare vascoasd in vederea atenudrii
vibrafiilor unor subansambluri, absorbitor care prezintd avantaje binecunoscute
fatd de absorbitorul dinamic simplu, eficacitatea sa crescand considerabil datoritd
introducerii elementului amortizor. Desi studiul absorbitorului dinamic este in
general cunoscut, determinarea regimurilor optime de funcfionare ale acestuia
necesitd calcule dificile [B1]. In continuare se arata cd acestea pot fi simplificate
prin aplicarea metodei impedantelor mecanice, pe langd simplificarile aduse in
calcul, prezentarea rezultatelor fiind mai directd iar dezvoltarile fiind mai bine
dinjate spre continutul fizic [B9], [B10].

Se considera prelucrarea de alezare pentru care, datoritd particularitagilor
constructive specifice sistemului dinamic piesd-sculd, acesta este predispus la
aparifia unor vibratii extrem de ddundtoare calitafii suprafefei obtinute prin
aceastd operatie cu caracter de finisare.

Bara de alezat este prinsa in consold in capul de antrenare iar forja de
aschiere este perpendiculara pe sculd. Rigiditatea sistemului fiind, din motive
constructive si tehnologice. redusa, probabilitatea de aparifie a vibratiilor este
mare.

Reducerea vibratiilor la prelucrarinle de alezare poate fi realizatd prin
introducerea intr-un mediu vascos a unei mase suplimentare asezatd pe o tija
coaxiald cu bara de alezat ce vibreazi (fig.4.11). Este usor de observat ca
acordarea absorbitorului astfel construit in vederea reducerii vibratiilor se poate
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realiza numai in urma studiului dinamic al sistemului complet.
Modelul dinamic al sistemului sculd-sistem de amortizare sc aratd in
fig.4.12. Asupra masci m, fixata de arcul avand constanta clastica k, acfioncaza

forta perturbatoare F=F coswt.
LI 7

77 ] l -
)

my
bard dealezat  fediu viscos 'sistemn auxiliar c J’: %kz "‘1
m2

o

Fig.4.11 Fig.4.12

Sistemul auxiliar format din masa m,, arcul dc¢ constantd clasticd K, si
amortizorul cu cecficientul de amortizare vdscoasd ¢ trebuic sa realizeze
reducerca vibratiilor masei m,. Acesta nccesitd dcterminarca raspunsului
corespunzitor maser m, la forja
perturbatoarc datd $i  dcterminarca
parametrilor incat nivelul vibratiilor
sd rezulte minim.

Tinand seama ca [forta
perturbatoarc este armonicd, poate i
utilizatd reprezentarca complexd i

deci este oportund utilizarca metodci

impedantelor  pentru  determinarca
vibratiilor fortate [B6].
Conform mctodologici prezen-
Fig4.13 tate antcrior, schema in impedanie
cchivalenta sistemului  dinamic din
fig.4.12 a fost obfinutd sub forma prezentatd in fig.4.13.
Prin prin z, §i z, s-au notat reprezentarile complexe corespunzdtoare
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deplasdrilor X, §i x, ale maselor m, §i m,. Arcul de constanti elastici k,, precum
$i masa m,, au aceeasi deplasare marcati in punctul 1 fatd de reperul fix notat
O, ceea ce aratd ca sunt legate in paralel.Impedantele corespunzitoare vor

. ik . .. . - .
fi z/=-— pentru arc §i z/-jom, pentru masa iar impedanta echivalentd va fi
(0]

ik
Z=-—+iom, (4.65)
®

Corespunzator celorlalte doud componente, arcul de constanta elastica k., i
sistemul amortizor de coeficient ¢ care au aceeasi deformatie relativa,
. i . . N .
impedantele Zl/z:—ﬁ si Z,5=c trebuie introduse intre punctele 1 si 2. Deoarece

W

sunt legate in paralel, impedanta echivalenta va fi

LY (4.66)
w

z

12

Masa m, in schimb are deplasare absoluta si deci impedanta

Z,=iom, 4.67)

trebuie plasata intre O si 2.
In plus, schema in impedante (fig.4.13) mai cuprinde intre 0 §i 2 sursa
care genereaza forfa F.

4.3.2. DETERMINAREA RASPUNSULUI MASINII

La actiunea fortei perturbatoare F asupra masinii prevazute cu sistemul
auxiliar, trebuie calculat raspunsul dat de reprezentarea complexd z, ce

corespunde pozitiel punctului | faja de o (fig.4.13).
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Evident intre cele doud puncte este necesar s se calculeze impedanta
echivalentd. Tinand seama ca sunt legate in paralel impedanta Z, cu impedanta
echivalentd a impedantelor Z,, si Z, legate la randul lor in serie, se deduce

Z.Z
Z=Z +— 212 (4.68)
1
2,+Z,,

Pentru simplificare in relatia (4.68) se vor introduce impedaniele
componente complexe cu pargile reale si complexe separate. Daca se noteaza
partea imaginard a acestor impedante prin Y, se poate scrie

Z =iy

=Yy ZpEcriYy,, 2

=i,

, (4.69)

unde
V-Lmer k), Yp=-2 Veme (4.70)
1 1 1/ 12 2 2
w [O)]

Conform definitiei acceptata pentru impedante, reprezentarea complexa
a vitezei in punctul 1 fiind iwz,, se obtfine

= @7
inZ
Dupi introducerea expresiilor (4.68), (4.69) si (4.70) in relagia (4.71), se
deduce

L. P crilyY)
: (Y, +1) Yy,
Y,+Y,

(4.72)

c+1[Y12+

Deoarece amplitudinile miscarii si forfei sunt a,=z, si F,=F, din relaia
(4.72) rezulta
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0o Fo P (YY)
Loy | vy, } (4.73)
coH Y+
Y +Y,

Evident relatia (4.73) determind amplitudinea vibratiilor forfate ale masci
maginii in prezenfa sistemului auxiliar ce asigurd amortizarea vibratiilor.
Reprezentarca graficd a amplitudinii a funcfie de pulsajia o gi parametrul ¢ al
amortizdrii caracterizeazd raspunsul sistemului pentru magina la actiunca forfei
perturbatoare armonice.

4.3.3. PUNCTE FIXE ALE CURBELOR DE RASPUNS

Dupa cum se¢ stic reprezen-
tarile grafice ale raspunsului definite
prin ecuatia (4.73) pentru difcrite
valori ale amortizirii ¢ trec prin
doud puncte fixe notatc P i Q
(fig.4.14). Rationamentcle anterioare

permit verificarea imediatd a acestei

proprictafi.
Mai intdi s¢ vor considera

cazurile ¢—o0 g1 ¢=0 cc conduc la

situatii particularc cunoscute.
oo, In cazul c—oo, sistemul arc un
singur grad dec libertate  deoarcce
Fig4.14 masele fac corp comun iar ccuagia
(4.73) devine
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0
a,=— — 4.7
T, (4.74)
si deci
F,
a=——2 — (4.75)

a I(ml +m2)m2 —kll

Analog, pentru ¢=0 se ajunge la absorbitorul dinamic simplu iar ecuatia

va fi
__ K ] Yp+Y, I
1
w|Yl+ ) Y.+ Yy, (4.76)
12 —Y1+Y2

Intersectia acestor doud curbe caracteristice rezultd din egalarea
amplitudinii a, din ecuatiile (4.74) si (4.76). Astfel se deduce
YY
Yo+ Y2 v+ 4.77)
AR

12

Daci dintre cele doud semne din membrul doi se alege "+" se¢ deduce
Y,=m,»=0 ceea ce nu este posibil. Drept urmare se va considera numai semnul

"-" in ecuatia (4.77) care astfel devine

Y. (2Y, +Y.
zylzz_il_zz (4.78)
Y +Y,
sau conform notatiilor (4.70) este
_myo’@m, rmy)w* -2k (4.79)

2 2
(m,+m,) 0" -k,

Deoarece ecuatia (4.79), dupa efectuarea calculelor se poate pune sub

forma
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my2m, +my)w*-2[k,m, +k,(m, +my)|w?+2k k, =0 (4.80)
relatiile dintre radacinile w,’, oy’ si coeficientii ecuatiei vor fi

miﬂoé:%mf 2(m‘+m2)]

(4.81)
m,(2m, +m,)
sl
2k k
WpwhE——— (4.82)
m,(2m, +m,)

Este usor de verificat cd prin inlocuirea conditiei (4.78) in ecuatia (4.73)
se ajunge la ecuatia (4.74). Aceasta aratd ca indiferent de valoarea lui ¢ toate
curbele trec prin punctele fixe P si Q.

Introducénd marimea

FO
ay=—° (4.83)
1

din ecuatia (4.76) pentru punctele P si Q se deduce

(ﬁ] _) g 2 ) (4.84)
%o)po ’("‘1”"2)‘” 'kl‘p,o
Pe baza relatiilor (4.80) si (4.81), se verifica usor identitatea
m k}
2 2 _kl=- [ 4.85
oot Jon i g8

Prin urmare produsul marimilor adimensionale (4.84), pe baza identitatii

(4.85) va fi
4 (4 :M (4.86)
aQ)\%), ™
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Una din condifiile de optimizare a functionarii amortizorului este ca
amplitudinile din P §i Q sa fie egale, adica

(4.87)

Aceste condifii care trebuie puse referitor la realizarea maximului in P sau
Q sunt necesare pentru a realiza proiectarea sistemului optim de amortizare cu
aplicare directd la procesele de alezare.

Dar, in conformitate cu expresiile (4.84), din egalitatea (4.87) se deduce:

(m,+m,)wp-k,=£[(m, +m,) wp-k,] (4.88)

Singura solutie posibila fiind corespunzitoare semnaului "-" plasat in fata
membrului drept al relatiei (4.88), se obtine:

2k, (4.89)

2 2
m +m,

Din moment ce expresiile (4.81) si (4.89) trebuie si fie egale, se giseste:

k,m,m,=k,(m, +m,)* (4.90)

Aceste condifii corespunzitoare realizdrii unor amplitudini egale in
punctele P si Q au foat tratate agadar pentru realizarea proiectarii sistemului
optim de amortizare in prelucrarile de alezare cu scula anterior considerata.

Astfel de sisteme de amortizare cu masa auxiliard, echivalente din punct
de vedere al sistemului dinamic cu cele doua prezentate anterior, sunt intdlnite
in literatura de specialitate si implicit in practica industriald sub diverse forme
constructive. Folosirea lor este totusi destul de limitatd datoritd dezavantajului
ci pentru obtinerea unei eficacitati optime este necesar un acord optim de
frecventa.

In [C4], [D4], [M7] sunt prezentate cateva tipuri constructive de asttel de
sisteme de amortizare, printre care: amortizor cu masd auxiliard atasat
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universalului unui strung, un sistem amortizor pentru batiul si contra suportul
unei masini de frezat roti dintate prin rostogolire, un sistem amortizor cu masi
auxiliard aplicat arborelui port-disc al unei masini de rectificat, un sistem
amortizor pentru traversa mobild a unei masini de frezat universala, etc.

In toate aceste cazuri, pentru obtinerea unei eficacitifi optime este
necesard realizarea acordului de frecvent, lucru care s-a dovedit realizabil rapid
si cu efort minim folosind metoda impedantelor mecanice.

4.4. METODA IMPEDANTELOR iN DINAMICA TRANSMISIILOR
MECANICE

4.4.1. TRANSMISII MECANICE

Transmisiile mecanice reprezintd o categorie importantd de surse de
vibrafii care se manifestd in special la torsiune. Acestea sunt datorate
momentelor de torsiune variabile transmise de la elementul motor, a momentelor
de frecare din lagdre, care nu sunt intotdeauna constante sau a sarcinilor variabile
care trebuie invinse in timpul functionarii.

Spre deosebire de sistemele elastice de translafie sau de incovoiere, o
caracteristicd particulard a acestor sisteme elastice de torsiune compuse din
organe aflate in miscare de rotatie care suferd deformatii unghiulare, este aceea
cd vibratiile se suprapun rotatiei arborelui.

Masinile unelte aschietoare includ in componenia lor inevitabil cutii de
viteze, cutii de avansuri, alte lanturi cinematice de transmitere a migcarii de
rotatie, care in mod frecvent sunt supuse unor vibrafii fortate de torsiune cauzate
de conditiile obiective de functionare. Aceste vibratii de torsiune ale elementelor
componente ale lanfurilor cinematice care includ in principal transmisii cu roti
dintate, conduc la importante variatii ale vitezei rezultate la iesire, marime care
este necesar a fi constantd in vederea realizarii scopului transmisiei proiectate.
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Cunoagterea aprofundata si in final luarca de masuri in vederca reducerii
vibratiilor la carc sunt supusec clementele aflate in migcare de rotatic sunt ceringe
de maxima importan{d in asigurarea preciziei impuse prelucrdrii pe o astlel de

magind unealtd.
4.4.2. ARBORE ELASTIC CU DOI VOLANTI

Mectodologia dupd care se objine schema echivalentd in impedantc sc¢
pdstreazd ca si in cazul sistemelor de translajic. De asemenea, raman valabilce
legile compunerii impedaniclor dispuse n serie sau in paralel. Astfel, pentru
aplicarca metodei impedaniclor, ca si in cazul clasic, prima ctapd constd in
precizarca punctelor de legdturd, dupd care constructia schemei cchivalente in
impedanie se realizeaza automat [B19].

In cazul unci transmisii mecanice simple cu doi volanti fixa{i pc un arbore
drept (fig.4.15). Momentele de inertic ale volantilor sunt J, si J, 1ar arborcle cste
elastic cu amortizare la torsiune avand constanta clastica k; si coclicientul dc
amortizare c¢,. Asupra volantului J, acfioneazd un moment dc torsiunc

perturbator M(t)=Mcosot.

(=}

£
_.?..l?____._!____._
|
Lo

Fig.4.15 Figd.16
Punctele de legdturd intre volanfi i arbore sunt notate prin I si 2.
Deoarcce se raportcazd pozifia volantilor la un reper fix se mai introduc
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legdturile 3-4 §i 5-6. Astfel constructia schemei in impedante rezultd prin
precizarea impedantelor componente si a punctelor de conexiune.

Schema echivalenta in impedante pentru sistemul din fig.4.15 se aratd in
fig.4.16. Nu mai apar punctele 5 si 6 care se suprapun cu 1 si 4. Momentul de
torsiune perturbator actioneazd pe latura 3-4. Odati schema in impedante
stabilitd se poate determina vibratia fortatd a sistemului.

Deoarece elasticitatea i amortizarea arborelui sunt reprezentate prin
componente legate in paralel, impedanta echivalenta este

ik,
Z,=Cr—— 4.91)
®
Impedantele corespunzitoare celor doi volanti vor fi
Z,ci0d, ,  Zy=ied, (4.92)

Deoarece impedantele Z,, si Z,, sunt legate in serie, rezultd impedanta
echivalentd

z,Z
z, -2 (4.93)
ZlZ+Zl4

care tinand seama de expresiile (4.91) si (4.92) devine
iw (wc,~ik,)
Z214:__1—TT_ (4.94)

wc+i(0 -k,

Tinand seama acum ca impedantele Z,, si Z,, sunt legate in paralel
rezultd impedanta echivalentd Z=Z,,,+Z,,, si deci

7 io[(J,+ 2)kT—(JonlJzﬂ'(.o(Jl+ el

(4.95)
k-0, +Hioc,

Reprezentirile complexe corespunzatoare vibrafiilor de torsiune armonice
ale celor doi volanti sunt notate prin z, §i z,.
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Conform definitiei impedantei, pentru z, rezultd
M
=_0 (4.96)
% inZ
care dupa inlocuirea expresiei (4.95) se poate scrie
M, k-2 +iwc, 4.97)
w? k{J,+Jy) -0 J,+iod, +J,)c,

In continuare trebuie determinatd vibratia z, a cdrei expresie este

M
! (4.98)
iwZ,,

2=

unde M, este componenta corespunzatoare ramurii 214.
Dar in punctul 3 deplasarea este aceeasi pentru ambele ramuri, ceea ce

revine la conditia
M M
2 (4.99)

1 =

iwZ,, inZ,

sau
M, M
1 2 M (4.100)

214

Din relatiile (4.98) si (4.100) se deduce
M Lo @.101)

=

iwZ Z,,

si deci conform relatiei (4.96) rezulta
(4.102)

_ Zy4

1Ya
14

Astfel reprezentarea complexd corespunzdtoare rotafiei relative a celor doi
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volan{i z=z,-z, este data de relatia
Z
z=z2(1 -ﬂ] (4.103)
14
care dupd inlocuirea expresiilor (4.92) si (4.94) devine
o)le

% (4.104)
k- 0J +ioc,

2=z,

In consccin{d, {inind scama de relatia (4.97), reprezentarca complexd

pentru rotatia relativa a volangilor este

7= M 1
T (4.105)
2 (1 1 . AR
=+ — |kpriwes)-w?
J, J,
si deci amplitudinca miscarii vibratorti
M 1
a:_
2 2
2 11 5 (1 1V (4.100)
[l il kT——(,) +tl—+—]cr
J, J, J, J,
13 T T T T T
l Variagia acestei amplitudini functic
1125 — I . -
;’I de o se poate observa in fig.4.17
) 0.75 - ;: - Evident metoda impedanielor poate
"‘ {i extinsd pentru orice alt sistem clastic de
" o ) torsiune, metodologia  folosita  avind
. N T J aplicabilitate generala.
0 10 20 0 40 S0 60
Fig.4.17
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4.4.3. DINAMICA TRANSMISIEI REDUSA LA PRIMUL ARBORE
4.4.3.1. MODELUL DINAMIC AL TRANSMISIEI INTRE DOI ARBORI

Un element principal al oricarui lan{ cinematic din structura cinematicd
a unei masini unelte este arborele de torsiune pe care sunt montate rogile prin
intcrmediul carora se rcalizeaza cuplarea cu alfi arbori aflaji 1 miscare de
rotafic. Rotile cuplate aflate pe doi arbori din componenta lantului cinematic pot
fi considerate in prima instantd volan{i cu un anumit moment de inerfie montai
rigid pe arbore, caz in care, in prima instan{d sc neglijaza clasticitatea sistemului
de fixare.

Indiferent de complexitatea
lanjului cincmatic, printr-o operatic
foarte simpld bazatd pc metode

energetice, acesta sc poate reduce la

primul arbore. [B2], |S4].

0 . .

Modclul meccanic al  unui

' | . N

o _ astfel de arbore cste prezentat in
0" . .

fig.4.22, cu precizarca punctelor de

legdtura in  vederea  stabilirii

Fig.4.18 schemei In impedante, §i cste

compus din volantii cu momentcle

de incrfie 1, 1, si J, i cele doud tronsoane de arbore considerate de consatante
elasticie k, si k,. Volantul I, este actionat de momentul de torsiune perturbator

M(t)=M,cosmt.

4.4.3.2. SCHEMA IN IMPEDANTE A LANTULUI CINEMATIC

La fcl ca si in cazul sistemclor dinamice de translatie, i in acest caz se
poate stabili o schemi cchivalentd in impedanie pe baza cdrcia s¢ poate face in

mod direct studiul vibratiilor forjate de torsiunc. Astlel, odatd precizate punciele
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de legatura, modelului mecanic din
fig.4.18 ii corespunde schema in
impedante din fig.4.19, obtinutd
conform metodologici utilizatd in
cazul modelului de translatic.
Pozitia volantfilor a fost

raportatd la reperul fix prin
legaturile precizate pe fig.4.18

astfel incat in schema in impedanie

0 o o acestia apar legali in paralel in

Fig4.19 timp de k; si k,, cele doud clemente
clastice, urmeazd a fi introduse in
seric cu acestea intre punctele 1-2, respectiv 2-3 (fig.4.19), conform dispuncrii
lor in modelul mecanic din fig.4.18 [B20].

4.4.3.3. DETERMINAREA VIBRATILOR FORTATE DE TORSIUNLE

Odata stabilita schema cchivalentd in impedanic si cunoscand cxpresiile
impedantelor clementelor mecanice simple de torsiune, respectind legile
compunerii impedaniclor dispuse 1n serie sau paralel, sc pot calcula impedanicle
parfiale si impedania totald cu ajutorul carora se poate face studiul vibratiilor
fortate de torsiune alc sistemului considerat.

Pe porfiunca 0-2 (fig.4.19) sc observa ca clementcele J, ik, legate in scric

sunt dispusc in paralel cu J,, astfel incat impedanfa cchivalentd 7, va [i:
iwkJ,

=+, (4.107)

k, —wle

In continuarc, pentru objinerea impedanfet echivalente pe porfiunca 0-3
din schema, s¢ constati ¢d impedanta anterior determinatd este dispusd in seric

cu elementul k. astfel incit {indnd seama de legile compunerii impedangelor
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elementelor legate in paralel, se poate scrie:

Zy, iekJ viod, _ik (4.108)
k-w%, ®

expresie din care dupd efectuarea calculelor se poate deduce Z,, sub forma:

iwk,[k,(J,+J,) - w3 J,]

Z =
kiky- @k (J, +J,) +KJ ]+ 0% J,

03

(4.109)

In sféarsit, impedanta corespunzitoare celui de al treilea volant va fi

ZO//3 =i(|)J3 (4 1 |O)

si este dispusa in paralel cu Z,, astfel incat impedanta echivalentd Z=Z,,+Z,.,,

adica )
ky[k,(J,+Jy) ~w I,

ki~ 02k, ) ko, + 0% J, @111

i WYy - @ [k Uy ) ko W+ ) +k s vk o )
kiky - @[k, (J, +Jy) ol 1+ 0,

Z=iw

+J3 =

Daca prin z, se noteaza reprezentarea complexd a vibratiilor de torsiune

armonice ale volantului J;, conform definitiei impedantei, pentru z, rezultd
M
2= (4.112)

P iwZ

care dupi inlocuirea expresiei (4.111) a impedantei echivalente se poate scrie

M ik~ 02k, Uy +J) e 1+ 04, (4.113)

“ w? @0 ly -0 Uy, ) +hod Wy +kod o} ok kol ek +J)

Variatia lui z, functie de o poate fi urmarita in fig.4.20.
Aceeasi expresie (4.113) se obtine si prin considerarea directd a ecuatiilor
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diferentiale ale migcarii. Este insi

2 T I T T T

: important de subliniat cd mectoda
7 i 7| bazatd pe utilizarea impedanelor pote
o) MS_% ,{\ | fi extinsd si la asemenca sisteme cu
K ,[l ‘ observafia ca insdsi schema in
0125 B j\ /‘v‘v 4 impedante poate caractceriza

s | | 1 ' ' comportarea sistemelor particulare.
0 s s 2 25 a0 Similar  se  poate analiza
comportarca volantilor J, i I,
Fig.4.20 obtinindu-se n final rezultate identice

cu ccle obtinute pe cale clasica.
4.4.3.4. CONCLUZII

Utilizarea metodei impedantelor are caracter general fiind aplicabili
tuturor sistemelor mecanice pentru determinarea vibratiilor forfate. Accasta s-a
aratat ca poate f1 introdusa si in studiul vibratiilor de torsiunc cc apar mai ales
in transmisiile mecanice.

Pe baza impcedaniclor caracteristice componentelor sistemulur ce exceutd
vibrafii de torsiunc sc¢ fundamenteazd posibilitatea construirii schemet in
impedanie.

Odata stabilitd metodologia pentru calculul cu impedanie, sc poate trece
si la considerarea transmisici cu rofi dinfate si astfel la orice sistem complex ce
executd vibrafii forfate de torsiune, fiind deja demonstrat caracterul de
generalitate al metodei, carc este aplicabild oricdrui sistem dinamic pentru
determinarca vibratitlor forfate.

Principiile de bazd pentru construirca schemei cchivalente in impedanic
si a raspunsului sistemului supus la perturbatii armonice a lost tlustrat pentru
cazul simpu al arborelui clastic cu doi volanti si pentiu cazul unei transmisii
redusd la primul arbore, dar riman valabile pentru orice alt sistem intalnit la

transmisii mecanice.
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4.5. UTILIZAREA METODEI IMPEDANTELOR MECANICE IN
STUDIUL UNOR SUBANSAMBLURI DE MASINI UNELTE

4.5.1. SCHEMA ECHIVALENTA IN IMPEDANTE PENTRU VIBRATII
PE DIRECTII DIFERITE

Pentru situatiile in care deplasdrile sunt chiar pe directia fortei excitatoare,
a fost complet stabilitd metodologia de constructie a schemei echivalente in
impedante necesara in studiul comportarii dinamice a sistemului [B13]. Spre
deosebire de cazul vibratiilor pe o singura directie, pentru deplasari compuse de
pe directii diferite, datoritd particularitagilor care intervin, sunt necesare cateva
precizari suplimentare pentru constructia schemei in impedante.

Se admite ca fiecare componenta a fortei perturbatoare influenteazi doar
elementele mecanice simple pe directia carora actioneaza. In caz contrar schema
necesitd elemente suplimentare corespunzétoare rotatiilor care pot sd apari in
sistemul elastic considerat.

Multe modele dinamice ale unor sisteme elastice cu 0 masa sunt actionate
de o foria perturbatoare armonicd al cdrei suport nu coincide cu directia de
actiune a elementelor elastice g1 de amortizare. Este necesar sd se descompuna
forja perturbatoare pe directiile acestor componente incat sa rezulte de-a lungul
lor vibrapii armonice. Astfel este posibil sa se aplice metoda impedantelor pe
fiecare directie si sa se construiascd schema echivalentd in impedante.

Pentru a avea o decriere globald a migcdrii, prin aldturarea schemelor
construite, se poate concentra intreaga schema intr-o reprezentare unitara. Este
de remarcat ca astfel valabilitatea schemer in impedante construite este asiguratd
numai pentru vibratii mici.

Drept exemplu se va considera sistemul elastic cu doud grade de libertate
din fig.4.21 pentru care schema echivalentd in impedante este data in fig.4.22.
Se observa ca masa m este conectatd la doud circuite separate corespunzatoare
celor doud componente F, si F. ale forfei perturbatoare, pastrandu-se celelalte
cntern de legare a impedanielor, anterior stabilite in cazul vibratiilor paralele.
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233
2" w3
) g Y
E
oM 3'
Zy; Z;
1 1
Fig.4.21 Fig.4.22

Odata precizate criteriile de obginere a schemei echivalente in impedantc,
metoda poate [i extinsd gi la sisteme dinamice cu mai multe grade de libertate,
sisteme complexe, frecvent intdlnite in structura magsinilor unclte si dificil de

studiat prin metode clasice.

4.5.2. COMPORTAREA DINAMICA A CONSOLEI UNEI MASINI DE
FREZAT

4.5.2.1. MODELUL DINAMIC

In majoritatea operatiilor de agchiere desfasurate pe magini unclte, un rol
determinant in obgincrea indicilor de calitate, precizie si productivitate il are
comportamentul dinamic al subansamblelor care influenfcaza procesul de
aschicre [D4]. Studiul acestor fenomene dinamice este de cele mai multe ori
destul de dificil datoritd  complexitdfii sistemului  clastic  echivalent si a
fenomenclor dinamice caracteristice agcehierti [B1O].

Pericolul apariici vibraiilor daundtoare in timpul aschicrii ¢ste si mai

accentuat in cazul solicitirii unor subansambluri de rigiditate mai sciazuta
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comparativ cu ansamblul maginii. Aceastd situatie defavorabild apare $i la
prelucrarile pe magina de frezat verticald, la care consola si masa longitudinala
sunt fixate prin cuple cinematice sanie-ghidaj vertical, respectiv orizontal.

Insasi existenta consolei ridica probleme suplimentare fati de alte masini
prin posibilitatea aparitici deformatiilor de incovoiere si rasucire, fatale pentru
pozitia relativd corectd dintre sculd si semifabricatul de prelucrat, pozitic
relativd prescrisd in vederea generdrii traiectoriei necesare obfinerii suprafeei
finite [B22].

5 sinwt

|
S

-

'/ﬁf/ﬁ/;
0ok
N
W
3
N
N
N

L ——-

5 ----
|

-

'{:"
=y

Fig.4.23 Fig.4.24

Pentru masina de frezat a carei schema constructiva este prezentatd in
fig.4.23, se observa ca dintre toate clementele structurale, consola ce sustine
masa longitudinala este clementul cu rigiditatea cea mai scazutd §i ccl mai expus
solicitarilor in timpul desfasurarii procesclor dinamice de agchicre. In fig.4.24
este indicat schematic subansamblul elastic al consolei cu masa longitudinala pc
care se executd o prelucrare cu avans longitudinal (frezarca unui canal de pand
cu frezi deget), pentru care se poate stabili modelul dinamic partial din fig.4.25

Consola este solicitatd de forja de agchiere cu variagic periodicd de tip
armonic ce ia nastere in impul agchicrii ca urmare a particularitagin procedeulun
de frezare. sccjiunca agchici avand variafic periodicd. Solicitarca cste mal
pronunfata daca sc¢ lucreazd cu regimuri de agchicre mai severe (adancim de
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agchiere mari, avansuri mari), sau eslc
mai lcjerd cind se adopta regimuri de
agchicre mai ugoare, caz in carc totugl

apar mici vibratii ale consolci.
Semifabricatul, dispozitivul dc

prindere i masa longitudinald

formeazd un corp comun m, legat

elastic de consola m,, carc la randul ci

f ——__-:4 este legatd clastic dc batiul maginii.
b L4" Marimea constantelor clastice este
determinatd  de  particularitagile

Fig.4.25 cuplelor cinematice sanic-ghidaj.

\fF_szk3 Conform  mctodologici
3" 3,3 AW 2\2" c 2 cunoscule  pentru  stabilirca
3‘;3.0_ Z3 | K tschun’ul‘ .'u‘h |:\ alcvnuu' ni
_" impedanie $i jinand scama dc
GPZ /[}}k 23 Z; k}é precizarile  suplimentare  date
23 4 S .
o W,\ 4 3 pentru 'CZlZLl‘]- v1br'a‘1||.lor acfionate
) — 12 pe  direetii  diferite,  pentru
o " s L sistemul clastic din fig.4.25 sc¢
K Zy, poate stabili schema cchivalentd
in impedante din fig.4.26.
Fig.4.20 St aici se remarcd din nou

prezenta a doud circuite separate
corespunzdtoare celor doud componente Iy §i F, alc forfer perturbatoare. care
este chiar forfa de agchicre ce ia nagtere la Irezare i care s presupunce ¢i are

o variafic armonicd [B19], [B20].
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Trebuie facutd precizarea ci sistemul dinamic adoptat si schema
echivalentd in impedante obfinutd sunt valabile numai pentru vibratii mici,
atunci cand se pot neglija deplasdrile de rotatie. Drept urmare nu mai este
necesara gi considerarea geometriei maselor m, m,, si nici a constantelor elastice
de torsiune corespunzatoare.

Schema echivalentd in impedante din fig.4.26 oferd posibilitatea unui
studiu eficient al sistemului dinamic considerat, conform algoritmilor stabilifi
anterior. Astfel, in urma efectudrii calculelor, se pot obtine amplitudinile
migcdrilor corespunzatoare gradelor de libertate in numar de 4.

In consecinta, amplitudinile miscarii vibratorii a masei m, pe verticald
si orizontala vor fi:

ks

a- F (4.114)
! 2 2 P
(k, +ky-w*m,) (ky - w"m,) —ky

si
k4

%" 2 2 2
(k, +k,~w*m,)(k,-w°m ) -k,

F, (4.115)

Analog, prin calcule similare se obfin pentru masa m, amplitudinile
miscarii vibratorii pe verticala si orizontala:
k +k,-w’m
a,-= L5 2 _F, (4.116)
(k, +ky—w?my) (ky - w’m,) -k;

d k, +k, -w’m,

a, F, @.117)

(k,+k, - o.\zmz)(k4 - wzml) -k,f

Variatia celor 4 amplitudini pentru un caz concret se poate observa in fig.
4.27-4.30. de unde se pot trage concluzii asupra masurilor constructive ce pot
fi luate in vederea modificarii frecventei de rezonan{d atunci cand este cazul.

sau in vederea diminudrii unei dintre ele.
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a2(w) 0.5

T

=
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15 L | L
0 50 100 150 200
(0]
Fig.4.28
2 T T T
1.25 |- .
ad(w) 0.5 -
o - ]
0.25 l( —~
4 | 1 |
0 50 100 150 200
[0
Fig.4.30

Pentru o imagine mai completa.
cele 4 amplitudini s-au reprezentat in
fig. 4.31. pe acceasi diagrami.

Problema poate fi solufionata si

clasic, prin scricrca  ccuatiilor
diferengiale  corespunzatoare i
rczolvarca sistemului  obfinut.  Sc¢

dovedeste insd a fi mai cficace gt mai

rapida folosirca metodei impedanielor

mecanice care conduce in final la rezultate, identice, insd sunt mai aproape de

semnificafia fizicd a fenomenclor, inlaturd cventualele dificultdp in rezolvarea

sistemului de ccuatii diferentiale si, nu in ultimul rand, permite obfinerea unor

concluzii suplimentare privind comportarca dinamicd a sistemului.
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4.5.3. UTILIZAREA IMPEDANTELOR MECANICE IN DINAMICA
MASINII DE RABOTAT

Datorita particularitatilor constructive si functionale, fenomencle dinamice
care 1au nastere la prelucrarea pe magina de rabotat au o amploare covargitoare
in cxploatarca acestci masini unelte.

Daca se considera cazul unei prelucrdri cu un cutit de retezare, sistemul
clastic al gepingului poate {i considerat plan, el fiind reprezentat in fig.4.32

Experimental este demonstrat in

literatura de specialitate  faptul  ca

dcformatiile batiului au o foarte mica

influenta asupra comportdrii dinamice a

sepingului. Elementul de maxim interes
din punct de vedere dinamic cste

subansamblul berbecului, care exceutd
migcdrile alternative nccesare gencerdrii

suprafefei, precum i subansamblul
Fig.4.32 mesei, care are insd un comportament
dinamic asemiandtor meser magini de

frezat anterior prezentatd.

Modeclul clastic al lantului principal al gepingului ¢cste prezentatin fig 4.33
si cuprinde masa portcugitului m;, masa suportului m,, masa dispozitivului de
rotire m, i masa berbecului my, considerate solide nedeformabile Iegate intre cle
prin elemente clastice.

In acest subansamblu sistemul partial al
cutitului i portcufitului m, asupra ciruia

acjioncaza direct si forfa de agchicre este ccl

B i ¥ carc arc influenfa cca mai mare asupra
comportdrii dinamice de ansamblu.
Fig 4.33 Pentru sistemul clastic din fig. 4.33 se
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poate obtine schema echivalentd in impedante necesard studiului dinamic.
considerand impedantele clementelor simple componente legate in serie sau in
paralel conform configuratiei sistemului. Pe baza acestei configuratii se stabileste
intr-o prima ctapd schema din fig.4.34. Conform metodologiei de obfinere a
schemei echivalente in impedange, cele 4 elemente constructive asimilate unor
solide nedeformabile vor fi legate in schema la elementul fix conform figurii.
Pentru sistemul elastic astfel considerat se poate stabili schema echivalentd in

impedante din fig.4.35.

_______________________ ol
|
_______________ |
————— ? "
|
|
_ |
—————————— —lo I\ll
|
|
5 |
|
' I
.
m s |
4 k|~

Ca si in situagiile anterioare, schema igi pdstreaza valabilitatca in cazul
vibratiilor mici, carc nu implicd deformatii de torsiunc ale sistemulut clastic. In
principiu aceastd constrangere corespunde de fapt majoritdgii situaiilor intalnite
in practica agchierii. Pentru considerarca fenomenclor de torsiune la care pot fi
supusc in anumite situagii uncle subansambluri, schema trebuie suplimentatd cu

clementele corespunzitoare, restul considerafiilor pastrandu-gi valabilitatca.
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- 3' "
i N
m,

O
|
[
f

[

J nl“ ~D_I T\ p lln

k, i % ke m;

O

-
Ve

o' 6" 6" 6V l
=] |
klz
Fig 435

Evident, ca si in cazul dezvoltarilor anterioare, fard a scric clasicele
ecuafii diferentiale ale migcarii, urménd metodologia prezentatd se pot obine
in mod dircct informatii despre comportarca dinamica a sistemului considerat.

In mod similar s¢ objin amplitudinile diferitelor puncte de interes din
schema sistemului clastic si astfel se creazd condifii in vederca ludrii de masuri

concrete pentru ameliorarca comportamentului dinamic de ansamblu.
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CAPITOLUL 5

NELINIARITATI ALE SISTEMULUI
DINAMIC DE ASCHIERE AL
MASINILOR UNELTE

5.1. CONSIDERATIH GENERALE

Un loc aparte in ansamblul fenomenelor dinamice care iau nastere pe
masini unelte in timpul aschierii il ocupa fenomenele care au loc in zona de
agchiere, responsabile inclusiv de aparitia autovibratiilor in timpul prelucririi.

Prin zona de aschiere se intelege ansamblul format de sistemul elastic al
piesei prelucrate si sistemul elastic al sculei. In componenta sistemului elastic
al piesei intrd piesa propriuzisd, sistemul de prindere si antrenare in miscare
(atunci cind este cazul) si eventual alte elemente de rigidizare (reazeme
intermediare, pdpusa mobild, etc.), urmdrindu-se in principal obfinerea unel
rigiditati sporite, astfel incat deformatiile elastice ale piesei supusa acfiunii
fortei de agchiere sa fie cat mai mici gi acuratefea traiectoriei miscdrii relative
dintre sculd si piesa sa fie cat mai mare.

Sistemul elastic al sculei este constituit din scula agchietoare, suportul port-
sculd si eventual cdruciorul pe care acestea sunt montate, iar in cazul anumitor
masini unelte saniile, care realizeazd diferitele tipuri de avansuri. Evident
configuratia acestor sisteme elastice difera de la magina la magina.

Cele douid sisteme elastice se gdsesc intr-o stransa interdependenta,
legitura dintre ele fiind realizatd de forfa de aschiere generatoare a procesului
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de formare a aschiilor.

Este binecunoscut faptul ca din punct de vedere dinamic, studiul celor
doud sisteme elastice precizate anterior prezinta o importan{d covarsitoare in
raport cu alte componente ale maginii. Comportarea dinamicd a celor doud
sisteme elastice are repercursiuni directe si foarte importante asupra efectului
final al prelucrarii, spre deosebire de alte elemente ale masinii, cu influenta
indirectd i mai putin semnificativa. In contextul acestei idei, batiul masinii, spre
exemplu este cvasineglijat in literatura de specialitate de citre cercetatori, tocmai
datoritd influentei nesemnificative a comportdrii sale dinamice in relatie cu
efectul final al prelucrdrii. Evident, batiul isi pastreazd rolul sdu asupra
ansamblului fenomenelor, asupra mentinerii pozitiei reciproce a diferitelor
componente ale magsinii, insd din punctul de vedere al dinamicii si acuratetii
prelucrarii este fundamentald studierea cu prioritate a comportdrii celor doud
sisteme elastice precizate.

Sistemul dinamic de agchiere al maginilor unelte este recunoscut ca avand
un caracter profund neliniar, fapt datorat neliniaritafilor introduse de actiunea
dinamica a fortei de aschiere, ramanerea in urmi a fortei dinamice de aschiere
in raport cu variatia vitezei de agchiere, inerfia procesului de formare a aschiilor
care implicd un aport de energie cauzat de variafia cu intdrziere a forfei
dinamice de aschiere in raport cu vibratia rezultatd [D4], [M7].

Numeroase lucrari de specialitate pun in eviden{d caracterul neliniar al
fortei de aschiere [C3], [C4], [I1], [K1], [S6], care in anumite situafii particulare
poate dobandi chiar un caracter aleator, neglijarea cdruia conducdnd la
indepartarea de realitate.

Cunoasterea aprofundata a fenomenelor dinamice care au loc in zona de
aschiere in timpul prelucrdrii pe masini unelte este o cerintd primordiald in
special in cazul prelucrdrilor de finisare unde printr-un control sporit al
fenomenelor vibratorii se poate obtine o calitate superioara a suprafefei
prelucrate cu o productivitate mai mare, concomitent cu o crestere a durabilitatii
sculei, evitarea ruperii cutitelor, incetinirea procesului de uzurd a maginii si
sciderea numarului de rebuturi. In acelasi timp, in cadrul operatiilor de finisare
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forfele de agchiere au valori relativ mici si influenfa jocurilor din cuplele
cinematice, angrenaje etc., nu mai poate fi atenuati, aga cum se petrec lucrurile
la operaiile de agchiere care dezvoltd forfe mari. In astfel de conditii, ponderea
componentei variabile a forfci de agchiere creste, mirindu-se astfcl efcctul
neliniaritatilor din sistem.

Avand in vedere condifiile reale in care se desfdsoard procesul de
agchiere, condifii care pot conduce la aparitia autovibratiilor, forfa dc agchicre
este variabild, funcic neliniard de deformatie, astfel incat in analiza fenomenclor
dinamice trebuie considerat un model care presupune caracteristici neliniare ale
acesteia.

In practica tchnologicd curentd, forfa de agchicre se cvalucazd pe baza
unor relagii deduse experimental, direct aplicabile in calculele ingineresti in
procesul stabilirii regimurilor de agchicre optime.

Astlel, forta de agchiere responsabild de fenomenul de desprindere a
agchiilor prin invingerea coceziunii particulelor semifabricatului, cste descompusa
in trei componente corespunzatoare axelor sistemului de referingd atagat taisului
sculei. Particularizand, pentru cazul strunjirii longitudinale (fig.5.1), ccle trei
componente sunt FF,-componenta principald a forjei de agchicre (tangenfiald),
care are gi cca mai mare pondere, F-componenta de respingere (radiala) gi I° -
componenta dupd directia de avans (axiald).

Expresia celor 3 componente ale forter de

- 7/ k. [1X X aschiere este de forma:
r, 72 - -
. \ A Xp Y A 5
S F=Cpu "s""K i=xyz (D
I
| N . . . . v care 1
L _{71 in carc Cp, Xp, §1 Y, sunt constante care {in
i I . o .
L I/ scama de natura materialului gi de regimul de
- I aschiere adoptat pentru cfectuarca prelucrdrni.
y z In timpul agchicrii cutitul igi pastreaza
. forma sub actiunca presiunit si frecarni din
Fig.5.1

partea agchici, datoritd faptului ¢a este exceutat

dintr-un material mai dur, obisnuit mult mai rczistent decat cel prelucrat. g1 nu

pag L1

BUPT



CAPITOLUL 5

in ultimul rénd datorita formei geomertice a partii active.
Forta totald de aschicre F se va calcula cu relaia;

F=|F}+F}+F} (5.2)

5.2. MODELUL DINAMIC SIMPLIFICAT AL SISTEMULUINELINIAR
DE ASCHIERE

In timpul procesului de agchicre pot apare la un moment dat perturbiri
accidentale insotite de vibratii datorate unor cauze obiective (spre exemplu
intdlnirca uneci zone cu o duritatc mai mare
decat duritatea de ansamblu a semifabricatului),
astfel incat sistemul elastic prezentat in fig 5.1
suferd anumite deformatii  prin  schimbarca
pozitiei relative dintre sculd si piesd. Cutitul
paraseste accidental pozifia de echilibru iar

aceasta schimbare de pozitic relativa se produce
fie prin deformarca semifabricatulur (pe directic
radiald sau pe directia forjer principale de
agchiere), fie prin deformarea cutitului care este
fixat elastic, astfel incdt pe lingd migcarca relativa dintre cufit gi picsa care
asigurd generarca suprafefei ia nagtere o migcare suplimentard, cu consccinfe
asupra forfei de aschiere gi evident cu consccinfe negative asupra rezultatului
final al prelucrarii.

Efcctul imediat al unei migcari relative suplimentare cste variafia
adancimii de aschicre care de la valoarca u ajunge la valoarca u-y. v fimnd
deformatia  sistemului  clastic pe  direcjic  radiald,  masurata din pozifia
corespunzitoare regimulul stagionar, fara vibragii (f1g.5.2).

Cazul cel mai clementar definit prin modelul dinamic cu un singur grad
de libertate din fig.5.2, ilustreazd comportarca sculet in timpul procesului de

aschierc la o perturbajic pe direcie radiala (oy), carc alecteazd implicit
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componenta de respingere (radiald) a fortei de aschiere.

La un anumit regim de agchiere este necesar ca forta de agchiere si cea de
fixare clasica si se echilibreze in conditii de functionare stationard. Forta de
agchiere radiala F, are insd o variatie exponentiald functie de adancimea de
agchiere u (5.1) si aga cum se constati, conform modelului dinamic ales (fig.5.2),
echilibrul in timpul regimului de functionare fard vibraii se realizeaza intre
forta de aschiere radiald F , §1 forta elasticd din resortul de constanta elastica k.

La aparifia unor perturbari accidentale cutitul pardseste pozitia de
echilibru, ceea ce are ca urmare aparitia unor vibratii. Pentru precizarea pozifiei
cutitului se introduce coordonata y masuratd din pozitia corespunzitoare
regimului fard vibratii, astfel incat in noile conditii forta de aschiere se va scrie
[B11], [B12], [S6]:

F () =Cru-y)"s"K (5.3)

Dupd cum se constatd din relatia (5.3), forta de aschiere este functie
neliniard de coordonata y. Prin dezvoltarea in serie de puteri dupd y a expresiei
(5.3), se obtine:

FO)=FO)~Cps, K™y s K15 0™y
-%Cpsy"KFxF(l —x,,-)(2-xF)uxf_3y3... (5.4)

unde F(0) este chiar forta de aschiere (5.1) in conditii de functionare stafionara.
Limitand dezvoltarea la primii termeni, variatia fortei de aschiere va fi:

. T=xp (I-xp2-xp)
- yFK xg-L 1+ F + F. F/_ 2 (55)
AF=-Cps"Kpxg [ AR
Daci se noteaza constanta
/=_( aFy(y)] (56)
¥ o
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si parametrii:

€= b= (5.7)

atunci dezvoltarea (5.5) se mai scrie:
AF=-k'y[1+ey(1+py)] (5-8)

de unde se vede clar caracterul neliniar al fortei de aschiere.

Dezvoltarile anterioare exemplifica aspectele privitoare la componenta F,
a fortei de aschiere. Similar dezvoltdrile se pot extinde si la celelalte
componente. Astfel, componenta principala a fortei de aschiere F, suferd si ea
o variatie dinamicd generatd de perturbatiile care conduc la modificarea
dinamicd a adancimii de agchiere. Ludnd in considerare aceastd variatie,
componentele F si F, devin:

g Y Xp Y
F\0)=Cpu-y) s Ky, F0)=Cp(u-y) s K, (5.9)
adica functii neliniare de coordonata y. Ca si in cazul precedent, prin

dezvoltarea in serie de puteri dupa y a expresiilor (5.9) se obtine expresia (5.4),
careia i se alatura

xg -1 1 Y, xp 2
F 0 FA0)-Cps,, Kyt ™ v Cos™ Ketp (15 )™ 'y
(5.10)

xp -3
—%C FzsyF‘K e (1-Xp)2—xp Ju By

unde F(0) este componenta forfei principale de agchiere data de (5.1) pentru
conditii de agchiere stationara.
Prin limitarea dezvoltarii la primii termeni, variaia componentelor forfei

d hiere se obtin sub forma: i
€ asc ! y " 1-xFy (l—va)(2—xFy) ,
=- y y + )
AF,= CFys KFnyyu + 7 y 5 y
(5.11)
B, I-xp  (I-xp)R-xg)
Y, xp,"1 F, F, FJ 5
AF,=-Cgs Kpxpu 1+ 7 y+ -~ y
pag 117

BUPT



CAPITOLUL 5

Dacéd se noteaza constantele

F(
ky/= _(M k.= _sz_z() (5.12)
¥y ), u
§i parametrii:
1- 2- - -
- xFy ) xFy . =1 Xp, =2 X, (5.13)

y2u’uy3u’z2u’pz3u

atunci dezvoltarea (5.11) se mai scrie:

AF =-kjy[1+e y(1+p y)]
y=kyll+ey(l+py 5.14)

AF=-ky[1+ey(1+p )]

Dinamica procesului de aschiere este esential determinatd de variatia
fortei de aschiere ale carei proiectii pe axe sunt neliniare in raport cu coordonata
y. In prima aproximatie se poate analiza comportarea dinamica a procesului prin
liniarizare. Ipoteza simplificatoare a liniaritafii caracteristicii fortei de aschiere
este justificatd insd numai in anumite conditii de solicitare §i in situatia unei
precizii limitate a studiului. Aplicarea acestei ipoteze este favorizatd de conditiile
create de regimurile obisnuite de exploatare, de intensitatea fenomenelor
vibratorii si de influenta uneori nesemnificativd a neliniaritafilor asupra
desfasurarii proceselor dinamice.

Modelul dinamic al sistemului presupune scula de masa m care poate
executa vibratii longitudinale dupa direcgia Oy si transversale dupd Oz.

Dacd se noteaza prin k,, respectiv k, constantele elastice ale sculei pe
directiile celor doud axe, ecuatiile diferentiale ale miscarii se scriu:

my+k)y AFy 5.15)
mZ+kz=AF,

Dupa introducerea expresiilor liniarizate (5.14) in sistemul (5.15), acesta

devine:
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my+(k, +k,)y=0
(5.16)
mz+ky+kz=0

Prima din ecuatiile (5.16) se integreaza imediat, fiind o vibratie armonica
de pulsatie

/
+
2=ky ky
n

(5.17)

m

Astfel, cealaltd ecuatie se poate aduce la forma:
mz+k z=-k.y,cos(w - ¢) (5.18)

unde y, si @ sunt constante de integrare.
Drept urmare vibratia forfatd va avea amplitudinea
k/
2= 22 Yo (5.19)
mw, -k,

sau dupa introducerea expresiei (5.17) a pulsatiei proprii

/
Kk

% .
Yo k,+k]-k,

1
kk, (5.20)
k/

Z

1

Dupad cum se constatd, raportul amplitudinilor depinde de raportul
(k,*k,)/k,, raport de amplificare care se calculeaza din considerente legate de

geometria sculei.
Modelul liniar raspunde insd numai la o parte din problemele dinamice ale

aschierii, un studiu complet, in concordan{ad cu realitatea obtinandu-se prin

considerarea neliniaritagilor.
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5.3. CONSIDERAREA INFLUENTEI UNGHIULUI DE ATAC
PRINCIPAL ASUPRA COMPORTAMENTULUI DINAMIC AL SISTEMULUI

Precizia studiului teoretic al sistemului dinamic al maginii unelte depinde
in principal de fidelitatea cu care este descrisd starea elementelor prin
inleracfiunea carora rezultd fenomenele dinamice luate in considerare. Caracterul
rcal neliniar al forfei de aschicre implicd dezvoltdri analitice complcete pentru o
cat mai fideld ilustrare a fenomenelor dinamice.

In plus faid de clementele anterior considerate, o influenfa semnificativi
asupra variatici dinamice a forjei de agchicre o are i valoarca unghiului
principal de atac al sculei, care daca este diferit de 90° conduce la modificarca
avansului in timpul modificarii dinamice a adancimii de agchicre.

In fig.5.3 cste prezentatd zona de
agchiere pentru cazul strunjirii longitudinale

a unui semifabricat omogen, de¢ sccliune

1 2 perfect circulara,
_4_ NWZSR 5 Componenta radiald a forjer de
. = . - . ~ . - a
— v agchiere, al carei cfect se studiazd in
Yy etgx x T > . . - A
D<\J continuarc este datd in conditii stajionare
ST\ .
s-yctgx de relagia (5.1).
. Tinand cont de faptul ¢d scula are
Fig.5.3

taisul inclinat cu unghiul de atac principal
%. o anumitd variafic a adancimii de agchicre atrage dupd sine g1 variafia
avansului s, carc atinge valoarca s-yctgx (1ig.5.3).
In aceste condifii componenta Fy a forjei de agchiere in condifii de
funcgionare stagionard data de (5. 1) devine:
. F, YF, 39
Fy(y)zC,,y(u—y) (s-yctg x) 'Kry (5.21)
din care se constati ¢d forfa de agchicre cste funcic neliniard de deformatia y.
Relatia mai poate [i scrisd sub forma:
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x
F(y) C XF,, YF,(I _2) Fy(l_zctgx)](p (5.22)
u ) Y

Tinand cont de relatiile (5.1) si (5.22) se poate gisi variatia fortei de
aschiere in conditiile reale de functionare sub forma:

AF,=F(0)-F(y)=F,(0)|1 )y

1
1-yp, Zetgx =2 yr (1-yy,

BP0 S
k7, 7R "F,)uz} cig x}

(5.23)

relatie care se mai poate scrie:

xe(1-xz) (xp Yp Ye(1-yg)
; T 2(%* ’ng] gy

X Yr
AF,=-F (0))| —2+ ’ctgx

u s?
(5.24)
Daca se noteaza constanta
Xp Y
k’=Fy(0)(i+ﬁctgx] (5.25)
u s
1 parametrul
xp(1-xp) (g Y R (1-y )
u2 u S SZ

atunci dezvoltarea (5.26) se mai poate scrie:

AF=-k'y-py?* (5.27)

care ilustraza caracterul neliniar al forfei de aschiere in noile condifii

considerate.
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5.4. METODA ECHIVALENTEI LINIARE

Scula agchietoare este idealizati prin masa concentratd m fixatd pe directia
coordonatei y si arcul de constantd elastici k. Fatd de pozitia stationara de
agchiere ecuatia diferentiald a vibratiilor va fi:

my+(k+k )y +py?=0 (5.28)
sau, folosind notatiile:
/
LAL I S (5.29)
m

ecuatia diferentiald a vibratiilor sculei in procesul de aschiere considerat are
forma

+poy+ey?=0 (5.30)

adica vibratii libere, neamortizate cu caracteristica elastica patratica.
Ecuatia (5.30) se va rezolva cu metoda echivalentei liniare [H1]. Pentru
aceasta, se noteaza y=x, astfel incit se poate scrie ecuafia matricial sub forma:

apyil * EP'(t’y) (5.31)
dt|x -ply-ey?| |P,(ty)

Se construieste aplicatia exponentiald, cu variabile fictive z;

n
V2)=e YT, <yz>=) ¥z » R (5.32)
i=1

In cazul considerat; n=2 si reprezintd numarul de variabile independente
in ecuatia (5.31). Aplicatia (5.32), inlocuitd in (5.31) conduce la o ecuatie
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diferentiala in t, liniara:

P (t,D
i—<z,P(t,D)>v=0 , P(t,D):{ ! )} (5.33)
ot P,t,D)
unde N 5 2
P(t)D == 5 t =- 2 - _V
1(.D) &, Py(t,D)=-py— %, eazf (5.34)

Aplicatia v(t,z) stabileste o corespondenta biunivoca intre solutia ecuafiei
(5.31) in conditii initiale date: y(0)=y,, y(0)=v, si solufia analiticd in raport cu
z a ecuatiei (5.33) cu conditiile initiale v(0,z)=¢™ *".

Aplicatia v(t,z) se dezvoltd in serie, in raport cu z si are forma

v(t2)= Y V(t) v Voo.o®=1 . YEN (5.35)
lY[20

care inlocuitd in relatia (5.31) conduce la ecuatia diferentiala liniara

ov__ ov 20v v z Zz
23—+ po—+e— | , V(t2)=1+) v ()—— (5.36)
at azz Lz( 0 1 J ,‘.JZA j'
astfel ca se ajunge la ecuafia:
-

/ . .2 ] . -
ViV, PV YY) i+j21 ; v's (5.37)

Ecuatia diferentiald (5.37) este liniard, dar infinitd si i se va aplica
transformata Laplace, astfel cd se obtine ecuatia algebrica

- - ., 2= - =
SV +JPoV;1j-1 +evl‘~2,j-l)_vij(0) (5.38)

unde
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V(8)=Lv, ()= f v, (t)e dt

Cu notatiile

V‘z{;v}|y|=i ’ Vz{Vi}ieN‘ ; Y"":{ "Y}HH

i

ecuatia (5.38) se scrie matricial

AV=Y,

unde s-a notat matricea celulard infinita

’:/411 AIZ 0 0
0 4, A4, 0
0 0 A, 4, -

Yo={

}Bi

iar celulele A;; sunt determinate de coeficientii ecuatiei (5.38):

’—S =1 0 0 0 rO 0 0 O
p02 s 1-i O 0 e 0 0 O
02 0 O
0 2 s 2-i. O
ad * , A0 0 3¢ 0
0 03 s 0 00 0 4
0 0 0 0 . ipgs| 00 0 00.

Ecuaia (5.41) este echivalentd cu ecualia

V=BY,

© © © © ©
S ©O © © ©

ie

© © © © ©
© © © © o

}ieN‘

CAPITOLUL 5

(5.39)

(5.40)

(5.41)

(5.42)

(5.43)

(5.44)
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B
0 B, By, .. B, .. (5.45)
0 0 B, .. B, ..

iar celulele B sunt determinate prin recurenta:

— -1 . _ -1
B,=4,, > Bl,luz'_Bl,blAkq,bzAkq,kq , k=0 (5.46)

In relatia (5.44) este importantd numai prima linie a matricei B [H1]:

V,(s) =_Zl: B, ()Y, (5.47)

Folosind inversa transformatei Laplace:
-15 =
L, =v () (5.48)
in relatia (5.47), solutia ecuatiei (5.31) este:
yo=¢"'v e o, yl=l (5.49)
In seria (5.47), primii trei termeni conduc la relatia:

1 cospyt cos2pgt) , 2( sinpyt sin2pt
— " - o* - Yo~
p; 3o 6w 3, 6pg

\%
Y(&) =y cospyt+ ;C'-sin Pot-e
0

_Z(L_“’%ﬁ%]vg

26 (_L+29cospot+5tsmpot+
ap;  3ps  12p

6p, 288p,  24p;

inp,t t ¢t sin2pt sin3p,t
cos2pit os3pyt 2.5 13sml;o . cospf A Pso . Pg J,§VO+ (5.50)
1 8p: 96p: 288p, 24p, 90p;  160p,

i 3 ) sin tcos sin2, sin3

+1 _”_°°‘ﬁ+'s'_“‘£°_‘*§i;°‘_f°s_":_’ ov°'~10[ Po:, }:OI‘ p:{ p‘vag
576p¢ 489,  45p  320p 576p]  48p¢  90p]  960p,

pag 125

BUPT



CAPITOLUL 5

In dezvoltarea anterioara este ilustratd comportarea sistemului elastic luand
in considerare doar influenta variatiei dinamice a componentei F, in conditiile
considerdrii influentei marimii unghiului de atac principal. Dacd in aceleasi
conditii se ia in considerare inclusiv variafia dinamicd a componentei F, care ia
nagtere la aceeasi modificare dinamicd a adancimii de aschiere (care de la
vaolarea u devine u-y), ecuatiile diferentiale ale miscarii vibratorii ale cutitului,
conform procedurii anterior prezentata devin:

mj;+kly+ply2:0 )
(5.51)
mE+k,z+kyy+p,y*=0

Pentru prima ecuatie a sistemului, conform dezvoltdrilor anterioare se
obtine o solutie de forma (5.50), in care dacad se neglijazad termenii in € care
sunt foarte mici, se obfine:

Vo 1 cospyt cos2pgt) ,
Y=YoC08 Pt +—sinpyt-€,| — ~———- 0 by +
Py 2p, 3p, 6p, ]
(5.52)
inp,t sin2p,t cosp,t cos2p,t
of S0P __‘?_0 Vo2 _1_4_ IZO +_40 2
3P03 6p, 4p,  3p, 12p,
unde
k B,
O VO po=— €= — (5.53)
Yo¥O VO P €=

Pentru cea de a doua ecuaiie a sistemului (5.51), folosind solutia primei
ecuatii, devine ecuatie liniara neomogend de ordinul 2 cu coeficieni constanti.
Cu metoda variatiei de constante, solufia va fi:
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o av, (sinp.,t s
2(£)=z,cos P+ 2y°2(cosp0t-cosﬁt)+ 0{ Po -Smp‘]»f

p2-p; p2p2l Po B

w, . (v —yzpz) a@vi-piy¢
+—08mﬁt+€l #20%(1 —COSBI)“'—(O—‘DOyOJ(COSﬁt—COSPOt)*' (554)
2p7py 3(92‘P02)P0
2 2 2 . .
. a(\:o +)'oivo)4 (cos2pyt-cos i)+ 2ay0\2’0 2( sin pt_smpot]+ A ,( sin2pgt  2sin Bt] N
6(B*-4pg)pq 3%p2pel B Po ) 3(-4pdpl\ Po p

2 2.2 2
y -V, sin2pyt  2si
+6A{2—;2(1»cosl3t)’—yopo : 5 (cos2pyt-cos Br) + Yo% _(Sin2py _2SU1[5IJJ

2(B*-4ps)pg p2-4p2\ 2o B
unde
k k
2,720) wyi(0) PP=2 a=-2 e--12 (5.55)
m m m

i
Il :

y(v) of o R
TRIRE

L R R

0 40 S0

Fig.5.4

Cea de a doua solugic (5.54) se prezintd conform diagramet din fig 5.5,
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|

I\\\ | f'}f

! U I I V} |
| Fig.5.5t

() o .

Fig.5.6

Prin compuncrca celor doud solufii s¢ objin deplasarile in planul zoy sub
forma unor curbe de forma eliptica, specifice migcirilor autovibratorii ale
varfului cugiului. In fig.5.6 sunt reprezentate aceste deplasari de tip eliptic pentru
mai multe cicluri de vibratie. Atdt solutiile cat §i compuncrea lor s-au obfinut
cu ajutorul unui program conceput in Mathcad.
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CAPITOLUL 6

UTILIZAREA ABSORBITORULUI
VIBROPERCUTANT PENTRU IMBUNATATIREA
REGIMULUI DINAMIC DE ASCHIERE
PE MASINI UNELTE

6.1. UTILITATEA SI FUNCTIONALITATEA ABSORBITORULLUI
DINAMIC VIBROPERCUTANT

Absorbitorul dinamic este un dispozitiv de o utilitate remarcabild in
functionarea masinilor unelte, eficienta sa fiind demonstrata in numeroase cazuri
concrete de prelucrare [C4], [D4], [I1].

Intalnite de cele mai multe ori sub forma absorbitorului dinamic simplu
sau sub forma absorbitorului dinamic cu amortizare vascoasa. aceste dispozitive
reusesc sd elimine sau sa diminueze amplitudinile vibratiilor nedorite care apar
in functionarea masinii unelte, vibrafii care nu au putut fi inlaturate in faza de
proiectare [B8], [B10].

Este de remarcat faptul ca din punct de vedere tehnologic. dar mai ales din
punct de vedere economic, de multe ori este mult mai avantajoasd luarea de
masuri pentru combaterea anumitor vibratii in faza de exploatare (prin utilizarea
dispozitivelor absorbitoare, cu efect local) §1 nu in faza de proiectare. respectiv
constructie. In plus, in faza de proiectare nu se pot anticipa in mod exhaustiv
toate fenomenele care vor lua nastere in funcfionare in multitudinea de puncte
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in care pot apare si in diversitatea de prelucréri ce se vor efectua, astfel incat
pentru a se respecta ideea de bazd conform cireia structura masinii trebuie sa
asigure mentinerea sculei §i a piesei de prelucrat intr-o relatie controlatad in
vederea obfinerii formei, dimensiunii si preciziei dimensionale prescrise, este de
multe ori oportund din punct de vedere economic si practic folosirea
absorbitorilor dinamici a céror utilizare conduce in final la imbunatatirea
preciziei $i marirea productivitagii.

In literatura de specialitate au fost dezvoltate importante studii teoretice
cu aplicafii practice directe, prin care se urmirea imbunititirea indicilor
calitativi ai masinilor unelte prin introducerea absorbitorilor dinamici simpli sau
cu amortizare vascoasd. In toate cazurile s-a dovedit a fi deosebit de dificila
etapa de optimizare a unor astfel de absorbitori in cazul unor sisteme cu mai
multe grade de libertate. Mai mult chiar, metoda oferd rezultate slabe daca
frecventa proprie a structurilor sau frecventa autovibratiilor variaza in functie
de conditiile de agchiere, spre exemplu atunci cdnd se modificd pozitia relativa
dintre unele organe ale masinii sau cand se produc autovibratii de natura
regenerativa.

Astfel de situatii in care utilizarea tipurilor de absorbitori mai sus amintiti
devine improprie si inadecvatd, reclama folosirea unui absorbitor dinamic cu
acfiune percutantd, cu o mare eficacitate comparativ cu celelalte tipuri
principiale, care actioneaza prin socuri repetate si care este echivalentul unui arc
neliniar introdus intre sistemul principal si sistemul auxiliar, actiunea sa fiind
independenti de frecventa §i amortizarea masinii [S16].

Ca mod de functionare, absorbitorul dinamic cu acfiune percutanta are la
bazi observatia ci datoritd ciocnirilor care se produc in faza de funcfionare, are
loc o disipare a energiei care conduce la reducerea amplitudinii vibratiilor
sistemului. Energia care se disipeaza la ciocnire depinde de raportul maselor
celor doud corpuri i de vitezele acestora inainte §i dupa ciocnire. Raportul
optim al vitezelor, pentru 0 functionare eficientd se asigurd dacd jocul d dintre
masa auxiliard si locagul sau este functie de amplitudinea A a vibratiilor

sistemului principal, sub forma d=rA.
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Eficacitatea absorbitorului dinamic vibropercutant depinde in cea mai mare
masurd de precizia reglarii jocului masei libere fata de locasul ei. Daca jocul
optim se constatd ci este de ordinul micronilor, apare pericolul aderenici
suprafetelor in contact si a deformarii lor plastice, fapt care impune realizarea
masel libere si a locasului corespunzitor dintr-un aliaj foarte dur, care sa faca
fa{d solicitarilor.

Schema de principiu a unui

I astfel de sistem auxiliar care este

| 9 y 9
; 1 . . -
é A E A #| atasat sistemului vibrant poate fi
; B 5 conceputa, in functic dc
2 by, =88 A cerinfele situatici concrete, in

‘ 777777, . ) .
b - mai multe variante, printre care’
a c d

o varianta care foloseste cfectul

Fig.6.1 gravitatiel (fig.6.1a), o vananta

fara efect gravitagional (fig.6.1b),

o variantd care include amortizori suplimentari (fig.6.1c) sau o varianta care
foloseste arcuri suplimentare acordate (fig.6.1d).

In functie de particularitatile specifice unei situafii concrete, una dintre
variantele constructive ale sistemului auxiliar poate fi atagata sistemului vibrant
dupa ce in prealabil s-au determinat parametrii constructivi $i dimensionah carc
asigura functionarea corecta si realizarea reducerii vibragiilor sistemulur primar
in apropierea rezonaniei acestuia. Desi prin adaugarea absorbitorului numarul
de grade de libertate al sistemului primar creste cu o unitate, aspectul curber de
rezonan{a se va modifica, ob{inandu-se un minim pronunfat in domeniul dc
frecvente in care sistemul primar singur are un maxim.

Ca si schemi de principiu pe care se poate ilustra funcfionarea unus astfc
de absorbitor cu actiune percutanta se poate considera cea din fig.6.2

Masa m a sistemului auxiliar este atasata sistemului primar dc masa M.
consatanti elastica k si coeficient de amortizare vascoasa ¢, prin intermediul unci
carcase fixata rigid de acesta. Masa m se poate deplasa hiber producand yocur
repetate la capetele carcasei, socuri care vor avea drept efect atenuarca micarilor
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vibratorii ale sistemului principal.
Acest fapt este determinat pe de o
parte de pierderea energici cinctice
prin socuri, iar pe de altd parte prin
fazarea marimii componentei
fundamentale Fourier a forfelor
F=Fycos(@t0)  (iclice de impuls in functic de forfa
de cxcitafic externd, existaind o
diferentd de fazd fintrc miscarile

masei libere i a masei principalce.

Absorbitorul rcalizeazad climi-

Fig.6.2

narca fenomeneului nedorit de rezo-
nan{d, insa difera dc absorbitorul dinamic conventional acordat, prin faptul c¢i
masa liberd m arc o frecvenid proprie nedeterminatd de vibrafie in interiorul
carcasci sale. Eficienfa absorbitorului este mai mare atunci cand componcenta
Fourier dominanta a forfelor de impuls arc acecasi frecvenid ca si forjele
excitatoare externe, ceca ce se materializeaza prin aceca cd la ficcare ciclu al
sistemului principal are loc un soc la ficcare din capetele carcasci.

In afard de avantajele simplitdfii constructive, a unci {iabilitdi mari, a
comoditdtii in exploatare §i a unei manipuldri ugoare, performangele unui
absorbitor dinamic vibropercutant sunt comparabile i chiar mai bune decit cele
ale oricdrui absorbitor dinamic optim acordat. In plus, performanicle acestuia nu
sunt influentate de [recvenfa excitafici gi nici de acordare, funcfionarca putindu-

se [ace in orice orientare, de la orizontald i pand la verticala.
6.2. ABSORBITOR DINAMIC VIBROPERCUTANT ORIZONTAL

Principial, funcfionarca unui astfel de absorbitor nu este influenfata de

acjiunca gravitafii.
Modelul dinamic idcalizat al unui sistem vibrant simplu cu absorbitor

dinamic vibropercutant este prezentat in fig.6.3 [S4], [S5].
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Migcarea masei m a sistemului
auxiliar s¢  presupunc c¢d  sc
desfagoard fard frecare in interiorul
locagului sau, obtindnd astfel un

o

l
|

sistem vibropercutant cu doud grade

L/ @ -] de libertate.

Daca se¢ noteaza cu x abscisa

Fig.6.3

ciocniri succesive vor f1:

| ——

y corpului  principal masuratd  din
pozitia  corespunzdtoarc  arcului
nedeformat i cu y abscisa bilel
masuratd din pozifia mediand a
locagului sdu, ccuagile diferenjiale

ale migcdrii sistemului ntre  doud

Mi+kx=Fcos wt

ccuatiile diferentiale (6.1) devin

iar solutia sistemului (6.3) va fi de forma

(6.1)
my=0
Prin introducerea variabilelor adimensionale
k
Tl , z=£x y W=—Y (6.2)
0 F,
z/+z=cost
(6.3)
w’=0
. 1.
7=C cos(t-1)+C,sin(t 1) +—TsInT
1 I 5
= (6.4)
w=C3cos(t—1:,.)+C4
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in care C,, C,, C, si C, sunt constante de integrare iar 1, este momentul ciocnirii
de ordinul i.

Se presupune cd ciocnirea de ordinul i a avut loc in extremitatea stingi
a locasului bilei si, evident, ciocnirea urmatoare va avea loc la momentul T, in
extremitatea dreaptd. Dacd se admite cd migcarile sunt simetrice, este suficient
sa se studieze migcarea sistemului vibropercutant intre aceste doua ciocniri.

Daca se noteaza cu z si w; abscisele celor doua mase la momentul 1, si
cu z' si w;' vitezele lor inaintea ciocnirii, conditiile initiale ale migcarii dupa
ciocnire vor fi [S5]:

= = = ‘=6 z/+0o,w/ w'=a.z/+a,w/ (6.5)
T=T Z_zi ’ W—Wi ’ Z—Glzl Wi 3Zi Wi

unde
- + 1+R -R m
°1=1 nR s 02=p1 R s 05= , 04=p , p=— (6.6)
I+p 1+p 1+p 1+p M
La momentul t,,,, pentru miscdri periodice simetrice va trebui
/ /
TELSTAT , 2=, weow , 2lEr o wisow (6.7)
Pentru ca ciocnirea de ordinul i sd aiba loc, este necesar ca intre z, §i W,
sa existe relatia k
=W, A, A=—I (6.8)
13 i F
0

Inlocuind conditiile (6.5) i (6.7) in ecuatiile (6.4) se obtine

1 i
Zi=C1+5r:smti , w=C,

/ / | 1 0.2/ +6.w'=C
olzl+02W,-=C2+§Slnf,-+50051,- , 052 +0,w,;=C,

-zi=—Cl—%(ri+1t)sin1:i , ~w=Cyn+C, (6.9)

. 1 I_
-Z;= —Cz——;-smti—a(rim)cosri ,  —w;=C,
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care impreund cu (6.8) formeazi un sistem de noui ecuatii cu noud
necunoscute: 1, z, w;, z', w/', C,, C,, C, si C,.

Din acest sistem rezulti parametrii ce caracterizeaza miscarile periodice
simetrice ale sistemului:

sint,=0 , (cost;=1)

2 2
g=A-——  , we=- I (6.10)
8u 8u
/_m 1+2p-R wi=-"
‘ 4p  1+R N a4

precum si constantele de integrare. Ecuatiile (6.4) ale miscarii devin

2
z=|A-2 |cost +i[p(1 +u)-plsint +Zsint
8 4 2 6.11)

unde

Amplitudinea miscarii masei se obtine in momentul in care viteza se

anuleazad

. W 1. < - (6.12)
- — [p(1+p)-p]Jcost +=sint +—cost =0
(A g ]smt 4u[p( B 2 2

p

Pentru a afla lungimea 2/ pentru care amplitudinea migcarii este cea mai

micd, se va egala cu zero derivata functiei z in raport cu A

dz n’ L 1 T dt (6.13)
int +—— - y - + -0
=cosr+{—(l- ]smt [p(1+p)-plcost 2smr —2cosr =
Valoarea derivatei dt/dA se obtine din (6.12):
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dr _ sint
ai 2 (6.14)
- A—"—]sinr—l[ 1+p)-p]+cost -—sint '
( 8u ™ p(1+p)-p] 5
Inlocuind (6.14) in (6.13) rezulta
2
AT~ —costr+ Lsinc =0 (6.15)
8p 2
Din sistemul (6.12), (6.15) se obtine
n? T
2A=1+— | == (6.16)

4u 2

Lungimea optimid a locasului este data de prima ecuatie si va avea
valoarea

2-Fo 1+“_2] (6.17)
k 4p

Cea mai mica amplitudine este egald cu

Fomip (6.22)

('xma.x)min - T Z M

realizandu-se in momentul t=mn/2.
Cu aceste elemente cunoscute se poate concepe o solugie constructiva de
absorbitor dinamic vibropercutant care va funcfiona in condifii de optimalitate

in situatia concreta considerata.
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6.3. SOLUTH CONSTRUCTIVE DE ABSORBITORI DINAMICI
VIBROPERCUTANTI

Conform situatiilor concrete intdlnite in practica aschicrii, pe baza
schemelor de principiu din fig.6.1 sc pot dezvolta diferite variante constructive
dc absorbitori dinamici cu acfiune percutantd, care si corespundi
particularitagilor diverselor procedee de prelucrare.

Astfel, in cazul prelucrarilor de alezare eliminarea vibraiilor cste o cerinfd
primordiald datorita caracterului de finisare al operatici, barcle de alczat fiind
scule carc asigurd imbundtdfirca precizici dimensioale, a formei geometrice i
a calitafii suprafejei unui alezaj, obtindndu-se precizii de prelucrare incadrate
intre ITS..IT8 conform normelor ISO, adicd o precizic comparabild cu cca
obtinutd prin rectificare.

Caracterul imperativ al climindrii vibratiilor acestor scule rezultd din
faptul cd adausul maxim acceptat este de numai 0,3 mm pe diametru, astiel incat
eventualele vibrafii ale sculei ar putea conduce chiar la situaia icgirii acesteia
din aschiere, urmata de efectele nedorite cunoscute.

O solutie constructiva de absorbitor dinamic vibropercutant conceput

pentru o bard de alezat este cea din fig.6.4.

Y A T VI
i —

| — J- =
AN
Fig.6.4
Sistemul auxiliar atagat barei de alezat este compus dintr-o masd de impact
de form tronconici legatd de structura barei prin intermediul unei tijer clastice.
constructia corespunzand schemei de principiu din fig.6.1d, la care clementul

clastic compenscazi acfiunca gravitafict.
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La aparifia vibrafiilor sculei, absorbitorul intrd in functiune i masa liber
m produce ciocniri asupra locasului conic. Pentru o functionare optimd a
absorbitorului, se poate regla jocul d (cursa masci libere) prin deplasarca axiala
a tijei elastice care este fixata de bara de alezat cu suruburi prin intermediul unci
bucgi de ghidare (fig.6.4).

Cercetdrile experimentale publicate in literatura de specialitate aratd in
mod clar cd la utilizareca unui astfel de absorbitor se¢ obfin imbunitifiri
considerabile ale performantelor barei de alezat [S14].

O altd variantd constructiva de absorbitor dinamic cu acfiune percutanti
s¢ poate concepe pentru cazul prelucrdrilor pe o masind orizontald de frezat
(fig.6.5).

Fig.6.5

In acest caz vibratiile arborelui se transmit la absorbitor prin intermediul
unci parghii si a unci role care se roteste pe un disc fixat pe arborele principal
al masinii [C4], [S14]. Reglarca joculu optim sc¢ face prin insurubarca sau
desurubarca clementului filetat al absorbitorului,

Tot pentru o magind de frezat, in fig.6.6 sc prezintd o solufic constructivd
meniti si diminueze nivelul vibratiilor de incovoicre ale arborelut principal al
maginii [C4].

Masele libere au in acest caz forma unor brajdri atagate arborelui principal
prin intermediul unor bucsi. Jocul masclor libere se realizeaza prin diferenta de
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Fig.6.6

diametru dintre bratard si bucsa. Disiparea cnergiei vibraiilor arborelui are loc
prin ciocnirea reciprocd a bratarilor de bucsi.

Pentru aceste tipuri de clemente constructive aflate in migcarc de rotajic
trebuic avut in vedere faptul ¢d incepind de la o anumitd viteza unghiulard.
datoritd forfei centrifuge, masa auxiliard (bragara) incepe sa se rotecasca inpreund
cu arborcle astfel incat cfectul absorbitorului dispare.

Pentru combaterca vibratiilor de nalta frecventa ale unui cufit de strung
s¢ poate concepe un absorbitor dinamic vibropercutant corespunzdtor lig.6.7
[C4], [S14], [S5].

Fig.6.7 Fig.6.8

Acesta poate vibra in timpul procesului de agchicre dupd o lege aproape
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armonicd, cu o frecventd apropiati de frecventa vibratiilor libere ale cutitului
®=k/M cu amplitudinea A=v,/w, unde v, este viteza de agchiere.

Dispozitivul se compune din bulonul 1, bucsa 2, arcul 3 si capacul 4.
Bulonul absorbitorului se insurubeazi in suportul cutitului permitind reglarea
unui anumit joc, care are un rol determinant in functionarea absorbitorului.

Modelul dinamic echivalent este prezentat in shema din fig.6.8 unde s-a
notat prin M masa cutitului de strung, k rigiditatea cutitului, m suma maselor
bulonului si a bucsei, F, forfa elastica prestabiliti in elementul elastic 3, m,
masa capacului, d jocul in filetul cu care se fixeazd absorbitorul pe cutit, k,
rigiditatea arcului 3.

Este evident ca atat timp cat amplitudinile vibratiilor sunt relativ mici,
comprimarea initiala a arcului F,, asigurd contactul maselor m si m, cu
suprafetele plane a si b. La amplitudini mari ale vibratiilor valoarea fortei F,
devine insuficientd si contactul maselor m §i m, cu suprafetele plane a si b se
va intrerupe periodic. In principal caracteristicile dinamice ale masei m, vor
determina capacitatea de amortizare a dispozitivului absorbitor. Deplasarea maseli
m fatd de cutit este limitatd i poate avea loc numai in limitele jocului d. In
cazul unor vibratii intense masa m capatd o miscare altenativa, solicitdnd prin
soc suprafetele plane a si ¢. Dat fiind cd pentru corpurile reale socul este numai
partial elastic, aceastd deplasare a masei va fi insofitd de un consum de energie.
La un regim de vibratii stabil energia consumatd de masa m, este egald cu
enrgia ce se transmite de catre cufit, iar cufitul la randul sdu capata aceasta
energie de la piesa care se prelucreaza.

La deplasarea masei m in limitele jocului forta arcului ce acfioneaza
asupra acesteia se modificd cu o valoare infinit mica in comparatie cu valoarea
initiala F, si prin urmare, proprietaile elastice ale arcului nu pot avea o
influenta esentiald asupra deplasarii masei m.

Miscarea masei m, de la desprinderea acesteia de suprafata plana este
insotitd de asemenea de socuri §i consum de energie. Totusi, influenta miscarii
acestei mase asupra capacitafii e amortizare a dispozitivului este neglijabila
deoarece valoarea masei m, este sensibil mai mica decat a masei m.
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CAPITOLUL 7

FENOMENE ACUSTICE IN FUNCTIONAREA
MASINILOR UNELTE

7.1. GENERALITATI

Magsinile unelte reprezintd importante surse de zgomote care se manifesti
in functionarea acestora. In foarte multe cazuri insd, fenomenele acustice se
intrepatrund cu fenomenele vibratorii, intre ele existdnd o interdependenta si o
corelajie de naturd fizicd. Numeroase studii teoretice dar si experimentale
demonstreaza aceastd corelatie intre caracteristicile de vibratie si cele de
zgomot. Evident, zgomotul nu reprezintd altceva decat vibratia mecanica a
mediului prin care energia se transmite de la sursd prin unde sonore progresive.

Prezenta acestor elemente in functionarea masinilor unelte determina o
diminuare a fiabilitatii organelor de magini in prezenta unor solicitdri dinamice
suplimentare, influenteaza negativ calitatea procesului tehnologic de prelucrare
si pot avea efecte daunatoare asupra organismului si psihicului operatorului
uman.

Avand in vedere aceste efecte negative, au fost stabilite niveluri admisibile
de zgomote si vibratii {inand cont de o multitudine de factori, printre care:
aspectul fizic al zgomotelor si vibratiilor. diversitatea de amplitudini si spectre
de frecventd precum si directii de propagare, modul de acfiune asupra masinii,
durata de actiune, etc.
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In acest context, din punctul de vedere al vibratiilor, masinile unelte
agchietoare se incadreazi in clasa de sensibilitate 111, cu amplitudini admisibile
de 10-50 pm pentru frecvente cuprinse intre 10-50 Hz.

Avand in vedere tendinta de crestere a puterii si vitezelor la masinile
moderne, concomitent cu reducerea gabaritului, se poate ajunge la o comportare
vibro-acusticd necorespunzatoare, in special dacd in faza de proiectare si
execufie nu au fost considerate elemente de optimizare a acestor aspecte.

In exploatare, in functie de regimul de aschiere adoptat, comportarea la
vibrafii a sistemului dinamic de agchiere are un rol hotdrator in ce priveste
comportarea acusticd, intre nivelul de vibratii si nivelul de presiune acustica
existand o fideld corespondenta calitativa si cantitativa.

7.2. CALCULUL NIVELULUI ACUSTIC ECHIVALENT

Pentru studiul poludrii sonore datorate acestor surse este necesara
precizarea nivelului intensitatii acustice a acestora gi compararea lui cu valorile
admise. Operatia se realizeaza in mod obignuit cu ajutorul scarilor logaritmice
si se exprima prin nivelul acustic L(dB).

Daci pe scara logaritmica nivelul acustic echivalent al unei surse este L.

atunci conform definitiei se poate scrie

L-10igL 71
10

unde 1 este intensitatea acustica a sursei, iar [;=10"" W/m® cea de referin{a.
Daca existd o singurd sursa de zgomot care are intensitatea variabild in

timp, atunci pentru caracterizarea ei se defineste nivelul acustic echivalent,

Acesta corespunde unei intensitdfi echivalente care ar fi constanta pe tot

intervalul T considerat, adica
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T
1
Iech=?‘fldt (7'2)
0
Conform definitiei (7.1) se deduce
I T
Zen 1 [ygoasing, (7.3)
I, Ty
si deci
T
L,,=10g % 100140y (7.4)
0

Prin urmare, pentru determinarea nivelului echivalent L, este necesar si
se cunoascd nivelul L(t). Efectiv calculul se poate face cu relatia (3) sau cu
ajutorul aparatelor de masura care indicd automat nivelul echivalent (de exemplu
cu Inregistratorul statistic de zgomot RC 324 produs de Retter Electronic Instein-
Germania, CEL 262, Noise Level Analyser Briel & Kjaer 4426, Briiel & Kjaer
2237 Controller Integrating Sound Level Meter, etc.). Aceste aparate permit
inregistrarea concomitenta a nivelelor L., (nivelul de zgomot echivalent), L.-
nivel de zgomot de varf (care reprezintd nivelul de zgomot in dB(A) depasit in
5% din timpul de masura), Los-nivel de zgomot minim (nivelul depdsit in 5% din
timpul de masurd), Ly,-nivel de zgomot mediu, L, -nivel de zgomot maxim
(depasit doar in 0,1% din perioada de masurare) si L., (nivelul de zgomot
echivalent cumulat).

Ulterior, pe baza acestor niveluri masurate se pot calcula si al{i indicatori
fizici, cum ar fi climatul de zgomot N.C.=L-L,s, care carcaterizeazd modul in
care zgomotul solicitd sistemul nervos uman, sau nivelul de poluare sonora
L.N.P.=L_, +L,-Los, care exprima gradul de disconfort in legatura cu raspunsul

subiectiv al omului la zgomot intr-o perioada considerata.
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7.3. CARACTERUL NOCIV AL ZGOMOTELOR PRODUSE iIN
FUNCTIONAREA MASINILOR UNELTE

- asupra organismului uman

Zgomotul parazit cauzat de o funcfionare anormald a masinii unelte
suprapus peste zgomotul util, inerent in functionare, conduce la efecte adverse
de naturd auditiva §i extra-auditiva asupra operatorului uman.

Efectele nocive de naturd auditivi incep cu oboseala auditiva,
traumatismul sonor si culmineaza cu surditatea profesional, care se poate instala
in cazul unei expuneri indelungate.

Din categoria efectelor extra-auditive se detasazad influenfa zgomotului
asupra activitatii productive. Astfel, in literatura de specialitate se citeaza
numeroase cazuri de ameliorare a productiei dupd reducerea nivelului de
zgomot. Pentru cazul unui atelier mecanic, dupd o scdadere a zgomotului cu
25 dB, s-a contatat o reducere cu 50% a numarului rebuturilor confectionate
[D3].

De asemenea, un nivel de zgomot care se ridicd peste limitele admisibile
si creaza o agresiune sonord, are efecte nocive asupra sistemului nervos, produce
modificari psihofiziologice, tulburari ale somnului, are o influen{a nefasta asupra
sistemului circulator si asupra functiei vizuale.

- asupra procesului tehnologic

Prezenta zgomotului in timpul procesului tehnologic este inevitabila si se
datoreazi motoarelor electrice de actionare, transmisitlor (prin rofi dintate,
curele, lant sau alte tipuri), lagarelor, cutiilor de viteze si de avansuri, frecdrilor
din cuplele cinematice, procesului de formare si desprindere a aschiilor.
instalatiei hidraulice si de racire, etc.

In cazul unei functiondri anormale efectul sonor al cel putin uneia dintre
aceste surse este exacerbat, functionarea zgomotoasa conducand la cresterea
nivelului de zgomot pe ansamblul masinii. Acesta este §i fenomenul care oferd
posibilitatea diagnosticarii defectelor de functionare pe baza analizei de zgomot.

Pe de alta parte fenomenele vibratorii care apar in procesul tehnologic si
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in special in zona de agchiere, sunt insotite de fenomene acustice
corespunzatoare, astfel incat pot fi enumerate in acest context toate efectele
nocive cunoscute la apariia vibratiilor.

7.4. DEZVOLTAREA MASURATORILOR

Masurarea zgomotului radiat de o masind unealti prezinti o importanti
deosebitd deoarece favorizeaza pe de o parte identificarea si aprecierea surselor
de zgomot, si pe de alta parte faciliteazd controlul de calitate al fabricatiei.

Efectuarea masuratorilor s-a facut cu respectarea instructiunilor previzute
de ISO 3740-80 si STAS 7150-77 privind metode de masurare a zgomotului in
conditii normale de exploatare in spatiul desemnat pentru activitatea industriala.
Magina unelatd a fost montata in configurajie completd si instalatd pentru
condifii optime de exploatare. Avand in vedere prevederile standardizate
conform carora punctele de masurare se amplaseaza pe o linie de masurare al
carei traseu in plan orizontal, situat la o inalfime de 1,5 m fa{d de planul de
baza, se afla la o distantd de 1 m fata de linia de contur a magsinii unelte, pentru
efectuarea masuratorilor, microfonul a fost amplasat pe locul destinat in mod
obisnuit operatorului uman. Pentru a compensa absenta camerei anecoide s-au
creat conditii astfel incat rezultatele sa nu fie influentate de zgomotul de fond
sau al altor utilaje, punctul de masura aflandu-se in zona de camp liber.

7.5. MODUL DE LUCRU SI ECHIPAMENTUL EXPERIMENTAL

Masuritorile s-au efectuat pentru diferite regimuri de aschiere pe 0 magina
unealti SN400 de productie romaneascd, materialul aschiat fiind un ofel
MOCI12.

Inregistrarea rezultatelor s-a facut cu aparatul 2237 Controller Integrating
Sound Level Meter produs de firma Briel & Kjaer, care realizeaza colectarea
datelor si prelucrarea semnalului, iar prin conectarea la un calculator tip IBM

PC, realizeaza prelucrarea rezultatelor prin intermediul unui soft dedicat si
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ulterior prin alte programe. In principiu, toati instalajia de masurd functioncazi
ca o placd de achizitic de date, si satisface ceringele standard IECG651 (1979) si
804 (1985), referitoarc la precizia aparatelor de masurarc a zgomotului.
Microfonul cu care este prevazut aparatul este de tip "4137 Prepolarized
Free-field 1/2" Condenser Microphone”, cu un domeniu de frecventa cuprins
intre 8 Hz si 10 kHz, cu o capacitate de 12 pF, omnidirecfional §i cu o

caracteristica de frecventa liniara. Caracteristicile direcjionale ale aparatului sunt

date in fig.7.1. R

A 3

Inaintea cfectudrii masurdtorilor, aparatul a fost calibrat in vederea

inreeistrarii unor rezultate corecte. Calibrarca s-a clectuat cu "Bruel & Kjacr
SV < #

~ . FigTl
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Sound Level Calibrator Type 4231", care emite un semnal de 1 kHz la 94 dB.

B&K2237 este previzut cu circuitele de ponderare standardizate
international A, si C, care se justifica prin faptul ci liniile izometrice (de egala
senzafie auditivd) nu sunt paralele si pragul de audibilitate pentru frecventele
Joase si cele inalte corespunde unui nivel de presiune acustici ridicat.

Pe perioada masurarii au fost monitorizati urmatorii parametri: "L."
(nivelul de zgomot echivalent pe perioada masurati), "MaxP" (nivel de zgomot
de varf, echivalent cu L;), "MaxL" (nivel de zgomot maxim, echivalent cu L),
"MinL" (nivel de zgomot minim, echivalent cu L), cu o rezolutie de 0,1 dB.

7.6. SETARI INITIALE

1. In vederea masurdrii zgomotului produs de functionarea masinilor
unelte, conform standardelor, determindrile experimentale trebuie efectuate
folosind circuitul de ponderare A (parametrul "A frequency weighted").

2. Pentru realizarea unor inregistrari de percizie, B&K2237 a fost setat
pentru utilizarea unei caracteristici de raspuns de tip "fast" (parametrul "fast time
weighted"), care permite instrumentului si reactioneze prompt in situatiile in
care nivelul de zgomot variaza rapid, cu o constantd de timp de 125 ms, aceasta
optiune fiind preferabild unei caracteristici de rdspuns de tip "slow", cu o
constantd de timp de 1 s, care ar oferi un rdspuns mai amortizat §i care
integreazd eventualele variaii rapide.

3. Domeniul de masurare (parametrul "measurement range") a fost stabilit
in varianta 50-120 dB pentru a acoperi eventualele cresteri accidentale ale
nivelului de zgomot care ar putea perturba procesul de prelucrare si stocare a
datelor prin inregistrarea de depdsiri de domeniu ("overload"), caz in care
misuritoarea ar fi invalidata (aparatul dispune de inca doud domenii, 30-100 dB
si 70-140 dB). Domeniul ales i conferd aparatului o suficient de mare
sezitivitate pentru perceperea zgomotelor produse in mediul in care este amplasat
si in acelagi timp, o suficient de micd senzitivitate pentru a nu apare depasiri.

4 Intervalul de masurare a fost stabilit la 10 s. Aparatul a fost setat astfel
incat dupd fiecare interval se produce stocarea automata a parametrilor masuraii
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in memoria nevolatild. Pentru fiecare astfel de inregistrare au fost stocate Leq,
MaxP, MaxL, MinL, tipul de circuit de ponderare i de caracteristica de raspuns,
data $1 ora madsurdtorii precum si durata intervalului de mdsurare, cventualc
depasiri de domeniu care ar invalida masurdtoarea.

Aparatul este capabil sd stocheze in memorie pina la 40 de inregistrari
corespunzatoare aceluiagi numar de intervale de masurare.

5. Pentru fiecare set de masuratori, primul interval de masurare a fost
destinat inregistrarii zgomotului la functionarea in gol, cclelalte 13 intervale fiind
dedicate functiondrii sub sarcina.

7.7. TRANSFERAREA INREGISTRARILOR IN COMPUTER

Dupi efectuarea unui sct de inregistrdri, acestea au fost transferate in
computer prin intermediul cablului adaptor B&K AO1386 cu ajutorul unui soft
dc comunicare dedicat, intr-un format standard Microsoft™ Excel sau Windows
NotePad Lditor. Odatd obfinut acest format, cste posibild elcctuarca de
reprezentdri ale diferitelor dependente intre paramctrii masuraji.

Acesti parametri se prezintd conform fig.2.

(48]

A o

6 : N ( ' , Maep
110xs] ‘
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Dupa fiecare prelucrare, respectiv dupa fiecare etapd de colectare a datelor
scula agchietoare a fost adusd la parametrii geometrici inifiali, in vederca
eliminarii distorsiunilor provocate de uzuri.

7.8. EFECTUAREA DETERMINARILOR EXPERIMENTALE

In vederea estimarii efectelor acustice produse in cadrul prelucrdrilor prin
agchiere, s-au efectuat mai multe probe in condifiile modificarii anumitor
paramteri ai regimului de agchiere.

Astfel, pentru diferite valori ale avansului longitudinal, s=0,15 mm/rot:
s=0,2 mm/rot; $=0,25 mm/rot, men{inind o turajic constantd n=480 rot/min s
o adancime de aschicre u=3 mm, s-au obtinut valorile nivelului de zgomot
prezentate in Ancexa 2, Anexa 3 si respectiv Anexa 4.

Reprezentarca variagici nivelului de zgomot cchivalent in cele trei situaii.
pe durata celor 14 intervale de timp de cate 10 secunde ficcare, este prezentata
in fig.7.3.

75-M

t(c10s] e "

Fig.7.3

B .2

In situafia menginerii unor valori constante pentru turafia arborcelui

principal (n=480 rot/min) si a avansulul longitudinal (s=0.2 mm/rot). pentru

pag 149

BUPT



CAPITOLUL 7

adancimi de agchiere u=6 mm, u=3 mm st u=1,5 mm, nivelurile de zgomot
madsurate sunt cuprinse in Anexa 1, Anexa 2, respectiv Anexa 5. Reprezentarea
variafiei nivelului de zgomot echivalent in aceste cazuri este prezentatd in fig.7.4

Variatia Leq functie de u
'Jju ) T |
o |
8|1 {,14»!"/1; ! ’ j
4T . |
o H , EEEy fusts) :
1981 |4 A ! mu=s ] |
801 1] ,// ) u=6 |
" s - H
| e — v aus | :
‘ 2 ,ﬂ;, /u://// / u=15 i
| ~ o
- o
t [x10s] -
Fig.7.4

Anterior a fost demonstratd
cficacitatea folosirii absorbitorului
dinamic vibropercutant in procescle de
agchicre pe magini unclte in vederca
reducerii nivclurilor de vibratii sau
pentru  cvitarea  aparifiel  auto-
vibratiilor, fenomenc care cvident
sunt insofite $i de zgomote specifice.

In consccintd, au fost clectuate

doud probce dc aschicre, una fard

absorbitor si cecalaltd cu absorbitorul

Fig.7.5 vibropercutant din fig. 7.5, care sc

atagazd rigid cufitului  de  strung.

Parametrii regimului de agchiere pentru aceste probe au fost stabilifi Ta valorile

n=600 rot/min, s=0,2 mm/rot si u=1 mm. Rezultatcle masurdtorilor sunt cuprinsc

in Anexa 6 si Anexa 7, reprezentarea variatici nivelulut de zgomot cchivalent
fiind prezentatd in diagrama polard din fig.7.6.
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Fig.7.7
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Cunoscandu-se faptul
cd un element de o
importantd  dcosebitd
in generarea zgomotu-
lui este starca de uzurd
a sculei aschictoare, s-
au dezvoitat alte doua
probe de agchiere cu
parametrii  dc¢  regim
n=600 rot/min, s=04
mm/rot si u=1,5 mm,
prima cu un cujit nou
(reascutit) si  ccalalta
cu un cutit uzat (fard a
clectua reascugirea).

Nivelurile de zgomot
masurate sunt cuprinsc
in Ancxa 8, respectiv
Anexa 9, variagia nive-
lului de zgomot cchi-
valent prezentand-se in
diagrama polard din
fig.7.7.

Cele doud dia-
grame polare au fost
prelucrate  pe  baza
datclor inregistrate intr-
un program Up loaic
clectronica de caleul in

Microsolt Ixcel.

ot
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7.9. CONCLUZII

Din multitudinea parametrilor care, prin masurare, dau o imagine a starii
de functionare a masinilor unelte, zgomotul produs in timpul agchierii are un loc
aparte datoritd aspectelor pe care le poate pune in evidentd, oferind o mare
sensibilitate analizei, dar si o individualitate a situatiilor concrete, doar aparent
repetate.

Dezvoltarea tehnicii de masurare a zgomotului ca si dezvoltarea tehnicilor
de prelucrare computerizatd a semnalului au permis importante perfectiondri ale
sistemelor de control, monitorizare i diagnosticare.

Astfel, din diagramele obfinute in urma masuratorilor efectuate se pot
trage o serie de concluzii care vor putea fi utile in alegerea unui regim de
agchiere optim si in acelasi timp ilustreazd unele aspecte legate de cauze
obiective sau subiective care intervin in probleme concrete legate de aschiere.

1. Cresterea turatiei arborelui principal conduce in mod obiectiv si
inevitabil la cresterea nivelurilor de zgomot inregistrate in timpul prelucrarii.
Aportul de zgomot tehnologic dat de cresterea turafiei nu afecteaza insa procesul
de aschiere si implicit calitatea prelucrarii. Pentru o turafie de 480 rot/min Leq
a fost cuprins Intre 79,5-80,7 dB(A) pe cand in cazul adoptarii unei turafii de
600 rot/min, la functionarea in gol Leq creste la 81,1-81,4 dB(A). De asemenea,
nivelul de zgomot de varf MaxP inregistreaza cresteri semificative.

2. Cresterea valorii avansului longitudinal atrage dupd sine o oarecare
crestere a nivelului de zgomot inregistrat (fig.7.3), corespuzator intensificarii
regimului de agchiere (Anexa 2, 351 4)

3. Variatia adancimii de agchiere conduce la cresteri importante ale
nivelului de zgomot, in concordan{d cu intensificarea regimului de aschiere
(fig.7.4). La un regim de aschiere foarte dur (u=6 mm), cresc in mod
corespunzitor toate cele patru niveluri de zgomot mdsurate, urmare §i a
vibragiilor care se manifestd in aceastd situatie.

Prin corelarea acestor parametri (u si s), {inand sema de nivelurile de
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zgomot inregistrate se ajunge la determinarea regimurilor optime de aschiere,
caracterizate printr-un nivel scizut de zgomot si vibratii.

In ambele situafii se observd o ugoari crestere a nivelurilor de zgomot
spre sfarsitul perioadei de masurare, datoritd uzurei sculei aschietoare. Cresterea
acestor niveluri este mai pronuntatd in cazul regimurilor de aschiere mai dure,
care in combinatie cu duritatea destul de mare a materialului prelucrat conduc
in anumite situatii la atingerea pragului uzurii catastrofale a cufitului.

4. Utilizarea absorbitorului dinamic vibropercutant conduce, asa cu se stie
la cresterea pragului de stabilitate, dar si la scdderea nivelului de zgomot
(fig.7.6), cele doud fenomene fiind corelate. Prelucrarea fara absorbitor creaza
conditiile unei cresteri progresive si pronuntate a zgomotului produs pe perioada
agchierii, in concordantd cu uzura mai rapidd a sculei aschietoare.

5. Aschierea cu un cufit uzat (fard a efectua reascutirea dupa prelucrarea
anterioard) conduce la niveluri de zgomot ridicate (fig.7.7), care cresc in mod
continuu, ajungind intr-un timp scurt chiar sa depdsascd valorile admisibile
(Anexa 9). Uzura sculei aschietoare neascufite se accentueaza rapid, conducand
la depdgirea limitei uzurii catastrofale si intreruperea procesului de aschiere.

Se constati cd rezultatele masurdtorilor de zgomot efectuate sunt in
stransd concordanti cu alte rezultate experimentale inregistrate prin masurari de
vibratii, astfel incat se poate concluziona ca zgomotul produs in procesul de
aschiere oferd o imagine completa si complexd a comportdrii sistemului dinamic
de aschiere al unei magini unelte.

Acumularea si analiza acestor rezultate ale determindrilor experimentale
cu ajutorul unor tehnici evoluate de procesare sunt de naturd sa asigure
evidentierea unor rezultate care explicd multe dintre fenomenele empiric intuite

deja in practica agchierii.

pag 153

BUPT



ldnd

CAPITOLUL 7

Z'¥8 v28 658 616 N 01:00-00 0z} 05 v 3 V0'/G Ll 10'20'866} L£22
8'€8 ¢8 LG8 816 N 01:00°00 0z} 05 v 3 059511 10'20'866} LEZZ
1’8 €©28 958 616 N 01:00:00 02} 05 v 3 995 L 10'20'8661 1822
G€8 618 vS8 16 N 01:00:00 0z} 05 v 3 229511 10,0866} LE2C
G'€8 /18 €58 €96 N 01:00°00 0z} 05 v 3 8095 L 10'20'8661 L£2C
G'€8 818 €58 996 N 04:00:00 0z} 05 v 3 V55511 10'Z0866) L822
Z€8 918 258 96 N 04:00:00 0z} 05 v 3 0¥'SS. 1L 10208661 LECC
G€8 /18 S8 296 N 0}:00:00 0Z} 09 v 3 925511 10208661 1£2C
9'¢8 918 558 196 N 01:00:00 0z} 05 v 3 ZL'SSLL 10'Z0'866} LE2e
v'E8 28 vS8 196 N 01:00:00 0Z} 05 v 3 855 1L 10,0866} LECT
€€8 918 /58 €66 N 01:00:00 0z} 05 v 3 Yo P51l L0 208661 LECT
1'€8 28 €¥8 £86 N 01:00:00 0z} 05 v 3 0E¥S'1L 1008661 L£CC
€€8 €28 V¥8 C86 N 01:00:00 0z} 05 v 4 919511 L0 L0866} LE2Z
108 68, V28 66 N 01:00:00 0z} 05 v 4 Z0vS Ll L0 L0'866) LE2Z
ba7 JUIN XelN dXeN pEOlJaAQ awil pasde|3 gp abuey bunybiap ‘baid bunyblap awil  awig aled WIS

Www 9=n JoJ/Ww g'0=S :ulwol 08y=u :| ¥YX3INY

pag 154



ldnd

CAPITOLUL 7

828 ¢8  Z8 8.6 N 01:00:00 021 05 v 3 §Gzzicl 1040'866) L£22
128 818 L8 8.6 N 01:00°00 0z} 05 v 3 \v'Z2ZL 10'20'866} LEeC
928 L'18 ¥8 9.6 N 01:00:00 0z} 05 v 3 12:22¢h 1070866} L82C
G528 L8 5¢8 €16 N 01:00:00 0z} 05 v 3 €1.22cl 10,0866} LE22
v'28 918 ves ¢.i6 N 01:0000 0z} 05 v 3 65.12.2F 10'20'866} LECT
528 L'18 5¢€8 16 N 01:00:00 02} 05 v 3 Svlccl 1L0'Z0'866) L£Ce
€28 G118 €58 796 N 01:00:00 021 05 v 4 1€12cl 10,0866} LT
€28 918 1€8 196 N 01:00:00 02} 05 v 3 117122V 10,0866} LE2C
728 918 €8 896 N 01:00:00 02} 05 v 3 €0'lzcl L0'Z0'866L LEeC
vZ8 518 €8 196 N 01:00:00 0z} 0§ v 3 6v:02cl L0'L0'8661 LEee
128 2’18 _£¢8 896 N 01:00:00 0z} 05 v 3 56.02.2L 100866} LE2Z
128 918 828 996 N 0}:00:00 0z} 05 v 3 12:02ZL L0'L0'866) LE2Z
78 808 €8 €96 N 01:00:00 0z} 05 v 3 10:02.2) V0'L0'866} LE2Z
G6L 6L 118 1€6 N 01:00:00 02} 0§ v 3 €5'61.cl 100866 LEZZ
ba JUIN IXEW dXely PeoliarQ sl pasdej3 gp abuey bunybiopm ‘baij bunyblop swil  awil aled WIS

WW =N oJ/WwW g'0=S ‘UIWAol 08y=U :Z ¥YXINVY

v,
v,

=)



ldnd

CAPITOLUL 7

1’68 818 1'98 646 N 01:00:00 0z} 05 v 3 vZ'2hcl 10208664 L822
568 G¢8 678 86 N 04:00:00 02} 05 v 3 0lizhicl 10,0866} Le22
€8 528 98 186 N 04:00:00 02} 05 v 3 95'1¥'ZL L0'Z0'866} LE22
Z'€8 ¢¢8 ©¥8 646 N 0/.00:00 0Z1 05 v 3 Zviivicl 1020866} Le2C
€8 618 v8 876 N 01:00:00 021 05 v 3 821Vl 1020866} LECT
1’8 228 C¥8 86 N 01:00:00 0z} 09 v 3 YIl¥ch 100866} Le2C
€€8 €28 v¥8 286 N 01:00:00 0z} 05 v 3 00'1¥Z}, 10208661 L£CC
628 v18 v8 116 N 0170000 0z} 05 v 3 9v:0v:ch L020866) LE2C
€8 818 1¥8 616 N 01:00:00 0z} 05 v 3 Ze0vZL 1008661 LeCT
878 918 6¢€8 5.6 N 04:00:00 021 05 v 3 81°0v:ZL L0 L0866l LECT
728 918 1€8 916 N 01:00:00 021 05 v 3 Y0072, L0 L0'8661 LECT
528 G118 58 C16 N 01:00:00 0Z1 0§ v 3 05'6€2), 10 L0'8661 LECT
978 .18 9¢8 €76 N 01:00:00 021 0§ v 3 98'6€2) 10 L0'8661 LECT
€08 €6/ Vec8 8¢6 N 01:00:00 02t 05 v 3 226EZL L0 L0'8661 LECT
ba] JUIN IXe dXelN PEOJISAQ el pasdej3 dp abuey bunybiop ‘baid bunyblop swil  awi) aled WIS

WW €= J04/WW GZ'0=S ‘UIW/0J 08F=U '€ YXINY

pag 156



ldnd

CAPITOLUL 7

2’28 9'18 €8 8'G6 N 01:00:00 021 05 v 4 80'¥0'€lL 10',0'866) LE£2Z
€28 v'Ll8 2'¢8 L'96 N 01:00:00 021 0§ v 4 $S:€0'€L 10'/0'8661 LE€ZT
1'28 9'l8 8'Z8 9'96 N 01:00:00 02zl 0§ v 4 0p'€0:€L 10°20'8661 /£22
6'18 L'18 1'e8 9'G6 N 01:00:00 021 0§ v 4 9Z'¢0'cl 10°',0'866L LE€2T
8'l8 608 €8 ¥'96 N 01:00:00 0Z1 05 v 4 ZL'e0'€l 10'/L0'8661 LE£2Z
28 18 ¥'e8 1'96 N 01:00:00 021 05 v 4 86:20'€l 10',0'866} LE€2T
L'l8 8'08 G'¢8 8'G6 N 01:00:00 0z} 0§ v 4 $$:20:€L 10'L0'866} LETT
9'l8 8'08 628 1'L6 N 01:00:00 02} 05 v 4 0£:20'€L 10'20'866} /€22
€'l8 ¥'08 6'18 €£€'96 N 01:00:00 0Z1 05 v El 91:20'€L 10',0'866} LETT
9'l8 L8 878 8'G6 N 01:00:00 0Z1 05 v 4 Z0:20:'€l 10'L0'8661 LETT
G'Lg 9'08 ¥'28 9'G6 N 01:00:00 021 05 v Fl 8¥:10:€lL 10',0'8661 LE2T
Z'l8 508 L'Z8 866 N 01:00:00 021 0§ v El $€:10:€L 10'20'8661 LE2T
$'18 6’08 €78 9'G6 N 01:00:00 021 0S v d 02Z:10'€L 10'L0'8661 LE2C
L'6, S'8L ¥'L8 v'€6 N 01:00:00 021 0§ v 4 90:10:€L 10',0'8661 LE22
ba7 quIN Xey dXely peolaaQ awil pasdej3 gp abuey bunybiap ‘baid  bunyblap awnyl  awny 3ajeq WIS

ww g=n Joj/Www G1'0=S ‘UlWo 08Y=U ¥ ¥XINV

pag 157



ldngd

CAPITOLUL 7

278 S8 €8 96 N 01:00:00 0z} 05 v 4 YZ.0Z'€L 10'L0'8664 LE2T
€28 .18 18 656 N 01:00:00 0z} 05 v 3 01:0Z:€F 10'20'866} €22
128 v'18 628 196 N 01:00:00 0z} 05 v 3 95616} 10'L0'866L LECT
128 8 ve8 696 N 01:00:00 0Z1 05 v 3 Zv6LEl 10208661 L£2C
618 118 828 €96 N 01:00:00 0Z1 05 v 4 8Z6L.€L 10'20'8661 LECT
Z8 ¢18 628 996 N 01:00:00 0z} 05 v 3 VI6L.€h 10'L0'8664 LE2Z
8’18 218 928 96 N 01:00:00 0z} 05 v 3 00'6L€l 10208661 L£2C
618 €18 .28 656 N 01:00:00 0Z1 05 v 3 ov'8L'el 1020866} LE2C
618 218 .c8 LG6 N 01:00:00 0Z1 05 v 4 Ze8L'El 10'20'866) Ze22
128 86, 98 €96 N 01:00:00 0z} 05 v 3 81'8L'€L 1020866} LE2C
28 Z18 1€8 966 N 01:00:00 0z} 05 v 3 v0'8L'€l 1020866} Le2C
918 L'18 28 856 N 01:00:00 0z} 05 v 3 0S'LL'€L 10'Z0'866} Zg2e
818 C18 G528 656 N 01:00:00 0z} 05 v E 98'L1'EL 100866} LE2C
1’08 €6, 808 8¢€6 N 01:00:00 0z} 09 v 3 ZZLL'SL 100866} LE2C
ba JUIN JXelN dXBlN PeOlIaAQ auwil pasdej3 gp abuey bunyblap ‘baiy bunyblam aunl  swii) aled WIS

WWw G'L=n JoJ/ww Z2'0=S ‘ulw/od 08y=u G YXIANVY

pag 158



ldngd

CAPITOLUL 7

v'G8 €8 G.8 86 N 04:00:00 0z} 05 v 3 0v'8V'EL 10'20'866) €22
2S8 L€8 €78 816 N 01:00:00 0Z4 05 v 3 9Z8Y'EL 10208661 LE2Z
1’68 1'€8 2.8 616 N 01:00:00 0Z1 05 v 3 ZL'8V'EL 10'20'866} LE2T
678 628 118 +16 N 01:00:00 0z} 05 v 3 85:8V'€L 10°20'8661 E2T
58 €8 1/8 116 N 04:00:00 0z} 05 v 3 YP8Y.EL 1008661 LECT
8'v8 828 .8 816 N 0170000 0Z1 05 v 3 0E:8V:El 10'L0'866) 822
V8 .28 998 V.16 N 01:00:00 02} 05 v 3 9L'8VEL 1020866} L£22
8'¥8 828 698 916 N 01:00:00 0z} 05 v 3 Z0'8V'EL 10'Z0'866) LE22
ov8 928 898 116 N 01:00:00 02} 05 v 3 8V:LV'EL 10'L0'866) L622
S¥8 528 998 V.16 N 01:00:00 0z} 05 v 3 VeVl 1020866} LECT
ove L¢8 18 116 N 01:00:00 0z} 05 v 4 0Z:LV'€l 10'20'866) LECC
v'¥8 v28 598 116 N 04:00:00 0z} 05 v 3 90'LV'€L 10'Z0'8661 LECC
€18 86. 6€8 56 N 01:00:00 02+ 05 v 3 ZS'OV'ElL L0 L0866} LECT
ba] JUIN JXely dJXE|y PEOlIsAQ awi| pasde|3 gp abuey bunybiap ‘baiy bunyblap swil  awil 3k WIS

JO)QIOSQE ND ‘WW | =N J0J/WW Z'0=S ‘UlW/0J 009=U 9 YXINVY

pag 159



ldnd

CAPITOLUL 7

€18 98  t'88 9'66
d v'l8 9'¥8 Z'68 666
; 8'98 1'68 68 5001
m 9'98 8'¢8 .'68 9'l0}
8'98 8'8/ 9'66 £'€0l
9'98 6'¢8 9'68 €00}
9'98 878 €'96 9'€0l
, v'98 9'68 /'l8 G'86
i 1'68 68 G'98 G'86
! G'G8 8'v8 98 686

01:00:00 0cZi 05
01:00:00 0¢l 05
01:00:00 02} 0§
01:00:00 0Zl1 0§
01:00:00 0cl 0S
01:00:00 0Z} 0§
01:00-:00 0¢l 0§
01:00:00 02l 0§
01:00:00 0¢l 0s
01:00:00 02} 0s

€2C1'¥l 10°20'866} LETT
60:2L:¥1 10°20'866} L€22
G511l 10°20'8661 LE2C
LpiLLyl 10°L0°'8661 LEZZ
L[ZLLpL 10°L0'8661 LE22
€111yl 10°20'8661 LE2T
65:04:¥L 10°20'8661 LE2C
Sy:0L:¥L 10°L0'8661 LEZZ
L€:0L:¥L 10°£0'8661 LECT
L1:0L:pL 10°L0°8661 LEZZ

pag 160

W ¥'s8 G'v8 €98 G'86 01:00:00 0cl 0§ €0:0L:¥1L 10°20'8661 LETT

S8 v8 Z98 1'86 01:00:00 0cl 0§ 6¥:60:¥1 10°,0°8661 LETT

Z|1Z|1Z|Z|Z|Z|Z|Z|Z|Z|Z|Z|2
< << | <] <[ <)L <
oo oo oo oo e e e e

] 118 08 818 G6 01:00:00 0cZ| 05 GE60:¥L 10',0'8661 LETC

ba7 JUIN XelN dJXBIN PEOlISAQ auwil pasde|3 gp abuey bunybiap ‘baid  bunyblop swil  awi] aled WIS

m_ Jo}iqJosge ele) ‘ww | =n JoJ/WW Z'0=S ‘ulw/ 04 009=U ;. YXINV



[
o
)
m

CAPITOLUL 7

28 L'v8 €98 186 N 01:00:00 0z} 05 v 3 90VE bl 10208661 L€2C
S8 6¢3 193 86 N 01:00:00 0Z1 05 v 3 ZS€EPL 1020866} Le2T
678 8€8 198 9.6 N 01:00:00 0Z1 05 v 3 8EEE VL 1020866} LECT
678 L€8 98 816 N 01:00:00 0Z1 05 v 3 VZEE VL 10208661 LE2T
1v8 98 658 816 N 01:00:00 0z} 05 v 3 0L'€EPL 1020866} 2822
8'v8 8€8 658 676 N 01:00:00 0z} 05 v 3 95ZE vl 10208661 LE2T
9¥8 £€8 558 €76 N 01:00:00 02} 05 v 3 Zvieerl 1020866} 1622
S¥8 1¢8 258 8.6 N 01:00:00 0Z1 05 v 3 82287l 1020866} €22
S'y8 €8 2.8 166 N 01:00:00 021 05 v 3 Y12evl L0 L0866} Le2C
V78 668 158 €86 N 01:00°00 021 05 v 3 00287l 100866} L62C
€¥8 v28 98 16 N 01:00:00 0Z1 05 v 3 OV LEvlL L0'L0866) LECT
Z¥8 L08 696 €20l N 01:00:00 0Z1 05 v 3 ZE1E¥L L0 L0866} LECT
¥8  v28 958 V.16 N 01:00:00 0zt 05 v 3 811E 7l 10 L0'8661 LECC
Z'18 v 08 ve8 296 N 01:00:00 0z} 05 v 3 V0 LSVl L0 LO'866L LECC
ba] JUIN TXE dXelN PeolaAQ auwi) pasdej3 gp abuey bunyblap ‘baiy bunybiapg swil  awil aleq WIS

HINOSEal IO ‘WW ' L= ‘J0J/WW $'0=S ‘UIW/0s 009=U '8 YXINV

pag 1ol



ldnd

CAPITOLUL 7

01:00:00 0¢) 0§
01:00:00 0Zl 0S
01:00:00 0cl 0§
01:00:00 0cl 0§
01:00:00 0Zl) 0S
04:00:00 0l 0s
01:00:00 0c¢i 0§
01:00:00 021 05
01:00:00 0cl 05

9v'ey'¥l 10°£0°8661 LEZT
Zeeh:vl 10°,0'866} LE€22
8l:ep'vl 10°20'866) LEZT
y0'eP:¥l 10°,0'8661 LEZZ
0S:Zh:vL 10°L0'8661 LE2ZZ
9¢Zy'¥l 10°L0'866} LETT
2Z:Z¥:vl 10°,0'8661 LE€22
80:2v'¥l 10°L0'866} LEZZ
PS:Ly:¥lL 10°20'866) L€ZZ

i 2'z6 6'/8 ¥'l6  S'SOL
; L6 9178 26 GO}
P 68 668 2¢6 610}
,ﬁ 9'88 898 v06 O}

| ¥'88 8€8 O16 666
: G'88 998 16 101

| 8'/8 9'G8 668 900l
i 9'/8 €68 806 200l
/8 628 06 %00l

pag 162

1'98 €98 L'/8 6'L6 01:00:00 0cl 0§ Ov:ly:vl 10°,0'8661 L€22

L'68 v'v8 696 686 01:00:00 0cZl 0§ 9z vyl 10°20'8661 L€2Z

L'68 ZT'v8 ¥'/8 616 01:00:00 02l 0§ Zh vyl 107208661 L£22

1'68 ¥8  9'98  ¥'86 01:00:00 021 0§ 85:0v'¥L 10°20'8661 LEZZ

Z|1Z|Z|1Z|Z|Z|Z|Z|Z|Z|Z|Zz|=Zz|=Zz
< «<| < << <] ]| < <<
wlwjwjwje e jujufu|w|w

v'18 208 8¥8 96 01:00:00 0z} 05 VPOV vl L0 08661 LECT
ba] JUIN IXelN dXely peojjaAQ awil pasde|3 gp abuey bunyblop ‘baij bunybiap swil  swil aled WIS

1BZN 1IN ‘WW G' =N JoJ/WW $'0=S ‘UIWA0I 009=U 6 YXINY




CAPITOLUL 8

CAPITOLUL 8

CONCLUZII SI CONTRIBUTII ORIGINALE

Un studiu complet al vibratiilor masinilor unelte prezintd o complexitate
deosebitd deoarece trebuie sd {ind seama de multiplele aspecte dinamice in
ansamblul lor, fara a face abstractie de simultaneitatea destdsurdrii acestora.

Un astfel de studiu asupra unei magini unelte care si {ind seama se
relafiile dintre toate aceste forfe (elastice, de amortizare i de ineriie),
deformatii, deplasari, viteze si acceleratii care apar in functionare, este practic
foarte greu de realizat, deoarece un model care sa cuprinda toate aceste elemente
totusi nu se poate apropia fidel de realitatea obiectiva.

Avand in vedere aceste considerente, se pot realiza totusi studii de o buna
acuratefe asupra unor fenomene particulare pe modele parfiale, care sd suporte
anumite simplificari fard a conduce la indepartarea de condifiile obiective de
functionare, acceptand totusi o marjd de eroare care sd nu conducd insi la
concluzii false asupra fenomenului studiat.

In general, pentru simplificarea modelului de studiat se adoptd o serie de
ipoteze simplificatoare, care in primd aproximare si ofere rezultate cat mai
apropiate de realitate: modelul elastic echivalent este considerat ca avand
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parametrii concentrafi, structura elastici se considera liniard, fortele si
momentele perturbatoare sunt considerate armonice, amortizarile interne §i uneori
cele din sistemul elastic se pot neglija, etc.

Problema alegerii unui model dinamic echivalent este una foarte delicata
$i necesitd o experientd deosebitd deoarece trebuie imbinate in mod optim doua
cerinfe diametral opuse. Pe de o parte modelul ales trebuie sa fie suficient de
simplu pentru a permite efectuarea unui studiu usor si rapid iar pe de alta parte
modelul trebuie sa fie suficient de complex pentru a nu conduce la alterarea
rezultatelor sau chiar la omiterea evidentierii anumitor fenomene.

Din studiile efectuate in prezenta lucrare, s-au obtinut o serie de rezultate
semnificative iar modelele si ipotezele utilizate au condus la obfinerea unor
rezultate interesante din punct de vedere teoretic si utile din punct de vedere
practic:

¢ Intr-o prima etapd, pe 1anga analiza sistemica a principalelor fenomene
vibratorii care apar in functionarea masinilor unelte, pe baza cercetarilor
bibliografice s-a analizat stadiul actual al cercetdrilor teoretice §i experimentale
in domeniul vibratiilor i stabilitafii maginilor unelte.

¢ Se evidentiaza, intr-un capitol special, influenta covarsitoare pe care o
are starea de tensiune a sculei si a aschiel asupra evolugiel ulterioare a
fenomenelor vibratorii in timpul aschierii.

¢ Metoda impedantelor mecanice fundamentata in capitolul 4 reprezinta
o abordare complet originald si deosebit de utild, cu avantaje imediate si
evidente in studiul fenomenelor dinamice specifice maginilor unelte.

¢ Plecand de la fundamentarea conceptului de impedan{d mecanica, se
stabilesc impedantele elementelor mecanice simple, inclusiv pentru cele de
torsiune.

¢ Odata precizate principiile stabilirii impedantelor echivalente pentru
legarea in serie sau in paralel, se fundamenteaza metodologia obfinerii schemei
echivalente in impedanie pentru orice sistem dinamic.

¢ Metodologia fundamentata pentru calculul in impedante este verificata
pe studiul unor absorbitori dinamici de vibratii, specifici utilizarii pe masini
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unelte, dovedindu-se valabilitatea acesteia.

¢ Metoda de studiu stabilitd pentru sisteme liniare este adaptatd
particularitailor specifice sistemelor de torsiune, astfel incat a devenit posibild
studierea comportarii dinamice a lanturilor cinematice specifice masinilor unelte,
care sunt supuse cu predilectie vibratiilor de torsiune.

¢ Metoda este generalizata pentru studiul vibratiilor care se produc pe
direcfii diferite, astfel incat devine aplicabild unor sisteme de complexitate
sporita, oferind marele avantaj al inlaturarii sistemelor de ecuatii diferentiale a
caror rezolvare se complica pentru modele complexe.

¢ Odata fundamentate si verificate principiile de utilizare ale metodei
impedantelor mecanice, aceasta a fost aplicatd unor subansambluri mai complexe
din componenta maginilor unelte (masini de frezat, masini de rabotat), pentru
care se obtin in final diagrame amplitudine-pulsatie, pe baza carora se pot trage
concluzii privind modificarile constructive necesare in vederea imbunatatirii
comportamentului dinamic.

¢ Se scoate in evidentd caracterul neliniar al procesului de aschiere $i se
dezvoltd aspecte legate de influenta fortei de agchiere care introduce neliniaritati
in studiul dinamicii agchierii.

¢ Se stabileste legea de variatie a forfei de agchiere §i este consideratd
influenta unghiului de atac principal asupra evolugiei fenomenelor dinamice
neliniare.

¢ In studiul sistemului dinamic neliniar de aschiere este folositd metoda
echivalentei liniare, care conduce la o solutie exactd, eroarea nefiind influentata
de ipoteze simplificatoare (de exemplu parametru mic), ci este eventual o eroare
de trunchiere, stabilitd de operator (trunchierea se produce acolo unde valoarea
termenilor scade sub 1 pm, valorile mai mici neavand practic importan{a tehnica).
metoda dovedindu-si superioritatea fad de alte metode aproximative folosite in mod
curent in literatura de specialitate.

¢ Se evidentiazi importana absorbitorilor vibropercutanti §i s subliniaza
eficienta acestora,studiindu-se concret un absorbitor vibropercutant orizontal.care
nu este influentat de acfiunea gravitagiei. Se prezintd diverse solutii constructive
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CAPITOLUL 8

de absorbitori specifici diverselor procedee de prelucrare prin aschiere.

¢ Aufost efectuate determinari experimentale asupra zgomotului generat in
timpul aschierii folosind o instrumentatie de mare acuratete, Briiel & Kjaer 2237
Controller Integrating Sound Level Meter, conectata la un computer compatibil IBM.
Determindrile experimentale s-au efectuate prin varierea succesiva a parametrilor
regimului de aschiere iar concluziile care se desprind evidentiazd stransa
interdependentd dintre fenomenele acustice si fenomenele vibratorii specifice
maginilor unelte aschietoare, ele fiind in concordantd cu alte rezultate
experimentale inregistrate prin masuratori de vibratii. Zgomotul produs in procesul
de aschiere ofera astfel o imagine completa si complexa a comportdrii sistemului
dinamic in timpul aschierii.

Cercetarile experimentale efectuate in acest sens deschid calea efectuarii
unei diagnoze care sd concure la dezvoltarea unui sistem de control adaptiv destinat

conducerii operatiilor de aschiere prin intermediul calculatorului.
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