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Abstract

The study, conducted in collaboration with Metalock Engineering, investigates the vibrations
characteristics of the Mirage MM 1000i mobile machine, with the objective of a better
understanding of machine vibrations, identifying critical components causing vibration and
proposing design modifications to mitigate these vibrations.

The analysis combines physical vibrations measurements and Finite Element (FE)
simulations to discern the natural frequencies of the machine. A comparison of these analyses
enabled the localization of components where machine vibrations showed the strongest
resonance, which contributes to the understanding of the relation between critical components
with machine vibrations. The results highlight the swing arm and counterweight arm as
crucial components for vibration minimization. Based on these findings were concept
solutions developed, which primarily involved structural modifications of these components
to increase their stiffness and reduce their mass, leading to reduced machine vibrations. This
study lays the groundwork for a new machine concept with a lower risk of vibration and
chatter, potentially enhancing productivity.

Keywords: Machine Vibrations, Modal Analysis, Finite Element Method, Machine Design



Sammanfattning

Denna studie, genomford i samarbete med Metalock Engineering, undersoker vibrationernas
karakteristik i mobila maskinen Mirage MM 10001, dar mélet ar en béttre forstaelse av
maskinvibrationer, identifiering av kritiska komponenter som medger vibrationer och forslag
av designmodifikationer for att motverka dessa vibrationer.

Analysen kombinerar fysiska vibrationsmitningar och finita element (FE) simuleringar for att
urskilja den naturliga frekvensen i maskinen. En jamfGrelse av dessa analyser gav
lokaliseringen av komponenter ddr maskinvibrationer visade hogst resonans, vilket medforde
forstaelsen av relationen mellan kritiska komponenter och maskinvibrationer. Resultatet
pavisade att svingarmen och motviktsarmen var avgérande komponenter for
vibrationsreducering. Baserat pa detta fynd bildades konceptlosningar, vilket primért
involverade strukturmodifikationer av dessa komponenter for att 6ka deras styvhet och
reducera massan, vilket leder till reducerade maskinvibrationer. Denna studie ligger som
grund for ett nytt maskinkoncept med en lagre risk for vibrationer och chatter, vilket ger
potentiellt hgre produktivitet.

Nyckelord: Maskinvibrationer, Modal Analysis, Finita Element Metoden, Maskindesign



Begreppslista

RPM: Revolutioner per minut (Varvtal)

FFT:

PSD:

DFT:

CAD:

FE:

FEM:

FEA:

Fast Fourier Transform (En metod for att visualisera vibrationer)
Power Spectral Density (En metod for att visualisera vibrationer)
Discrete Fourier Transform (En metod for att visualisera vibrationer)
Computer Aided Design (Datorstodd design)

Finita Element

Finita Element Metoden

Finita Element Analys

MRR: Material Removal Rate (Materialavverkningstakt)
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1. Inledning

1.1. Bakgrund

Metalock Engineering har 6ver 100 ars erfarenhet av on-site repair, volymtillverkning,
mekaniska installationer och maskinunderhall. Plansvarvning &r en vanligt férekommande
process, som oftast utfors pé flinsytor med hjilp av svarvmaskiner som finns tillgéngliga pa
marknaden. En av dagens populdraste modeller av portabla svarvmaskiner &r Enerpac Mirage
MM1000i. Denna maskin anses idag ha en fordldrad design, dér det finns rum for
forbattringar 1 omradena: effektivitet, sdkerhet och anvindarvénlighet.

Enligt Metalock Engineering dr maskinvibrationer ett stort hinder som resulterar 1 en
minskning av den maximala skdrhastigheten, och skadar bade verktyg och arbetsstycken.
Diérav vill Metalock Engineering minimera dessa i storsta man. Mélet &r att identifiera och
motverka maskinvibrationer, samt ge potentiella I6sningar som reducerar dessa.

1.2. Syfte

Gruppen fick i uppgift av Metalock Engineering att studera och minimera vibrationer i
svarvmaskinen Mirage MM1000i. Konceptlosningar som minimerar maskinvibrationer
sokes, for att 1agga grunden for ett forbattrat maskinkoncept. Minskade maskinvibrationer
eftertraktas 1 det forbéttrade maskinkonceptet, eftersom maskinvibrationer ger upphov till en
minskning av maskinens optimala skérhastighet, och en riskdkning for chatter. Ett forbattrat
maskinkonceptet skulle resultera i en maskin med 6kad effektivitet, vilket gynnar maskinens
produktivitet.

1.3. Avgransningar

Arbetet kommer endast behandla designforbattrignar som kan kopplas till
vibrationsminskningar. Det betyder att forbattringar inom andra omréden, till exempel
sdkerhet och anvéndarvinlighet, inte kommer att behandlas.

Fungerande prototyper pa de potentiella 16sningarna som gruppen bildat kommer inte att
tillverkas inom tidsramen for detta arbete.

De finita element simuleringarna kommer enbart behandla sjdlvfrekvensen av maskinerna.
Alltsd kommer inga mer komplicerade vibrationsanalyser forekomma inom tidsramen for
detta arbete.



1.4. Precisering av fragestillning

De fragestéllningar som dnskades besvaras 1 arbetet var foljande:

Vad ir orsaken till att vibrationerna forstiarks under drift?
Gruppens hypotes ar att maskinens lagsta sjalvfrekvens definierar ett kritiskt frekvensomrade
som forstérker vibrationer om belastningsfrekvensen korrelerar med denna vid drift.

Finns det en specifik komponent i maskinen som orsakar vibrationerna?

Maskinen skulle kunna ha en komponent vars materiella eller geometriska egenskaper inte ér
fordelaktig fran synpunkten att minimera vibrationer. Finns det exempelvis ndgon form av
inféastning eller kontakt som ger en 14g sjdlvfrekvens?

En hypotes ar att maskinens svingarm &r for flexibel, och ger upphov till for stor utbdjning
eller torsion. Detta skulle kunna bidra till 6kade vibrationer, da verktyget kan studsa pa
arbetsytan.

Hur kan vibrationerna vid drift minimeras?
Gruppen tror att det 4r mdjligt att hdja sjilvfrekvensen och i sin tur sénka vibrationerna vid
drift, genom att dndra sérskilda maskinkomponenters material eller geometri.



2. Referensram

Detta kapitels syfte dr att ge ldsaren en teoretisk bakgrund for att ldttare granska och forsta
gruppens undersokningsmetod och vetenskapliga forhallningssétt. Under arbetet har gruppen
anvint olika metoder for att besvara fragestillningen som grundas fran teorin presenterad
nedan.

2.1. Fast Fourier Transform (FFT)

Vibrationer kan visualiseras och tolkas genom olika metoder, dédr Fast Fourier Transform
(FFT) och Power Spectral Density (PSD) ir ett fital av de metoder ingenjorer anvéinder sig
av. Gruppen har utfort praktiska vibrationsanalyser med hjilp av FFT-analys som beskrivs
nedan.

En vagform 4r en summering av ett flertal sinusvagor med varierande amplituder, vagldngder
och frekvenser (Hanly, u.4.). En Fourierserie bestar av dessa sinusvdgor i en serie, som
analyseras med hjdlp utav en Fourieranalys. De individuella sinusvdg-komponenterna bestér
av sinusvagens acceleration vid en korresponderande frekvens. Fourieranalysen delar upp en
vagform 1 dess individuella sinusvig-komponenter dver ett frekvensspektra, som sedan
visualiseras 1 ett FFT-diagram. FFT-diagrammet ger en detaljerad bild av den uppmditta
vibrationen.

FFT-metoden dr en vidareutvecklad variant av DFT-metoden (Discrete Fourier Transform).
DFT utgér fran en vagform, och multiplicerar den med sinusvéagor for diskreta frekvenser och
parar sedan thop de uppmétta vdgorna som matchar med de diskreta multiplarna. FFT
grundas i DFT, men anvinder sig dven av en mer sofistikerad algoritm genom att utnyttja
sinusvagors symmetriegenskaper. Darav kan FFT-metoden anses vara en forbéttrad variant av
DFT-metoden.

FFT-diagram kan framstéllas utifran tre sammanhingande parametrar som beror pa
frekvensen. Den uppmdtta vibrationens acceleration, hastighet eller forflyttningsstrécka.
Vanligtvis anvdnds FFT-diagram av typen acceleration/frekvens dé det 4r mest anpassat for
hoga frekvensomrdden. Dock d4 maskinen som undersokts 1 detta arbete har vibrationer i 1dga
frekvensomraden, kunde inte en typisk vibrationsmétning utforas. Istillet anvindes en
konstant homogen hastighet vilket ger att FFT-diagram av typen hastighet/frekvens var mest
gynnsamma. Dérav anvéndes diagrammen i detta arbete av typen hastighet/frekvens, sedd i
figur 1. Vertikalaxeln representerar vibrationens hastighet i mm/s och horisontalaxeln
representerar vibrationens frekvens i Hz.
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Figur 1: FFT-diagram exempel

2.2. Maskinvibrationer

Maskinvibrationer dr en oundviklig faktor som forsdmrar maskinens prestanda. Dessa
vibrationer kan kategoriseras som fria och patvingade vibrationer som styrs av olika
parametrar och forhéllanden. Dessa vibrationer kan i sin tur ge upphov till chatter.

2.2.1. Sjélvsvingingsfrekvens

Fria vibrationer sker dd komponenterna i ett system sjdlvsvénger, det vill sdga att systemet
forflyttas fran sin ursprungspunkt pé grund av en impuls, och sedan atergar till sin
ursprungspunkt (Frangoudis, 2014). Denna sortens resonans r oftast inte ett problem vid
skirverktyget, da det dr en vildigt rigid komponent i systemet. Darav modelleras inte
skarverktyget i CAD-modellerna anvént 1 arbetets FE-analys.

Enligt formeln for sjdlvsviangningsfrekvensen i ett mass-fjidersystem, dr systemets
sjélvfrekvens f beroende av fjdderkonstanten k, och massan m.

1 k

T 2m m

Ekvationen ger att sjdlvsvangningsfrekvensen av ett system beror pa styvheten och massan
for det oscillerande objektet. Ett styvare system, k eller lattare objekt, m hade dkat
sjalvsvingninsfrekvensen, f. Medans ett mindre styvt system eller tyngre objekt hade minskat
sjalvsviangningsfrekvensen. Gruppen ber ldsaren att notera detta pastidende da det ar visentligt
for att begripa arbetet. Det finns mer utvecklade formler for sjdlvsvangningsfrekvensen som
tar hinsyn till exempelvis ddmpningskoefficienten 1 systemet. Detta arbete kommer inte att
analysera ddmpning, och dédrav anvinds den forenklade formeln for
sjalvsviangningsfrekvensen.



2.2.2. Patvingade vibrationer

Pétvingade vibrationer kan antingen uppstéa pa grund av varierande skdrkrafter, eller interna
och externa vibrationskéllor (Frangoudis, 2014). Patvingade vibrationer i ndrheten av
maskinsystemets sjalvfrekvenser kan ge upphov till resonans. Nér dessa vibrationer blir
tillrackligt kraftfulla, blir skirprocessen instabil och kan leda till att arbetsytan skadas och
maskinens skirinsats slits ut hastigt.

Pétvingade vibrationer styrs primért av processparametrar (skarhastighet, matningshastighet
och skérdjup), vilket 1 sin tur paverkar den resulterande skérkraften.

2.2.3. Chatter

Chatter dr en term som beskriver maskinvibrationer vid instabil skidrande bearbetning. Dessa
vibrationer kan uppsta pa grund av antingen sjdlv-exciterande vibrationer, eller patvingad
vibration vid maskinsystemets specifika sjalvfrekvenser (Frangoudis, 2014).

Vibrationer ger upphov till en upprepad forflyttning av skirinsatsen, relativt dess beréknade
skdrbana, vilket i sin tur varierar skardjupet och skarkraften. Resultatet blir en ojdmn yta, och
hogre pafrestningar pa skirinsatsen.

Det finns en risk att chatter uppstar nér foljande tre sorters forhdllanden dr uppfyllda
samtidigt under en svarvnings-process (Nanjing Shenzizhen Technology Development
Co.,Ltd, 2020).

1. Maskinsystemet ar inte tillrdckligt stelt, och har darfor littare att forflytta sig frén
ursprungsposition. Den minskade styvheten ger upphov till en 1&g sjélvfrekvens for
hela systemet.

2. Stora skérkrafter uppstér; dessa kan klassas som externa exciterande krafter som i
sin tur forstarker vibrationer.

3. De exciterande krafterna korrelerar med maskinsystemets sjilvfrekvens, vilket
leder till att vibrationer resonerar 1 systemet.

2.3. Material

Information om material och métutrustning som anvinds for att utfora praktiska matningar pa
Mirage MM1000i presenteras nedan.

Karbidinsats modellnummer: DCMT 3-1-PF IC807. (ISCAR, 2023)

Arbetsstycket som bearbetas i de praktiska testerna ar tillverkat i konstruktionsstal, serie: EN
S355JR. (Metalock Engineering, 2023).

Foljande mitutrustning Ianades ut av Maskin & Laserteknik AB (PRUFTECHNIK, 2020).



VIBXPERT II, serienummer/mérkning: 030337, dr ett avancerat vibrationsanalys-system for
maskindiagnostik och balansering av rotorer och axlar. Materialet &r en FFT-datasamlare som
ger detaljerade visuella representationer av en uppmatt vibration &ver ett frekvensspektra.

Komponenter till VIBXPERT II:

e USB-kabel for VIBXPERT II, 2.9 meter, USB till MiniSnap (Artikelnr. VIB 5.330
SUSB)
Laddare for VIBXPERT II (Artikelnr. VIB 5.320-INT)
VIBXPERT II viska (Artikelnr. VIB 5.356)
VIBXPERT II handhallare (Artikelnr. VIB 5.354-HS)
Mobil industriell CLD accelerometer, Standard, mobil (Artikelnr. VIB 6.142 R)
Magnetisk adapter for krokta ytor (Artikelnr. VIB 3.420)
CLD accelerometer kabel, spiral, 1.8m, TNC till MiniSnap (Artikelnr. VIB 5.436)
Forldngningskabel for analog métning, 5 meter, MiniSnap till MiniSnap (Artikelnr.
VIB 5.444-5)
Laser / RPM sensor (Artikelnr. VIB 6.631)
Stillning for laser / RPM sensor (Artikelnr. 6.632)
Reflektiv tejp, 10 mm bredd 1 en rulle (Artikelnr. VIB 3.306)
Sensorkabel for laser / RPM sensor, 2.9 m, Binder socket till MiniSnap (Artikelnr.
VIB 5.432-2,9)

2.4. Vibrationsanalys med finita elementmetoden

Finita elementmetoden (FEM) dr en metod for att numeriskt hitta 16sningar {or partiella
differentialekvationer. Dessa partiella differentialekvationer kan anvindas for att beskriva
fysikens lagar, genom att 10sa differentialekvationerna med analytiska metoder. Daremot kan
partiella differentialekvationer inte 16sas genom vanliga analytiska metoder for majoriteten av
geometrier. Darfor méste approximationer av differentialekvationerna bildas, kallade
diskretiseringar. Genom att dela upp en storre geometri till mindre bestandsdelar, sa kallade
element, kan man approximativt 16sa differentialekvationerna i varje element. Darefter
sammanfogas alla approximativa 16sningar for varje elements differentialekvationer, och
bildar en helhetslésning (Comsol, 2013).

Finita elementanalys (FEA) dr simuleringen av en given geometri dir FEM anvénds for att ge
numeriska resultat. “The mathematical models are discretized by the Finite Element Method
(FEM), resulting in corresponding numerical models. The discretized equations are solved
and the results are analyzed, hence the term finite element analysis.” (Comsol, 2013). Alltsa
kommer de partiella differentialekvationerna for samtliga element i en geometri 16sas
approximativt genom olika diskretiseringar. Darefter analyseras dessa genom att visualisera
samtliga l6sningar 1 form av olika fargnyanser inom den givna geometrin. Vidare bestims
trovirdigheten av FEM och FEA genom finheten av diskretiseringarna, vilket &r storleken
och antalet element av en geometri. Dessutom ges trovardigheten av vilka gransvillkor och
materialegenskaper som anvands. Slutligen maste FE-simuleringen jdmforas med
experimentella data for att verifiera trovirdigheten.



Vibrationsanalys i form av modal analys med FEM utfors genom att bestimma den naturliga
frekvensen av ett objekt eller struktur vid fri vibration. Den generella 16sningsgangen med
FEM utgér frian eigenvalues och eigenvectors som kan representera den approximativa
frekvensen for ett givet system.

For analysen 1 detta arbete dr det viktigt att podngtera skillnaden mellan styvheten for
FE-modellen och den verkliga modellen, och hur de paverkar modellens
sjalvsviangningsfrekvenser. “Note that shape functions impose extra artificial constraints on
the structure, so the FE-model is always stiffer than the real structure.” (Kurowski, 2004, s.
157). FE-modellen kommer alltid ha en hogre styvhet dn den verkliga, pd grund av att
FE-modellen approximerar ett kontinuerligt problem med hjdlp av ett finit antal frihetsgrader
i varje nod. Den verkliga modellen kan betraktas ha ett odndligt antal frihetsgrader i varje
nod. Foljden av detta ar att den diskretiserade strukturen i FE-modellen har lagre rorlighet,
vilket ger upphov till hogre styvhet.

Styvheten av modellen paverkar 4ven modellens sjdlvsvingningsfrekvenser. “The natural
frequencies depend strongly on the applied supports. Most often, natural frequencies will
increase with the addition of support because the added support will increase the structural
stiffness.” (Kurowski, 2004, s. 94). Detta innebdr att en styvare modell oftast korrelerar med
hogre sjdlvsvingningsfrekvenser, vilket eftertraktas for att minimera maskinvibrationer.

2.5. Fundamentala och harmoniska frekvenser

Fundamentala frekvensen definieras som den forsta frekvensen av en periodisk vagform.
Enligt teorin om harmoniska frekvenser, visat 1 figur 2, hade den fundamentala frekvensen
givits av den forsta impulsen vid ldgst frekvens, samt hogst amplitud. (ElectronicsHub, 2015)

H: = fundamental

Note: frequency of H: = 2 x frequency of Hi
frequency of H: = 3 x frequency of Hiewx_

dB SPL

T

pd—I
Ui== L

0 1 2 3
Frequency (kHz)

Figur 2 - Fundamental- och harmoniska frekvenser

Harmoniska frekvenser dr heltalsmultiplar av den fundamentala frekvensen, dér den
fundamentala frekvensen ofta bendmns som den forsta harmonin. Foljande harmonier
bendmns som hdgre ordning av harmoni. Enligt teorin om harmoniska frekvenser, visat 1
figur 2, kan harmoniska frekvenser definieras som repetitioner av den fundamentala
frekvensen, dd de successivt minskar i amplitud ju hogre ordning av harmoni. (Zola, 2021)



3. Metod

Metodavsnittet ticker gruppens arbetsgang och utformningen av analyserna. Det innefattar en
beskrivning av samlad méitdata och hur datan kommer analyseras. Darav kommer metoden
aterspegla gruppens syfte genom att beskriva val av metod och hur dessa anvénds for att
belysa och besvara problemformuleringen.

3.1. Praktisk vibrationsmétning

De praktiska métningarna som utforts pA Mirage MM 10001 gjordes i syfte att ge gruppen en
overgripande bild av maskinens vibrationsprestanda vid olika processparametrar.

Samtliga tester dr utforda i Metalock Engineering’s verkstad pa Marieholmsgatan 88,
Goteborg, vid rumstemperatur.

3.1.1. Drifttest, FFT vibrationsanalys

Gruppen har utfort vibrationsmétningar pd Mirage MM 10001 genom att anvinda en
VIBXPERT II. Vibrationsmétningarna utférdes pa liknande sitt for maskinen da den var
under drift. Maskinen drevs av tryckluft dér alla experiment genomfordes med 100%
tryckluftsflode, vilket gav maximalt mgjligt varvtal for det givna skirdjupet och
matningshastigheten. Ett flertal tester med olika processparametrar utfordes for att studera
hur varierande skérkraft paverkar systemets patvingade vibrationer.

Vibrationsmatningar utférdes pd Mirage MM 1000i dér en accelerometer placerades pa en av
inspanningsfotterna vid basen genom en magnetisk adapter, se figur 3. Majoriteten av
maskinkomponenterna roterade under drift, vilket skapade problem da accelerometerns
sladdar inte far tvinnas. Detta avgransade mdjliga placeringar av accelerometer till maskinens
bas da den ej var i rorelse. Maskinernas fotter valdes som méatpunkter eftersom de antogs vara
mindre rigida komponenter &n basplattan och gruppen antog dérfor att dessa skulle resonera
kraftigare och ge den tydligaste bilden av vibrationer vid matning.

Placering av
accelerometer

Figur 3: Placering av accelerometer



Det placerades en RPM sensor i form av en laser pé insidan av arbetsstycket, figur 4. Lasern
riktades tills den traffade en reflektiv tejp, placerad pa svingarmens insida.

Figur 4: Placering av laser

Fyra drifttester utférdes pa Mirage MM 1000i. Dessa utfordes i syfte att identifiera
frekvensomraden utifran Material Removal Rate (MRR). Samtliga experiment och deras
processparametrar presenteras i tabell 1 nedan.

Tabell 1 - Drifttest processparametrar

Drifttest 1 2 3 4

Skérdjup [mm] | 1/10 1/10 5/10 5/10

MRR [mm/rev] [ 0,186 0,737 0,186 0,737

Varvtal Hogsta mojliga | Hogsta mojliga | Hogsta mojliga | Hogsta mojliga

MRR justerades i respektive experiment utifran skdrdjup och matningshastighet. Da
méitningsinstrumentet VIBXPERT II métte som l4gst 1 Hz och varvtalen for maskinen inte
oversteg 40 RPM kunde métningsinstrumentet inte fanga upp ldgre frekvenser vid légre
varvtal. Darfor togs beslutet att utfora samtliga experiment vid maximalt varvtal.

Med hjélp av VIBXPERT II kunde indata for vibrationer och varvtal tydas, som darefter
framstilldes till FFT-diagram for respektive drifttest utifran frekvensdoménen. Baserat pa
dessa diagram kunde intressanta frekvensomraden, varvtal och kritiska vibrationer
bestimmas.



3.1.2. Slagprov

Slagproven utférdes genom att sétta fast accelerometern pé olika komponenter av maskinen,
och dérefter sl& pad maskinen nérliggande till accelerometern med en gummihammare. Malet
med slagproven var att undersdka maskinens sjdlvfrekvens vid olika punkter.

Figur 5, 6 och 7 visar placeringen av accelerometern for slagprov 1, 2 och 3 i kronologisk
ordning for Mirage MM 10001.

Figur 5: Slagprov 1, placering Figur 6: Slagprov 2, placering

Figur 7: Slagprov 3, placering

Accelerometern kopplades till VIBXPERT II dér vibrationer och frekvenser fran slagproven
noterades for att tolkas senare i arbetet.
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3.2. Analys med finita element simuleringar

Gruppen har utfort finita element simuleringar pd en forenklad modell av Mirage MM 10001
for att ge en visuell representation av maskinkomponenters forflyttning vid olika
sviangningsmoder. Utifran simuleringarna kunde gruppen jaimfora dessa med de praktiska
drifttesterna for att identifiera vilken/ vilka maskinkomponenter som bidrar till vibrationerna.

3.2.1. Framstéllning av CAD-modell

Innan gruppen kunde utfora finita element simuleringar pd Mirage MM 10001 behdvde en
CAD modell framstéllas. Forst levererade Metalock Engineering en detaljerad 3D modell av
maskinen till gruppen. Den detaljerade 3D modellen infogades till FEA programvaran Ansys
dér gruppen insag att modellen inte kunde anvindas. Pa grund av den vildetaljerade
modellen, samt komponenternas varierande storlek kunde Ansys inte bilda modellen till en
mesh for uppfoljande analys. Dérav togs beslutet att simplifiera denna modell. Detta
genomfordes genom att framst exkludera komponenter av mindre storlek, saisom kugghjul,
nitar, rullager och liknande. Efter dessa justeringar kunde programvaran Ansys bilda en mesh
for den simplifierade 3D-modellen.

De resterande komponenterna tilldelades material utifran praktisk undersokning av samtliga
komponenter. Foretaget Metalock Engineering gav gruppen information om att Mirage
MM10001’s komponenter bestod av antingen stél eller aluminium. Gruppen utforde
magnettestning for att koppla riatt maskinkomponent med rétt material.

Den simplifierade 3D modellen representerade den huvudsakliga geometrin av Mirage
MM1000i. Dock var massan mindre &n den verkliga modellen, pa grund av att sma detaljrika
komponenter eliminerades. Detta atgérdades genom att fylla tomrummen med material dér de
mindre komponenterna tidigare var placerade. Fyllningen av material 6kades successivt tills
massan liknade det av verkligheten. Dérefter hade modellen huvudsakligen korrekt geometri,
massa och massfordelning som darefter infogades 1 FEA programvaran Ansys. Den
simplifierade 3D modellen presenteras i1 bilaga A-K i form av spriangskisser.

3.2.2. Forberedelse av CAD-modell infor FE-analys

Fortséttningsvis tilldelades kontaktytor till de komponenter som 1&g i kontakt med varandra
utifran realistiska antaganden. Axlar, cylindrar och andra liknande komponenter som tillats
rotera kring sin axel da maskinen var under drift, tilldelades kontaktvillkoret “No separation".
Detta antagande ansdgs mest lampat da kontaktvillkoret innebar att enbart rotationsrorelse var
tillaten, medan resterande rorelse var forhindrad.

De komponenter som var sammansvetsade, skruvade eller hade nigot annat slags férband
som motverkade all rorelse och rotation, tilldelades kontaktvillkoret “Bonded”. Detta
kontaktvillkor innebar att de tvé ytorna i kontakt var ssmmanfogade och kan inte separeras.

Darefter utsags realistiska griansvillkor for modellen. D& Mirage MM 1000i fixerades till
innerdiametern av arbetsstycket med hjilp av klimfotter togs beslutet att fixera klamfétterna i
analysen. Detta utférdes genom att tilldela gransvillkoret “Fixed support” pé respektive
klamfots yta som lag i kontakt med arbetsstycket.
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De olika maskinkomponenters positioner justerades for att replikera de positioner som
anvéindes under drift. D4 maskinen var under drift méttes olika komponenters position,
exempelvis klimfGtternas position fran basen och karbidinsatsens position fran svingarmen.
Denna mattsittning implementerades sedan i CAD-modellen.

3.2.3. Utforande av FE-simulering

En sjdlvsvédngingsanalys, kallad modal analysis, utfordes for modellen av Mirage MM 1000:i.
Resultatet fran analysen gav visualiseringar av dess sviangningsmoder och respektive
sjalvsvangingsfrekvens. I svingningsmodernas visualiseringar, illustrerades
maskinkomponenternas deformation. Genom att studera maskinkomponenternas deformation
vid olika sjilvfrekvenser, var det mojligt att lokalisera kritiska komponenter.

Genom att jamfora sjdlvfrekvenserna fran FE-simuleringen med resonansfrekvenserna fran
slagtesterna av Mirage MM 10001 kunde gruppen verifiera trovirdigheten av resultaten fran
FE-simuleringen.

Slutligen jimfordes sjélvirekvenserna vid respektive svingningsmod frén simuleringarna
med de praktiska drifttesterna av Mirage MM 10001, dér dverensstimmande frekvenser
identifierades och korresponderande deformationer noterades.

3.4. Vibrationsreducerande forbattringar

Utifran resultaten fran vibrationsmétningarna och FE-analysen, kartlades maskinens
problematiska komponenter som gick att forbéttra. Vibrationsreducerande forbattringar
foreslogs for varje problematisk komponent 1 form av delkonceptldsningar.
Delkonceptldsningarna visualiserades med hjilp av forenklade CAD-modeller.
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4. Resultat

Resultatavsnittet tdcker framtagna resultat fran praktiska matningar och FE-simuleringar.

4.1. Drifttestresultat

Processparametrarna for samtliga drifttester listades i respektive tabell dir gruppen justerade
skirdjup och matningshastighet efter vardera test. Samtliga drifttest utférdes med dragande
skdrning, medurs rotation och in-ut matning. Resultaten fran vibrationsmétningarna under
drift gav varvtal, MRR och skirhastighet som presenterades i tabellerna nedan.

Vibrationernas impulser presenterades 1 FFT-diagram av typen hastighet/frekvens.
Vibrationerna som uppstod under korning kategoriseras som lagfrekvens vibrationer (under

500 Hz).
Tabell 2: Drifitest 1
Drifttest 1

Skardjup 1/10 mm
Matningshastighet 0,186 mm/rev
Varvtal 38 rpm
MRR 1,88 cm*/min
Skérhastighet 101,2 m/min

EHN
[mamie]

0.5

30 Hz

o

£0 40 l‘.::l' "i:l

Figur 8: Drifitest 1

Fran drifttest 1 noteras en hog impuls vid 1 Hz och en ldgre vid 30 Hz, se figur 8.

Tabell 3: Drifitest 2

Drifttest 2
Skérdjup 1/10 mm
Matningshastighet 0,737 mm/rev
Varvtal 39 rpm
MRR 7,65 cm®/min
Skérhastighet 103,8 m/min

EN
[mams|

o7
1Hz

30 Hz

025

Fatl £ B

Figur 9: Drifttest 2

100 [Hz]

100 Iz
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Drifttest 2 gav tva hoga impulser vid 1 och 30 Hz, se figur 9.

Tabell 4: Drifitest 3
Drifttest 3

Skardjup 5/10 mm

Matningshastighet 0,186 mm/rev

Varvtal 32 rpm
MRR 7,92 cm®/min
Skérhastighet 85,2 m/min

. el
. 100 Hz]

Figur 10: Drifttest 3

Drifttest 3 gav fyra hoga impulser vid 1, 10, 20 och 30 Hz, samt en ldgre impuls vid 70 Hz, se
figur 10.

Tabell 5: Drifttest 4
Drifttest 4

Skardjup 5/10 mm

Matningshastighet 0,737 mm/rev

Varvtal 26 rpm
MRR 25,49 cm*/min
Skérhastighet 69,2 m/min

Figur 11: Drifitest 4

Slutligen gav drifttest 4 tre hoga impulser vid 1, 10 och 30 Hz, samt tva lagre impulser vid 70
och 110 Hz, se figur 11.
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4.2. Slagprovresultat

Slagproven pd Mirage MM1000i gav varierande resonansomraden beroende pa var
accelerometern var placerad. Slagprov 1, placerad pa ovansidan av basplattan, pavisar sin
hogsta impuls vid 259 Hz, sedd i figur 12.

op
lal

0aTs
Qa5

0023

L& 1 3

Figur 12: Slagprov 1

Slagprov 2 och 3 visar tydliga likheter. Hogsta impulsen for slagprov 2 uppmittes vid 165 Hz
d4 accelerometern var placerad pa svingarmen, sedd i figur 13. Slagprov 3 uppmaitte hogst
impuls vid 160 Hz d4 accelerometern var placerad pa motviktsarmen, visat i figur 14. Det
uppméitts dven en tidig impuls for bade slagprov 2 och 3 vid 32 Hz.

ap
RMS: 0.1469 g

13 225

Figur 13: Slagprov 2
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13 3

Figur 14: Slagprov 3
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4.3. Sjalvfrekvensanalys med finita element

Samtliga sjélvfrekvenser vid respektive svingningsmod presenteras i tabell 6 och figurerna
15 - 22 nedan. Alla deformationer har forstorats med en faktor 5 for att ge en tydligare visuell
representation av deformationen vid samtliga sviangningsmoder, dér den roda fargen betyder
stor deformation och den blaa fargen betyder ingen eller vildigt liten deformation.

Tabell 6 - Svingningsmoder
Tabular Data o
Mode ||7 Frequency [Hz]

19,425
42,255
76,448
126,28
154,29
225,19
267,13
276,52

m|—-4|m|u1|.h.|n.u|m|—n
= = R SR e

Mode 1: Frekvens = 19,425 Hz

Figur 15 - Svingningsmod 1
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Mode 2: Frekvens = 42,225 Hz

Figur 16 - Sviangningsmod 2

Mode 3: Frekvens = 76,448 Hz

Figur 17 - Svingningsmod 3

18



Mode 4: Frekvens = 126,28 Hz

Figur 18 - Svingningsmod 4

Mode 5: Frekvens = 154,29 Hz

Figur 19 - Svingningsmod 5
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Mode 6: Frekvens = 225,19 Hz

Figur 20 - Svingningsmod 6

Mode 7: Frekvens = 267,13 Hz

Figur 21 - Svingningsmod 7
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Mode 8: Frekvens = 276,82 Hz

Figur 22 - Svingningsmod 8

21



5. Diskussion

I diskussionen tolkade gruppen samtliga resultat och kopplade tidigare teorier till maskinens
vibrationsegenskaper. Gruppen jimforde resultaten fran de verkliga vibrationsmétningarna
och FE-simuleringarna for att hitta samband mellan dem. Slutligen diskuterades potentiella
16sningar som hade reducerat maskinvibrationer utifran olika synpunkter.

5.1. Tolkning av resultat fran fysisk métning

Da resultaten fran de fysiska métningarna av Mirage MM 1000i var framtagna kunde ett
flertal samband och slutsatser dras. Dessa samband och slutsatser ticker uppstdende
vibrationer pa grund av motorns varvtal, sjélvfrekvenser, drifttester och jimforelse av dessa.

5.1.1 Vibrationer péd grund av motorns varvtal

Utifran vibrationstesterna syns det tydligt att de dominerande frekvenserna med hogst
amplitud sker vid 1 Hz. Detta resultat dr konstant for samtliga unders6kningar och antags
bero pa motorns varvtal for respektive maskin. Motorn for Mirage MM 1000i gav ett varvtal
pa 25-40 rpm under drift vilket korresponderar till en frekvens péa 0,47-0,67 Hz. Da
vibrationsinstrumentet méter som légst 1 Hz dr gruppens antagande att den dominerande
amplituden vid 1 Hz dr pd grund av motorns varvtal, och kommer dérfor inte behandlas i
detta arbete.

5.1.2. Tolkning av resultat fran slagprov

Tidigare nimnt gav resultaten fran slagproven pa Mirage MM 10001 varierande
resonansomraden beroende pé var accelerometern var placerad. Slagprov 1 visade att
impulsen med hogst amplitud skedde vid betydligt hogre frekvens gentemot slagprov 2 och 3.
Detta kan bero pa att accelerometern var placerad pa ovansidan av basplattan, som dels hade
stelare struktur, samt var fést i arbetsstycket som medforde ytterligare styvhet. Slagprov 2 och
3 gav liknande resultat dir accelerometern var placerad pa svingarmen respektive
motviktsarmen. Slagprov 2 och 3 visade att sjdlvsvangningsfrekvenser borjade resonera
kraftigt runt 30 Hz och 160 Hz. Eftersom dessa sjilvsvingningsfrekvenser borjade resonera
tidigare dn det fran slagprov 1 ér de av storre intresse. Enligt Krukowski (2004) har chatter
tendens att uppsta vid lagre sjidlvfrekvenser, darfor bor sjélvfrekvensen uppmitt i slagprov 2
och 3 hojas for att motverka sjélvsvingning.
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5.1.3. Tolkning av resultat frén drifttest

Samtliga drifttester pd Mirage MM 10001 gav liknande resultat dér ett flertal kritiska
vibrationer kunde identifieras. I tidigare métningar dir MRR var lag kunde enbart en eller tva
kritiska vibrationer identifieras vid ett fatal sjdlvstdndiga impulser med relativt 1dg amplitud.
Vid senare métningar dir MRR var hogre kunde gruppen identifiera fler kritiska impulser i
frekvensintervallet. Maskinens kritiska impulser syntes tydligast i drifttest 4. Gruppen utgick
darfor frdn FFT-diagrammet fran drifttest 4 for resterande analys av drifttestresultatet.

Notering av vibrationsmétningarna var att varvtalet minskade successivt vid hogre skirdjup
och matningshastighet. Detta beror pa att tryckluftsmotorn for maskinen inte hade tillrackligt
hogt vridmoment for att bibehalla samma varvtal vid hogre MRR.

Enligt figur 11 fran drifttest 4 utférd med hég matningshastighet och stort skardjup, kunde
fyra kritiska impulser identifieras vid 10, 30, 70 och 110 Hz. Gruppen tolkade att
frekvensomradet med hogst amplitud uppmaittes vid 30 Hz. Da frekvensomradet tydligt
korrelerar med resonansfrekvensen frén slagproven for Mirage MM 1000i, kan maskinen
antas sjalvsvinga vid 30 Hz. Eftersom pétvingade vibrationer vid maskinsystemets
sjalvfrekvenser kan ge upphov till chatter, bor dessa motverkas, Frangoudis (2014).

Enligt Zola (2021) ar den fundamentala frekvensen den forsta frekvensen av en periodisk
vagform, dir heltalsmultiplar av den fundamentala frekvensen ar harmonier. I figur 11 syns
tre vibrationer med successivt avtagande amplitud vid 30 Hz, 70 Hz och 110 Hz. Det gér att
argumentera for att dessa vibrationer dr multiplar av den fundamentala frekvensen, i detta fall
vibrationen vid 30 Hz. Multiplar av den fundamentala frekvensen bildar harmoniska
frekvenser, i detta fall vid 70 Hz och 110 Hz. Detta skulle betyda att vibrationerna vid 70 Hz
och 110 Hz inte beror pa patvingade vibrationer vid separata sjdlvfrekvenser, utan istillet ar
multiplar av vibrationen som uppstar vid 30 Hz. Reducering av vibrationer vid 30 Hz, skulle i
detta fall 4ven resultera i vibrationsreducering vid multipel-frekvensomraderna 70 Hz och
110 Hz.

De harmoniska frekvenserna stimmer inte exakt 6verens med multiplar av 30 Hz. Detta kan
bero pa att det fundamentala frekvensomréadet vid 30 Hz ar utbrett dver ett intervall (ca 27-37
Hz), medan sjdlva vibrationsamplituden uppmaittes vid 30 Hz. Detta betyder att den exakta
fundamentala frekvensen ar nagonstans i nirheten av 30 Hz.

Slutligen kunde gruppen identifiera en relativt hog impuls vid 10 Hz. Gruppen kan inte dra
nagra kopplingar med denna frekvens, eftersom den inte direkt korrelerar med slagproven
eller teorin om harmoniska frekvenser. Darav kom gruppen fram till hypotesen att vibrationer
som uppstér vid 10 Hz kan vara beroende av en faktor som inte nddvéndigtvis édr kopplat till
maskinens sjdlvsvingningsfrekvenser.
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5.2. Tolkning av resultat frdn FE-simulering

Efter FE-simuleringarna, jimfordes resultaten med de fysiska slagproven for att verifiera
sakerheten 1 det framtagna FE-simuleringsresultatet. Genom att jamfora frekvenserna vid de
kritiska impulserna fran slagproven med frekvenserna frin de olika svingninsmoderna i
Ansys kunde likheter tydas, se figur 23. Fran slagproven kunde gruppen lokalisera de
tydligaste impulserna vid ca 25, 30, 130, 160 och 270 Hz. Dessa frekvenser kunde kopplas
till svingningsmod 1, 2, 4, 5, 7 och 8, frdn FE-simuleringarna visade i figur 15, 16, 18, 19, 21
och 22.

Gruppen noterade att sjdlvfrekvenserna fran FE-simuleringarna och frekvenserna fran
drifttesterna inte var ekvivalenta. Eftersom FE-simuleringar ger resultat i form av
approximationer kommer den verkliga sjdlvfrekvensen avvika fran simuleringarna. Detta kan
motverkas genom att anvinda en mer detaljerad modell med utdkat antal element, ddremot
hade langre berdkningstid och datorkraft krévts.

Trots differensen mellan frekvenserna anser gruppen att svingningsmoderna gav tillrackligt

ndra resultat som det fran slagproven och dérav tas beslutet att simuleringarna ér en
acceptabel representation av verkligheten.

Tabular Data

Mode |[v Frequency [Hz] |

+14 19,425

2T 42,255

33 76,448

414 126,28

5|5, —{154.29

6|6 | 22519

717 | [267.13

8|8 276,82 | |
]
aﬁs RMS: 0.1124 g
0P

0,025

ey

73 120 23

Figur 23 - Slagprov och svingningsmoder
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En jamfGrelse av resultaten frin FE-simuleringarna och drifttesterna utfordes. Malet var att
hitta gemensamma frekvenser for vibrationerna frén drifttesterna och sjélvfrekvensen fran
simuleringarna. Om béde sjélvsjangningsfrekvenser och kritiska frekvenser fran drifttesterna
korrelerar, kan kopplingen dras om att vibrationerna under drifttesterna ar beroende av
sjalvfrekvensen for olika maskinkomponenter. Figur 24 och 25 visar de kopplingar som var
tydligast mellan drifttest 4 och sjdlvfrekvenserna fran FE-simuleringarna.

Tabular Data Tabular Data
Mode |[v' Frequency [Hz] Mode |[¢ Frequency [Hz]

ey 19,425 1/1.  [19.425
2 |2—42 255 22 Jaz2ss
3|3 {76448 3|3 {76448
44 | [12628 ala | [2628
sls, T54.25 sls. | TsEm
6lls. | 22519 66 | 22519
7. 267,13 7. | 26713
8lls. | 27682 8ls | 27682

e

"

0.5

X o WA X

20 40 60 - 1] 100 '] 20 40 60 .1 100 [T

Figur 24 - Drifttest och svingningsmoder 1 Figur 25 - Drifttest och svingningsmoder 2

Under drifttesterna uppmattes vibrationer vid ca 10, 30, 70 och 110 Hz dér gruppen kunde
tolka resultaten pa tva olika sitt, kallade fall 1 och 2.

I fall 1 var att svingningsmoderna 1-4 liknar samtliga frekvenser fran drifttesterna. Eftersom
svangningsmod 1-4 illustrerar deformation av motviktsarmen och svdangarmen kan
kopplingen dras om att de markerade vibrationerna under drifttesterna ar beroende av
sjalvfrekvensen i motviktsarmen och svingarmen, se figur 15-18.

Fall 2 visar likheter med fall 1, med skillnaden att impulsen vid 30 Hz under drifttestet ar
beroende av svingningsmod 1 och/eller 2. Likt forsta fallet kan dessa impulser vid 30, 70 och
110 Hz bero pa sjélvfrekvensen i motviktsarmen och svingarmen. Didremot verkar impulsen
vid 10 Hz ej vara beroende av en uppmaitt sjalvfrekvens. Darfor resonerade gruppen for att
dessa impulser kan bero pé andra faktorer &n maskinens sjilvfrekvensen. Dessa faktorer kan
till exempel vara kopplade till kontakten mellan karbidinsatsen och arbetsytan, eller
lagerglapp som enbart ger upphov till vibrationer vid drift. Dock behover fler tester utforas
for att bekréfta denna hypotes.
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5.3. Forslag pé vibrationsreducerande forbattringar

Utifrén vibrationsanalyserna kunde gruppen konstatera att Mirage MM 10001 har specifika
komponenter dar maskinvibrationer uppstar med starkast resonans. Dellosningskoncept togs
fram i form av stodjande geometri, med malet av att 6ka komponenternas styvhet. Slutligen
diskuterades vibrationsreducerande forbattringar utifrdn massreducering och
maskinkomponenternas materialval.

5.3.1 Stédarmskoncept 1

Stodarmskoncept 1 bestar av tva stddjande armar under svingarmen och motviktsarmen, visat
i figur 26. Dessa stodarmar &r fixerade pa maskinens roterande lagerhus. Stddarmarna
motverkar bade bojning och torsion i respektive arm, och &r en relativt simpel 16sning.

En potentiell nackdel for 16sningen ar att det krdvs mycket material for att stodarmarna ska na
hela viagen fran lagerhuset till den yttre delen av svingarmen och motviktsarmen. Det ar
viktigt att stddarmen ndr sd langt ut som majligt pd svingarmen och motviktsarmen for att
bidra med hdgsta mojliga styvhet. Den 6kade roterande massan kan bland annat leda till kat
troghetsmoment, som 1 sin tur kan bidra till 6kad motorbelastning. Ett sitt att viktoptimera
detta koncept ytterligare kan vara att implementera ndgon form av fackverksstruktrur for
stodarmarna.

Figur 26: Stodarmskoncept 1
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5.3.2 Stodarmskoncept 2

Stodarmskoncept 2 bestar av tva huvudsakliga komponenter visualiserade 1 figur 27 och 28.
Den forsta komponenten dr en cirkulér basplatta, visad 1 gront. Ovanpd basplattan placeras
stddarmsplattan, visad 1 gratt. Stddarmsplattan dr lagrad mot den nedre basplattan, och
fixerad pa svingarmens och motviktsarmens undersida.

En fordel med stodarmskoncept 2 dver stoddarmskoncept 1, &r att stddarmarna gar att placera
langre fran centrum. Detta resulterar i att mindre material krévs for att stddarmen ska né langt
ut pa sviangarmen och motviktsarmen. Dock kraver denna 16sning en lagrad bottenplatta som
1 sin tur 6kar massan.

En nackdel med konceptet dr att det krdver ytterligare ett lager, vilket 6kar komplexiteten av
16sningen. Valet av lager ér fritt, diremot bor olika lagers vibrationsegenskaper beaktas.
Gruppen har en hypotes om att ett hydrostatiskt lager hade varit bést lampat, da det har goda
vibrationsreducerande egenskaper.

Figur 27: Stodarmskoncept 2
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Figur 28: Stodarmskoncept 2, springvy

5.3.3 Extra stodarmskoncept for motviktsarmen

Gruppen konstruerade ett extra stodarmskoncept som dkar motviktsarmens styvhet, visat i
figur 29. Konceptet minimerar potentiell bojning och torsion i motviktsarmen, vilket anses
viktigt att minimera med tanke pé att FE-simuleringarna visar en stor deformation i denna
komponent. En stor fordel med detta koncept dr att det kan implementeras tillsammans med
antingen stddarmskoncept 1 eller 2, visade tidigare.

Extra stod

Figur 29: Extra stodarmskoncept
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5.3.4 Massreducering

En konceptlésning for svingarmens geometri togs fram, med maélet att reducera svingarmens

massa. Figur 30 och 31 visar svingarmskonceptet med hjilp av en réd konturlinje, dér
gruppen anser att det 4r mdjligt att reducera midngden material.

Som en foljd av den minskade massan i svingarmen, krdver motviktsarmen inte lika hog
massa for att balansera svingarmen. Kombinationen av massreducering i bade svingarmen
och motviktsarmen, skulle bidra med en 6kning av maskinens sjdlvfrekvens enligt formeln
for systemets sjalvfrekvens.

_ 1 . |k
f_Zn m

Systemets sjdlvirekvens kommer att 6ka forutsatt att massan minskar mer 4n systemets
styvhet, da styvheten och massan har en lika stor bidragande faktor.

Figur 30: Reducering av svingarmens massa, vy 1
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Figur 31: Reducering av svingarmens massa, vy 2
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5.3.5. Materialval

Maskinkomponenternas materialval har en inverkan pad maskinsystemets
vibrationsegenskaper av flera skél. Vissa material har béttre vibrationsddmpande egenskaper
dn andra pa grund av dess atomstruktur. Eftersom maskinkomponenter kraver hog styvhet
och hallfasthet, r materialval for majoriteten av maskinkomponenter bundet till metaller.

Materialvalet paverkar 4ven maskinkomponenternas massa, da den ar kopplad till materialets
densitet. Massan har i sin tur ocksa en inverkan pa maskinens vibrationsegenskaper.

Det finns potential for vidare analys inom detta omrdde, med mal att hitta samband mellan
materialval och vibrationsreducering, da gruppen inte hann utféra denna typ av analys inom
tidsramen for arbetet. En metod som kan anvédndas i analysen &r att successivt dndra
materialvalet for specifika maskinkomponenter 1 befintlig CAD-modell, och utfora
FE-simulerad sjélvfrekvensanalys efter varje dndring. Modellen med hogst
sjalvsvingingsfrekvens kan anses ha bist vibrationsreducerande egenskaper, och kan déirefter
ligga som grund for materialvalen i framtida maskinkoncept.

Material av intresse for vidare analys dr material som har hog styvhet och ldg densitet. Nagra

exempel pa sdidana material dr titan och magnesium. Material med god
vibrationsddampningsformaga ar ocksa av intresse for analys.
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6. Slutsatser

Som slutsats besvarar gruppen arbetets ursprungliga fragestéllningar, samt diskuterar de
tidigare hypoteserna. Slutligen diskuteras dven vidare analys av slutkoncepten.

Vad ir orsaken till att vibrationerna forstirks under drift?

Utifran vibrationsanalysen gick det att konstatera ett samband mellan maskinsystemets lagsta
sjalvsvingningsfrekvens och den hogsta vibrationsimpulsen under drift. Det syntes en tydlig
Okning i1 vibrationer under drift for Mirage MM 1000i vid dess ladgsta sjdlvsviangningsfrekvens
runt 30 Hz. Vibrationsforstirkningen vid detta frekvensomrdde var inte beroende av
processparametrarna, dd det forekom i samtliga drifttester. Detta bekréftar gruppens
ursprungliga hypotes om att maskinsystemets tidiga sjalvsvingningsfrekvenser kan klassas
som kritiska, d& de ger upphov till maskinvibrationer under drift vid korresponderande
frekvens.

I de drifttesterna d& maskinen bearbetade med hog MRR och hoga skérkrafter, forstérktes
vibrationernas amplitud vid maskinens kritiska frekvenser. En slutsats kan dras om att de
kritiska sjilvfrekvensomrddena beror pa maskinsystemets styvhet och massa; medans
amplituderna for de korresponderande impulserna vid dessa frekvenser dkar vid hogre MRR.

Finns det en specifik komponent i maskinen som orsakar vibrationerna?

Utifran tolkningar och jimforelser av FE-simuleringarna och drifttesterna kunde gruppen
koppla olika maskinkomponenter av Mirage MM 1000i med uppmétta vibrationer. Dessa
maskinkomponenter var svingarmen och motviktsarmen. En av de kritiska vibrationerna som
uppstod vid drifttesterna uppmattes runt 30 Hz, som kunde kopplas till sjalvfrekvensen av
svangarmen och motviktsarmen.

Vidare konstaterades att gruppens hypotes till fragestéllningen stamde till stor del. Hypotesen
ndmnde att maskinens vibrationer berodde dels pa svangarmen dér dess materiella eller
geometriska egenskaper gav l1ag sjalvfrekvens. Det oforvintade gruppen kunde faststilla var
att motviktsarmen bidrog lika mycket till den laga sjalvfrekvensen som svingarmen. En
slutsats kan dras om att de kritiska vibrationerna som uppméttes vid 30 Hz under drifttesterna
var beroende av sjadlvfrekvensen av maskinkomponenterna svingarmen och motviktsarmen.

Hur kan vibrationerna vid drift minimeras?

Enligt formeln for ett maskinsystems sjdlvsviangningsfrekvens finns det tva variabler som
avgor sjialvsviangningsfrekvensen; dessa variabler ér styvhet och massa. Det dr ként att
maskinens sjdlvsvingningsfrekvens bor maximeras for att minimera maskinvibrationer, vilket
kan astadkommas genom att oka systemets styvhet och sinka dess massa.

Resultaten frén slagprovsméitning och FE-simulering indikerade bristande styvhet 1

maskinens svingarm och motviktsarm, vilket gar att atgdrda med hjilp av att implementera
stodjande geometrier vid dessa kritiska komponenter.
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Ett sdtt att sdnka maskinsystemets massa dr att minimera andelen 6verflddigt material anvént
1 svingarmen. Detta kan dstadkommas genom att ge svingarmen avrundade kanter. Forutsatt
att minskningen av svingarmens massa dr hogre dn minskningen av dess styvhet, kommer
denna losning bidra till 6kad sjdlvsvingningsfrekvens.

Vidareutveckling av de genererade koncepten

Materialens dimpningsegenskaper har en inverkan pé systemets vibrationer. Eftersom de
utforda FE-simuleringarna inte tar hdnsyn till materialens ddmpningsforméga, hade en vidare
analys av detta gett en djupare forstaelse pa dess vibrationsinverkan.

Det finns dven en sannolikhet att en optimering av maskinkomponenternas materialval kan
bidra till vibrationsreducerande egenskaper. Ett styvt material med 1&g densitet hade
eftertraktas da detta kopplas direkt till 6kad sjélvsvéngninsfrekvens. Dock behdver ytterligare
materialanalys utforas for att hitta samband mellan komponenters materialval och
maskinsystemets vibrationer.

Vidare hade en jamforelse av forbattringspotentialen hos samtliga dellsningar varit av
intresse, genom att utfora ett flertal FE-simuleringar med de nya koncepten. Detta hade gett
ett tydligare underlag for vilken eller vilka koncept som dr av storst intresse att
vidareutveckla, samt hur mycket sjélvsvingningsfrekvensen hade forvintats okat for
respektive koncept.

Slutligen hade prototyper av koncepten varit fordelaktigt da det hade gett mojligheten att
testa dess vibrationsreducerande egenskaper i1 praktiken. Eftersom extrastddarmskonceptet
bestar av en vildigt simpel geometri hade detta varit ett l4tt koncept att konstruera, dér dess
vibrationsreducerande egenskaper kunde dérefter testas.
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Bilaga B: Sprangskiss DriveHouse
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Bilaga C: Sprangskiss Gear House
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Bilaga F: Sprangskiss PowerCarriage

[sometric view
Scale: 1:2

Bill of Material: PowerCarriage-

SubAssembly

Number |Quantity|Part Number

1 1 Carriage clamp

2 2 LWRPME x 200

3 1 HIWIN NUT 1605_228

4 1 Hand feed gearbox

5 1 Hand feed gearbox
lid
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Bilaga G: Spriangskiss Selectorbox
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Bilaga H: Spriangskiss Toolpost

1
J

Isometric view
Scale: 1:3

Bill of Material: Toolpost-

SubAssembly

Mumber [(Quantity|Part Number

1 1 Toolpost
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3 2 Rack

Ll 1 Toolpost top plate
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plate

7 1 Toolpost handwheel

B8 1 Toolholder
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Bilaga I: Sprangskiss Motviktsarm
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Bilaga K: Spriangskiss Mast
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Bill of Material: Mast-SubAssembly

Number |Quantity|Part Number

1 1 Mast lagerhus
2 1 Drivaxel

3 1 50t mast blank
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