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Излагается метод расчета снижения уровня шума виброплощадок 

при создании упругой связи между вибратором и подвижной рамой. Вы
ведены простые формулы для различпых частотных интервалов. Рас
четные значения снижения уровня шума хорошо согласуются с данны
ми, полученными на экспериментальных и промышленных виброплощад
ках.

В работе [1] изучались основные источники, характер излучения и 
указаны пути снижения шума виброплощадок. В частности, для подавле
ния шума на средпих и высоких частотах было предложено использова
ние виброизоляции между вибраторами и подвижной рамой виброплощад
ки. Ниже приводится расчет ожидаемого при этом снижения шума.

Представим подвижную раму виброплощадки с вертикально направ
ленными колебаниями вместе с формой в виде балки, по концам которой 
через упругие резиновые прокладки присоединены две равные массы Ж0. 
К последним приложены силы Qeibit. Пусть в балке возникают только из- 
гибные волны, а в прокладках — продольные. Обозначим через Е , Л/, р, 
т|, F, I — соответственно модуль Юнга, массу, плотность и коэффициент 
потерь материала, площадь поперечного сечения и длину упругой проклад
ки (с индексами 1) и балки (с индексами 2). Полная длина балки рав
на 212.

Из уравнений изгибных колебаний балки и продольных колебаний уп
ругой прокладки, используя условия совместности деформаций и условия 
равенства сил, приложенных к концам балки и прокладок, получим сле
дующее выражение среднего по длине балки 2 U квадрата колебательной 
скорости:
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где ki =  со /  с и k2 =  (соZM2 I E 2I 2l2) '!t — волновые числа продольных и из- 
гибных колебаний (с — скорость продольной волны в прокладке), / 2 — мо
мент инерции сечения балки. Снижение уровня шума виброплощадки при 
наличии упругих прокладок определим как AL =  101 g(v22)  /  (щ2).

Рассмотрим некоторые частные случаи. При низких частотах, когда 
значения гиперболических и тригонометрических функций могут быть за
менены первыми членами их разложения в ряды, для принятой здесь и 
в дальнейшем точности вычислений величины AL , равной 2 дб, т. е.
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где /о =  — ( —7-) — частота собственных колебаний массы Л/ 0 на упру- 
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гой прокладке, a qi =  E {FX /  li — жесткость упругой прокладки. Для сред
них и высоких частот к212 1 и sh к212 ~  ch k 2l2 1 , что соответствует

частотам /  ^ ^  , выражения ( 1 ) и (2 ) припимают вид
6,4 V М2123 /

W > 1 (  Q*  V _____________ 1______________
8 \ Е212кг3 /  [a (sin /с2̂  +  cos А:2/2) +  Ь cos ft2Z2]2

(4)

. . 1 /  (?со \ 2

7
sin +  ( 1  +  2 cos fafej

(5)

Выражения (4) и (5) представляют собой быстро изменяющиеся с час
тотой функции волновых чисел продольных и изгибных колебаний и для 
практического использования их необходимо усреднить по частоте. Из
вестно, что основной вклад в излучение звуковой энергии при малых по
терях вносят колебания на резонансных частотах. В связи с этим при 
усреднении полученных выражений можно принимать во внимание только 
те значения скоростей, которые соответствуют частотам собственных ко
лебаний системы. В реальных конструкциях виброплощадок М0 и М2 >  Mit 
и в квадратных скобках знаменателя уравнения (4) можно ограничиться 
членом

—  —— k ik  sin kill (sin к21г +  cos kzk)  ,
2 M \

а интегрирование произвести дважды: сначала, например, вблизи тех зна
чений к2°12, которые обращают в нуль второй сомножитель этого члена, 
полагая при этом первый сомножитель практически неизменным, а за
тем — вблизи значений к {°1и  которые обращают в нуль первый сомножи
тель.

Чтобы получить среднее значение квадрата колебательной скорости в 
промежутке ео2 между максимумами скоростей изгибных колебаний балки,
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поступим следующим образом. Введем в выражение (5) коэффициент по

терь г|2 путем замены к212 иа k2k(^ 1 — ~  Щг )  и произведем интегрирование

его в пределах малых изменений величины к212у полагая, что к212 =  
=  k 2° l2 ( i  +  е-г), где е 2 < ^  1. Проинтегрировав уравнение (5) по ег в преде
лах от — 62 до + в 2 и разделив результат на to2, находим среднее значение 
квадрата абсолютной величины колебательной скорости. Принимая 
^2 Л2 / 4, будем иметь
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Поскольку возбуждение балки вибраторами и измерение уровня шума 
происходит в достаточно широкой полосе частот, то необходимо произве
сти усреднение уравнения (6) в широких пределах изменений kill =

ТС я
=  п л  +  Si, где — — sg: 61 sg; — , п =  1, 2, 3 , . . . .  В результате имеем
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которое справедливо при к\к  ^  л / 2,  т. с. /  ^  0,25((/i / Л/о)‘/г.
Аналогичным образом произведем интегрирование выражения (4) 

вблизи значений кл!\ =  &i%, которые обращают в нуль его знаменатель 
Для этого, заменив k t на /ci(l — ir \ i /  2) и k ih  на A:,°/i(l -f- d ) ,  после у сред 
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Усреднив данное выражение и широких пределах изменений к212 =
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Общая величина среднего квадрата колебательной скорости балки оп
ределится суммой выражений (7) и (9), которую с учетом того, что 
М\ ^  М0 и 1 +  (М\ / Мокili) 2 ^  1, можно представить в виде
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Величины eoi и еог выразим через kih =  —7  =  пп  и к212 =
c / / l

=  (ы2М2123 /  £ 2 2̂ )1/4 =  п (п  — V4). Тогда
e0i =  <«>п.и — <on =  nc / 1,; e02 =  con+i — o>„ =  n(E 2I2 / Л/2/23) 1/2(2k2l2 +  я).

В реальных конструкциях виброплощадок величины к 212 и к \ 1 \  на час
тотах около 1000 гц имеют примерно одинаковый порядок, а с повышением 
частоты A'iZi растет быстрее, чем к 212 . Кроме того, потери в резине тр зна
чительно превышают потери в стали т)2. Поэтому с точностью до 1—2 дб 
вторым членом в скобках выражения (10 ) можно пренебречь по сравне
нию с единицей. Окончательно имеем

1 /  Qo) \ 2 1 л MiM2
2 \ E 2I 2k г3 / ( k 2h ) * k i i i  802Ц2 M q2

Для случая отсутствия амортизаторов (прокладок) произведем анало
гичным образом усреднение квадрата колебательной скорости вблизи зна
чений к212 =  к2Ч2(\ +  е), которые обращают знаменатель выражения (5) 
в нуль. В результате мы получим

2 \Е ,1 ,к2У  ( Ш *  Ео-Щy ,fc V  (*А )» +  +

Снижение шума при наличии упругой связи на частотах
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Экспериментальное исследование вибрации и шума производилось на 
лабораторной виброплощадке 435А (фиг. 1, а, б); для серийной 2-тонной 
виброплощадки СМ-865 была исследована шумность (фиг. 2). Измеренные 
значения снижения уровня вибраций (фиг. 1 , а) и уровня шума (фиг. 1 , б, 
фиг. 2 ) представлены на фигурах кривыми вычисленные по формулам
(3) и (13) — кривыми 2 и 3. Последние не имеют характерного для экспе

риментальных кривых снижения на высоких частотах. Уменьшение уров
ня шума на высоких частотах наблюдается и у виброплощадок в стандарт-
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ном исполнении; по-видимому, некоторые элементы площадки начинают 
играть роль виброизоляторов. К ним в первую очередь следует отнести 
болты, соединяющие подвижную раму с вибраторами (частота собствен
ных колебаний системы «подвижная рама — соединительные болты — виб
раторы» равна 1500—2000 гц). Если соединительные болты рассматривать 
как дополнительную упругость, то расчетная схема будет аналогична схе
ме с упругими прокладками.

86 Г, га

(Виг. 1
86

Заменив в формуле (1) к\1\ на кзк  =  со (Л/3 /  дз),/з, где Мз и дз — масса 
и жесткость соединительных болтов, и нолагая sin /c3Z2 ~  A3Z3, sh k2l2 ~  
~  ch k2h  ^> 1, произведем аналогичным образом усреднение по частоте 
выражения квадрата колебательной скорости. Тогда для частот

1  /  а д  у*
6,4 \  М2123 )
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получим следующее выражение снижения уровня шума при установке 
амортизаторов между подвижной рамой и вибраторами:

Кривые 4, вычисленные но формуле (14), по характеру хорошо согла
суются с результатами измерений (см. фиг. 1 и 2).

Наибольшее значение для снижения шума имеет величина частоты соб
ственных колебаний / 0 и плотность материала упругой прокладки. Умень-

Фиг. 3

шение частоты /о в два раза приводит к росту величины снижения уровня 
шума на средних и высоких частотах па 3 ~ 4  дб, а уменьшение плотно
сти прокладок в два раза — на 1,5 дб.

Подвижная рама виброплощадок и форма имеют сложное поперечное 
сечение, что вызывает затруднение в выборе элементов сечения, которые 
следует учитывать при определении жесткости балки E 2I2. Наиболее близ
кое совпадение с результатами экспериментов нолучается при учете толь
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ко жесткости днища формы с малыми ребрами (жесткость главных балок 
во внимание не принимается).

Повышение жесткости днища формы и уменьшение расстояния между 
амортизаторами приводит к более эффективному снижению шума на час
тотах до 2000—2500 гц. Некоторое уменьшение при этом величины сни
жения шума на более высоких частотах не имеет существенного значения 
для виброплощадок, так как в этом диапазоне частот основным излуча
телем шума является пе форма, а вибраторы.

На фиг. 3 показан общий вид виброблока виброплощадки СМ-865 гру
зоподъемностью 2 г с упругой свзью между вибратором /  и механизмом 
крепления формы 2 (подвижной рамой). На плите Зу которая жестко со
единяется с вибратором, установлены амортизаторы 4 из листовой рези
ны 1847 толщиной 18 мм. Амортизаторы сжаты шпильками 5 между при
жимом формы и дополнительной пластиной 6. Жесткость амортизаторов 
подобрана таким образом, чтобы система работала в режиме, близком к 
антирезонансу [1]. Общее снижение шума после введения упругой связи 
и изоляции 7 вибраторов составило до 10—15 дб на средних частотах и до 
25 дб — на высоких частотах. Аналогичный результат был получен после 
проведения указанных мероприятий на промышленной виброплощадке 
7151/1С грузоподъемностью 24 г, установленной на заводе железобетон
ных изделий.
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