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ABSTRACT

In the paper there are presented the specific requirements of the road vehicle’s
engines in order to increase the comfort inside the habitat. The proper behavior
during operation of a system dynamic requested consists in comparing of the
behavior parameters with the reference values according to the normative bases.
Both the nature and characteristics of dynamic processes define limit states for
lasting behavior. The analyzed parameters in this paper are vibrations
transmissibility, the degree of isolation and the system stability. For
exemplification it was considered the calculation model elastic leaning rigid.

1.INTRODUCERE

Dezvoltarea tehnologica si a performantelor tehnice au generat cu necesitate
cerinte specifice de marire a confortului din interiorul habitatului autovehiculului.

In acest context,vibratiile motorului reprezintd un factor decizional Tn
determinarea paramerilor confortului pasajerului autovehiculului, de aceea este
necesara studierea acestora in scopul diminudrii lor si a optimizarii sistemelor de
izolare si amortizare a vibratiilor.

Tn lucrare, se prezinta modelarea sistemului cu legaturi elastice motor — sistem
de rezemare, determinarea vibratiilor proprii ale acestuia, precum si a vibratiilor
fortate determinate de excitatiile inertiale de dezechilibru rezultate din constructia
sistemului cilindrii-pistoane.
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2. METODA

Pentru determinarea vibratiilor libere precum si a vibratiilor fortate au fost
analizate doua cazuri: rigid cu un plan vertical de simetrie rezemat in planul
orizontal al centrului de greutate - vibratii libere si rigid cu un plan vertical de
simetrie rezemat in planul orizontal al centrului de greutate - vibratii fortate: forta
perturbatoare verticald armonica excentrica.

Pentru analiza vibratiilor proprii s-a considerat rigidul cu un plan vertical de
simetrie rezemat in planul orizontal al centrului de greutate. Pentru determinarea
pulsatiilor proprii se considera modelul de calcul din figura 1. cu ecuatiile de
miscare ale vibratiilor libere.

Proprietatea de simetrie a rigidului consta in distributia masica, simetria
geometrica, dimensionala si legaturile elastice identice, fiind pozitionate in acelasi
plan.
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Figura 1. Rigid cu un plan vertical de simetrie rezemat in planul orizontal al centrului de
greutate
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Ecuatiile de miscare ale vibratiilor proprii:

J.@. — 2k, (by — b)X + 2[2a%k,, + k(b3 + b3)]@, =0
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Pentru vibratii fortate cu forta perturbatoare armonica vertical si excentrica s-a
considerat rigidul cu un plan vertical de simetrie rezemat Tn planul orizontal al centrului

de greutate care este reprezentat in figura 2.

Tn acest caz se vor determina amplitudinile vibratiilor fortate pe baza expresiilor
analitice ale ecuatiilor vibratiilor fortate ale rigidului cu plan vertical de simetrie rezemant

n planul orizontal al centrului de greutate.
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Figura 2. Rigid cu un plan vertical de simetrie rezemat in planul orizontal al centrului de

greutate- vibratii forrate



Pe baza modelului de calcul relatiile ecuatiilor vibratiilor fortate sunt urmatoarele:
mZ+ 4k Z —2k_(b; — b,)p, = F,_ sinwt
(4)
Ix‘ﬁx - Ekz(ba - szz + Ekz(bzz + bﬁzj]@x = e}'FDE sin wt

I, @, +4a’k @, = —e, F,_ sinwt (5)

Amplitudinile vibratiilor fortate se pot calcula cu ajutorul formulelor de mai jos:

A = Fnz['i’ﬂ?a_r_f‘-’z]_gzey] _Fuz[{ﬂ%x_f‘-’z:l_gzey]
77 mlp3-e)@h, 05,16, mlEi-w?)pi-w?)

_ Foz[gy':ﬂ%_f‘-’z:]_gi] _ Fozlgy{?ﬂ%_f‘-’zj_gi]
Pr (P2 -w)pd,~w?)-6,8:] mi[p-w)(p?-w?)]

_ —&1: Kz _ E1xFoz _ — & xFoz (6)
Py 4aky-Jyw? jy{*péy—wzj miy(pE—w?)

Tn care avem: Z — vibratii fortate verticale (de saltare), ¢, — vibratii fortate de
tangaj (de galopare), ¢, — vibratii fortate de ruliu (de leganare), i, si i, — raze de
giratie

3. REZULTATE

Pentru calculul vibratiilor proprii si vibratiilor fortate descrise mai sus au
fost considerate urmatoarele date de intrare:

Masa: m = 280 Kg;
Dimensiuni rezemare motor: & = 0.25m; b, = 0.25m; by = 0.25m;
Momente de inertie: [, = 14.1 Kg =m*; [, =12.6 Kg*m?;

J.=4.06 N =m?*;
Rigiditati: k, = 1.32E08~>; k, = 1.6E08~;  k, = 2.5E08~;

™ T m

Pusatia de excitatie in regim: @ = 314 rad/s;
Excentricitate: e, = 0.004m; e, = 0.004m;
e, si e, reprezintd distantele masurate in planul orizontal Cxy, de la punctul de

aplicare al fortei la planurile Cxz, respectiv Cyx.
Forta petrurbatoare maxima: Fy, = 4000 N;

&=
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Vibratii libere

Rigid cu un plan vertical de simetrie rezemat Tn planul orizontal al centrului
de greutate
Pe baza formulelor s-au obtinut urmatoarele valori ale pulsatiilor proprii:

p, = 13784 rad/s; p, = 40249 rad/s; p; = 1868.15 rad/s;
ps = 2343.07 rad/s; p; = 151186 rad/s; p, = 178174 rad/s;

Vibratiile fortate cu forta perturbatoare verticala armonica excentrica
Rigid cu un plan vertical de simetrie rezemat Tn planul orizontal al centrului
de greutate. Folosind formulele pentru calculul vibratiilor fortate s-au obtinut
urmatoarele valori:
Amplitudinile vibratiilor fortate:

Az =414pm; A, = 1.17prad, Am}, = 0.412prad.

Reprezentarile grafice ale amplitudinilor vibratiilor fortate in care pulsatia
variaza de la 1500 rad/s la 3000 rad/s:

Reprezentare grafica A;:
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Figura 3. Vibratii fortate verticale (de saltare); w = 1800,2500 rad/s
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Reprezentare grafica 4, :
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Figura 4.. Vibratii fortate de tangaj (de galopare); w = 1800, 2500 rad/s

Reprezentare grafica ﬁl,?_,y:
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Figura 5. Vibratii fortate de ruliu (de leganare); w = 1500,2000 rad/s
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4. CONCLUZII

Datorita valorilor ridicate ale rigiditdtilor, se constatd ca amplitudinile
vibratiilor la pulsatia de functionare a motorului au valori admisibile pentru
confortul interior.

Se constata, de asemenea, ca deplasarea verticala cu amplitudinea A este
cuplatad cu miscarea de rotatie ¢, cu doua pulsatii proprii cuplate semnificative, in
acest caz exista posibilitatea aparitiei a doua forme de rezonanta.

Pe directia de rotatie ¢, amplitudinea ﬁllp}_ are o singura pulsatie proprie adica
regimul de rezonanta poate fi atins intr-un singur punct al pulsatiei de excitatie.

Fata de cele de mai sus rezulta ca modelul analitic si schematizarea dinamica
pot fi utilizate in analiza solutiilor tehnice de optimizare a izolarii vibratiilor la
automobile.
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