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回转分级筛能量分析与节能减振研究*

袁摇 锐1,2 摇 孙摇 宇1 摇 李庆凯1,2 摇 武摇 凯1 摇 陈正俊2 摇 徐晶晶2
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摘要: 针对回转分级筛振动大、能量浪费等问题,对其系统能量进行了分析,系统总能量在工作过程中呈周期性波

动,造成能量浪费和冲击振动,提出了一种基于系统总能量恒定的节能减振方法,在系统中设置适当的弹性元件,
将工作过程中的耗散能量转化为弹性势能,再将弹性势能转化为驱动能量,来保持系统总能量恒定。 试验表明,该
方法节能 21郾 71% ,减振 30郾 89% ,具有较好的节能减振效果。
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Study of Vibration Decreasing and Energy Saving of Rotary Grading Screen
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Abstract: In order to solve the high vibration and energy dissipation of rotary grading screen, the system
energy of the rotary grading screen in operation process was analyzed. The total energy of system in
operation process was periodic, and it caused the high vibration and energy dissipation of the rotary
grading screen. A method based on the constant total energy of system was proposed and the elastic
component was disposed. It transformed dissipated energy into elastic potential energy and transformed
elastic potential energy into driving energy so as to remain the constant total energy of system. The
experimental results showed that the proposed method saved energy consumption by 21郾 71% and
decreased vibration by 30郾 89% . It had better effect in energy saving and vibration decreasing.
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摇 摇 引言

回转分级筛广泛用于饲料、粮食、食品等行业物

料的筛选分级作业,回转分级筛是一种平面机构,由
于在高速运转过程中,平面机构的质心加速度及角

加速度会产生很大的周期性变化,因此,机构在使用

中存在振动和噪声过大、零部件稳定性和寿命降低

等问题[1 ~ 2],由于质量大、转速高,其振动和可靠性

等问题也更严重,目前这种回转分级筛在使用中出

现的振动大、零部件损坏和厂房晃动等问题影响了

生产,造成了安全隐患[3]。

平面机构的振动问题一直是研究的热点,研究

者对这类机构的惯性力平衡方面研究较多[4 ~ 13],但
即使机构的惯性力得到平衡,由于某些平面机构如

曲柄滑块机构具有的运动特点,机构的系统总能量

具有周期性波动的特征,存在总能量增加时段和能

量减少时段,在系统总能量增加时段,需要系统外电

动机提供能量来驱动,在系统总能量减少时段,系统

向外耗散能量,产生能源浪费和冲击振动,大型机械

的问题更为明显,这可能是平面机构的振动问题不

能彻底解决的原因。
振动过程也是一个能量变化过程,因此,对平面



机构进行能量分析及节能减振研究,对节约能源和

提高机械的性能,都具有重要意义。 目前,未见从能

量分析和能量平衡方面来进行平面机构减振节能的

报道,本文对此进行研究。

1摇 回转分级筛工作原理和运动规律

回转分级筛由筛船、驱动装置、机座等部件构

成,如图 1 所示,主要结构特点是胶带传动、单平衡

块配置、尾部弹性板支撑,其工作原理是动力通过三

角胶带由电动机传给驱动装置,驱动装置再带动有

一定斜度的筛船运动。 驱动装置设有偏心装置,因
此筛船从进料端到出料端其运动轨迹由水平圆周运

动逐渐变成椭圆运动,最后变为近似往复直线运动。
物料从进料口进入筛船,在筛船进料端圆周运动作

用下,迅速均匀地分布在整个筛面宽度上,并产生自

动分级。 从而使料层下面粒度较小的物料迅速过

筛,而上面粒度较大的物料则沿着筛船斜面向下端

即向出料端运动。 驱动装置通过胶带把电动机的动

力转化为筛船的动力,并且装有平衡块,在旋转过程

中,平衡块的位置始终与筛船所处位置相反,用来平

衡筛船的惯性力。

图 1摇 回转分级筛简图

Fig. 1摇 Schematic of rotary grading screen
1. 机座摇 2. 机架摇 3. 悬挂装置摇 4. 驱动装置摇 5. 进料口摇 6. 筛
船摇 7. 观察孔摇 8. 支撑机构

摇
回转分级筛工作时筛船头部做平面旋转运动,

尾部做近似直线运动,因此可简化为一种曲柄滑块

机构,图 2 是简化成曲柄滑块机构后的运动简图,图
中,A 为曲柄旋转中心,B 为曲柄与连杆的连接点,C
为连杆与滑块的连接点;曲柄长度为 R,质量为 m1,
质心为 S1;连杆长度为 L,质量为 m2,质心为 S2;滑
块的质量为 m3,质心为 S3;E 为平衡块,平衡块质径

积为 mere;lAS1为 A 点到 S1的长度, lBS2为 B 点到 S2

的长度,lCS2为 C 点到 S2 的长度;琢 为曲柄与 x 轴夹

角,茁 为连杆与 x 轴夹角; 棕 为曲柄绕 A 旋转的角速

度。

设连杆比 姿 = R
L ,推导出滑块的行程 S、速度 v、

加速度 a 为

图 2摇 曲柄滑块机构示意图

Fig. 2摇 Schematic of slider鄄crank mechanism
摇

S = L + [R cos琢 - 姿
4 (1 - cos(2琢 ])) (1)

v = - 棕 (R sin琢 + 姿
2 sin(2琢 )) (2)

a = - 棕2R(cos琢 + 姿cos(2琢)) (3)

2摇 回转分级筛工作时的能量分析

为了分析回转分级筛工作过程中的能量,将回

转分级筛的运动部件构成一个分析系统,也就是将

上述的曲柄滑块机构涉及的部件构成一个分析系

统。 采用质量替代法[14],将曲柄滑块机构(去除平

衡块后)的质量(包括曲柄、连杆、滑块)转换为旋转

质量 mB 和移动质量 mC,其中

mB =
lAS1
R m1 +

lCS2
L m2 (4)

mC =
lBS2
L m2 +m3 (5)

由于回转分级筛是平面回转运动,因此各部件

的重力势能基本保持不变,再忽略系统内摩擦力的

影响和内能等其它非机械能的能量,则系统总能量

包括移动质量的动能、旋转质量的动能以及平衡块

的动能。 系统总能量为

W = T1 + T2 + T3 (6)
式中摇 W———系统总能量,J

T1———移动质量 mC 的动能,J
T2———旋转质量 mB 的动能,J
T3———平衡块质量 me 的动能,J

其中 T1 = 1
2 mCv2 =

摇 (1
2

lBS2
L m2 +m ) (3 sin琢 + 姿

2 sin(2琢 ))
2
R2棕2 (7)

T2 = 1
2 JB棕2 = 1

2 mBR2棕2 =

(1
2

lAS1
R m1 +

lCS2
L m )2 R2棕2 (8)

T3 = 1
2 Je棕2 = 1

2 mere棕2 (9)

式中摇 JB———旋转质量 mB 的转动惯量,kg·m2

Je———平衡块质量 me 的转动惯量,kg·m2

则系统总能量为
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W = (1
2

lBS2
L m2 +m ) (3 sin琢 + 姿

2 sin(2琢 ))
2
R2棕2 +

(1
2

lAS1
R m1 +

lCS2
L m )2 R2棕2 + 1

2 mere棕2 (10)

由式(10)可以看出,在系统总能量中,移动质

量 mC 的动能为变量,旋转质量 mB 的动能为常量,
平衡块 me 的动能为常量,因此系统总能量为变量。
以某型号回转分级筛为例,曲柄长度 R = 0郾 045 m,
质量 m1 = 2 kg,质心为 S1;连杆长度 L = 3郾 6 m,质量

m2 = 1 200 kg,质心为 S2,滑块的质量 m3 = 4 kg,
lAS1 =0郾 02 m,lBS2 = 1郾 9 m,lCS2 = 1郾 7 m,me = 116郾 62 kg,

re = 0郾 219 m,旋转角速度 棕 = 21 rad / s,姿 = R
L =

0郾 012 5,将数据代入式(7) ~ (10)中,则系统总能

量 W、旋转质量的动能 T2、移动质量的动能 T1、平衡

块的动能 T3 随时间 0 ~ 0郾 5 s 的变化情况如图 3 所

示。

图 3摇 机构的能量 时间关系曲线

Fig. 3摇 Curves of energy and time for mechanism
摇

从图 3 可以看出,移动质量的动能呈周期性波

动,波动区间为 0 ~ 284郾 58 J,旋转质量的动能为

253郾 42 J,是常量,平衡块的动能为 1 233郾 31 J,是常

量,系统总能量是变量,波动区间为 1 486郾 73 ~
1 771郾 31 J,系统总能量呈周期性波动,最大波动量

为 284郾 58 J,即移动质量动能的最大值。 即使曲柄

处配置不同平衡块时,由于平衡块的动能是恒定的,
不管平衡块取什么参数,系统总能量还是处于不断

增减变动之中。
根据能量守恒定律和功能关系[14],当不考虑重

力、摩擦、内能等的影响时,输入扭矩作为外力使曲

柄运动,使得整个机构的能量发生变化,其微分关系

可表示为

dW =Mind琢 (11)

其中 Min = dW
d琢 = dW

dt
dt
d琢 = dW

dt
1
棕 (12)

式中摇 Min———输入扭矩,N·m
式(12)说明,输入扭矩是由系统总能量的波动

引起的,系统总能量的波动大小决定了输入扭矩的

大小,当系统总能量波动大时,输入扭矩大,能量消

耗就多,当系统总能量波动小时,输入扭矩小,能量

消耗就少。
从式(10)和图 3 可知,系统总能量呈周期性变

化,存在总能量增加段和总能量减少段。 在系统总

能量增加段,需要外界输入能量,由电动机输入能

量,这个能量变动量越大,电动机能耗越大;在系统

总能量减少段,输入扭矩为负,系统总能量减少为冲

击能、热能形式的耗散以及对电动机作功(负扭矩

发电),工作中电动机短暂的发电运行是不良的工

作状态,将加重电网在无功功率上的负担,降低电网的

功率因数,即使有一小部分能量转变为电能反馈给电

网,但可能由于频率和相位都不能达到电网要求,而不

能被利用,这些都对系统的可靠性产生不利影响。
由于回转分级筛筛网下装有弹性橡胶球,弹性

橡胶球的不断跳动能有效地消除物料对筛孔的堵

塞,筛分过程中的理想状态是筛子没有剧烈的振动

和垂直方向的跳动,这样可使被筛物料始终紧贴筛

面,始终处于自动分级状态,并使小于筛孔尺寸的颗

粒随时穿过筛面。 可见,与一般的振动筛不同,回转

分级筛工作过程中筛船不需要部件间的作用力引起

的击振力来提高筛分效率和防止筛孔堵塞,对于回

转分级筛,前述的冲击能越小,部件间的作用力越

小,性能也越可靠。
从图 3 的实例看,在一个工作周期内(曲柄旋

转一周),移动质量的动能 2 次由 0 变为最大值

284郾 58 J,再由最大值 284郾 58 J 变为 0,经过计算,此
处消耗功率为 1郾 90 kW,而此型号的回转分级筛的

总装机功率也仅是 4郾 0 kW,此处消耗功率占总装机

功率的 47郾 5% ,再考虑电动机效率等因素,电动机

的作功大部分消耗在这里,最后产生冲击能、热量和

负扭矩发电,这不但使系统的能耗升高,也使系统的

可靠性降低。 可见,曲柄滑块机构的系统总能量的

大幅波动对系统的能耗和可靠性产生不利影响,减
小系统总能量的大幅波动,使系统总能量保持恒定,
对节能和提高机构的可靠性具有重要意义。

3摇 基于系统总能量恒定的曲柄滑块机构节

能减振方法

摇 摇 为了保持系统总能量恒定,本文提出一种新的

方法,如图 4 所示,在机构的滑块处添加弹簧 D,其
刚度系数为 K。 利用弹簧的形变储存移动质量的动

能,把移动质量的动能转化为弹簧的弹性势能,使系

统总能量保持基本恒定。
配置的弹簧一端固定在基础上,另一端(动点)

固定在曲柄滑块机构的滑块上,弹簧的原长在曲柄

与滑块移动方向夹角为 90毅或 270毅时对应的滑块位

置上,并规定弹簧在此位置时的势能为零,以其作为
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图 4摇 添加弹簧后机构示意图

Fig. 4摇 Schematic of mechanism with added spring
摇

势能的零点。 弹簧的动点位移 S忆为

S忆 = S - L2 - R2 =

[R cos琢 + 姿
4 (1 + cos(2琢 ])) (13)

移动质量的动能转换为弹簧势能的条件为

T1max = V1max (14)
式中摇 T1max———移动质量的最大动能,J

V1max———弹簧最大形变时势能,J
由式(7),并且由于 姿 较小,可得

T1max = (1
2

lBS2
L m2 +m )3 R2棕2 (15)

V1max =
1
2 KR2 (16)

联立式(14) ~ (16)得

K =mC棕2 = 棕 (2
lBS2
L m2 +m )3 (17)

弹簧的势能为

V1 = 1
2 KS忆2 =

1
2 棕2R (2

lBS2
L m2 +m ) [3 cos琢 + 姿

4 (1 + cos(2琢 ]))
2

(18)
采用改进方法后,系统总能量为

W忆 = T1 + T2 + T3 + V1 =

(1
2

lBS2
L m2 +m ) (3 sin琢 + 姿

2 sin(2琢 ))
2
R2棕2 +

(1
2

lAS1
R m1 +

lCS2
L m )2 R2棕2 + 1

2 mere棕2 +

1
2 棕2R (2

lBS2
L m2 +m ) [3 cos琢 + 姿

4 (1 + cos(2琢 ]))
2

(19)
将前述的回转分级筛数据代入式 (7)、(8)、

(9)、(18)、(19)中,则系统总能量、移动质量的动

能、旋转质量的动能、平衡块的动能、弹簧的势能随

时间 0 ~ 0郾 5 s 的变化情况如图 5 所示。
从图 5 可以看出,采用改进方法后,系统总能量

波动基本为一直线,下面对系统总能量波动幅度进

行分析。
系统总能量的波动是由移动质量的动能波动引

起的,改进方法就是用弹簧的弹性势能使移动质量

的动能与弹簧的弹性势能之和达到动态恒定,来实

图 5摇 添加弹簧后机构能量 时间关系曲线

Fig. 5摇 Curves of energy and time for mechanism
with added spring

摇
现变量的动态平衡,移动质量的动能与弹簧的弹性

势能之和为

W1 = T1 + V1 =

(1
2

lBS2
L m2 +m ) (3 sin琢 + 姿

2 sin(2琢 ))
2
R2棕2 +

1
2 棕2R (2

lBS2
L m2 +m ) [3 cos琢 + 姿

4 (1 + cos(2琢 ]))
2

(20)
将前述数据代入式(7)、(18)、(20)中,移动质

量的动能与弹簧的弹性势能以及它们之和随时间

0 ~ 0郾 5 s 的变化情况如图 6 所示。

图 6摇 添加弹簧后机构的变量动态平衡

能量 时间关系曲线

Fig. 6摇 Curves of energy and time of variable dynamic
equilibrium for mechanism with added spring

摇
从图 6 可以看出,移动质量的动能与弹簧的弹

性势能之和 W1 基本为一直线,波动幅度较小。
将式(15)代入式(20),由于 姿 较小,忽略式中

的 姿2 项,可得

W1 = T1max(1 + 3姿sin2琢cos琢) (21)
对式(21)求导得

W忆1 = 3T1max姿(2sin琢cos2琢 - sin3琢) =
3T1max姿sin琢(2 - 3sin2琢) (22)

令 W忆1 = 0,得当 sin琢 = 依 6
3 时,W1 有极值。

将 sin琢 = 依 6
3 代入式(21),得 W1 的极值为

W1max = T (1max 1 + 2姿
3 )3 (23)

W1min = T (1max 1 - 2姿
3 )3 (24)
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W1 以 T1max 为中轴, 在 T (1max 1 + 2姿
3 )3 和

T (1max 1 - 2姿
3 )3 之间波动。

W1 的最大波动量为

W1rmax =W1max -W1min = 4姿
3 3T1max (25)

最大波动量与移动质量最大动能的比值为

Pr =
W1rmax

T1max
= 4姿

3
3T1max

T1max
= 4姿

3 3 (26)

从式(26)看出,采用改进方法后,Pr 仅与 姿 有

关,当 姿 = 0郾 012 5 时,Pr = 0郾 028,移动质量的动能

与弹簧的势能之和 W1 的波动范围为 0郾 986 ~
1郾 014T1max之间,波动极小,基本保持恒定,系统总能

量也基本保持恒定。
原来结构的系统总能量由移动质量的动能、旋

转质量的动能、平衡块的动能组成,系统总能量处于

周期性波动之中,波动幅度为最大移动质量的动能

T1max。 系统总能量的增加是由电动机输入能量实

现,这个能量变动量越大,电动机能耗越大;系统总

能量的减少使本系统的能量向系统外耗散,这个能

量变动量越大,产生冲击能、热量和负扭矩发电的能

量也越大,能源浪费和冲击振动越严重。
采用改进方法后,系统总能量由移动质量的动

能、旋转质量的动能、平衡块的动能、弹簧的弹性势

能组成,系统总能量的波动幅度为
4姿
3 3T1max,当 姿 =

0郾 012 5 时,波动幅度为 0郾 028T1max,系统总能量基本

保持恒定,电动机输入能量和向系统外耗散能量都

大幅减小,同时实现了节能和减振的目的。

4摇 试验

根据前面的理论分析和计算,设计了节能减振

装置,如图 7 所示,安装在样机上,安装节能减振装

置的样机如图 8 所示。 对安装节能减振装置的样机

与原样机的电耗和振动指标进行试验研究。

图 7摇 节能减振装置

Fig. 7摇 Device of energy saving and vibration decreasing
摇

电耗测量用上海存昊电子技术有限公司生产的

DZFC 1 型电能综合分析测试仪,测定运转一定时

图 8摇 安装新装置的回转分级筛

Fig. 8摇 Rotary grading screen with proposed device
摇

间的有功电能。
振动测量用北京时代之峰科技有限公司的

TV310 便携式测振仪,采用 ISO2372 的标准,以振动

速度来评定机械的振动程度,以机架的四根钢绳悬

挂点附近作为测试点,每点测纵向、横向和垂直方向

的各自振动速度的有效值,计算平均值,以振动速度

的均方值来衡量机器的振动烈度[15]。
经过试验和测量,安装节能减振装置的样机与

原样机相比,电耗由1郾 718 kW·h 降到1郾 345 kW·h,降低

21郾 71%,振动由 0郾 512 9 cm/ s 降到 0郾 354 6 cm/ s,降低

30郾 89% ,节能减振效果明显。

5摇 结论

(1) 对回转分级筛工作时的能量进行了分析,
回转分级筛简化为曲柄滑块机构,将曲柄滑块机构

作为分析系统,系统总能量由移动质量的动能、旋转

质量的动能、平衡块的动能组成,研究表明,工作过

程中系统总能量处于周期性波动之中,波动幅度为

最大移动质量的动能 T1max,由于系统总能量的增加

等于外力向系统作的功,系统总能量的减少等于系

统向外作的功,因此系统总能量的大幅波动造成能

量浪费和冲击振动问题。
(2) 提出了一种基于系统总能量恒定的节能减

振方法,在系统中设置适当的弹性元件,系统总能量

由移动质量的动能、旋转质量的动能、平衡块的动

能、弹簧的弹性势能组成,将工作过程中的耗散能量

转换为弹性势能,弹性势能再转换为驱动能量,保持

系统总能量基本恒定,并进行了理论分析。 研究结

果表明,改进方法使系统总能量波动幅度由原来的

T1max变为
4姿
3 3T1max,当 姿 = 0郾 012 5 时,波动幅度为

0郾 028T1max,系统总能量保持基本恒定,需要电动机

的作功减小,系统向外耗散能量造成能量浪费和冲击

振动也减小,从原理上实现了既节能又减振的目标。
(3) 根据理论研究结果,设计了节能减振装置,

并安装在样机上进行对比试验,经过试验验证,节能

21郾 71% ,减振 30郾 89% ,节能减振效果明显。
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