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Rezumat. Izolarea structurii la masinile §i echipamentele tehnologice cu actiune vibrantad este o
problema foarte importanta care trebuie rezolvata inca din etapa de proiectare. Aceasta are in vedere
reducerea vibratiilor transmise operatorului uman, catre mediul inconjurator §i echipamentului propriu-
zis. Aceasta reducere a vibratiilor daundtoare trebuie sa se faca in contextul realizarii parametrilor
tehnologici ai vibratiilor.

Cuvinte cheie: amortizare dinamicd, vibratii decuplate, simetrii structurale

Abstract. The problem of insulation is very important for the process equipments driving by
vibrations. This means less vibrations transmitted to human operators, to the environment and to the
equipment himself. Sometimes it have to know how to insulate undesired vibrations keeping the useful
vibrations done by the driving system. This article leads to some criterion to obtain a dynamical
insulation of vibrations without to decrease their technological parameters.
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1. INTRODUCERE. MODELAREA DINAMICA A SISTEMELOR
MECANICE CU LEGATURI VASCO-ELASTICE

Prezenta lucrare abordeaza in special cazul utilajelor tehnologice si a masinilor cu un
singur organ de lucru rezemat elastic actionat armonic cu forte unidirectionale, cum ar fi cazul
transportoarelor si alimentatoarelor vibratoare, ciururilor vibratoare, placilor si/sau rulourilor
compactoare vibratoare, etc..

Se considera modelul cel mai general al unui solid rigid cu legaturi elastice si/sau
vdscoelastice ca in figura 1; deasemenea, se considera ca cele n legaturile elastice

k; i=1,n sunt triortogonale cu caracteristicile elastice ca in modelul din figura 2, iar
fortele de amortizare viscoasa sunt introduse de m disipatoare triortogonale c; j=1,m

modelate ca in figura 3.
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Fig. 1. Solid rigid cu legdturi vasco-elastice actionat de solicitdri dinamice
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Fig. 2. Legatura elastica triortogonala Fig. 3. Legatura vascoasa triortogonala

Daci asupra solidului rigid actioneaza p forte Fj, k=1, p in punctele Ag(x;,vi,z)
si g cupluri M; [= ﬁ] ca in figura 1, ecuatia diferentiala de miscare este [1]
AG+Bq+Cq=f , (1)

unde ¢g= [QJ,QQ,Q3,Q4,Q5,% ]T = [X,Y,Z,(px,(py,(pZ]T sunt coordonatele generalizate

= [qj,q'z,q'3,é]4,q'5,q'6]T = [X,Y,Z',<px,q>y,<pz]T - vitezele generalizate

<

= [ijl,ijz,éj3,éj4,ij5,c’j6 ]T = [XYZ(px(py(pZ]T - acceleratiile generalizate
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Cii Cp . e
C= — | - matricea de rigiditate (5)
G Cx

punctele in care actioneazi cele n fortele elastice fiind M;(x;,y;,z;), iar fortele disipative
vascoase actioneaza in punctele N j (x Y% )

Pentru simplificarea abordarii analitice a problemei teoretice, se considera ca organul
de lucru al utilajului tehnologic este rezemat elastic Tn patru puncte ca in figura 4.
Deasemenea, se considera ca reazemele din punctele 1, 2, 3 si 4 sunt identice, caracteristicile
elastice ale acestora dupa directiile X, y si z fiind k,, k, respectiv k.
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Fig. 4. Solid rigid cu legaturi elastice cu simetrii structurale dupd un plan longitudinal-vertical

In plus, se poate considera o simetrie structurald si de distributie a maselor astfel incat
rigidul rezemat elastic din figura 4 are un plan de simetrie vertical longitudinal, putand astfel
utiliza sistemul de axe central Cxzy fatd de care se poate studia miscarea, prin coordonatele
generalizate X (derapare), Y (inaintare), Z (séltare), @, (galopare), ¢, (ruliu) si @,

(intoarcere). Daca 1n plus, sistemul de axe este si principal (cu centrul de greutate C situat la
indltimea h fatd de planul de suspensie) rezultd o simplificare a ecuatiilor diferentiale de
migcare pe de o parte iar, pe de altd parte, o decuplare acestor ecuatii cu o importantd foarte
mare pentru studiul analitic al parametrilor dinamici.

Conform [2], ecuatiile diferentiale ale vibratiilor libere ale celor doud
subsisteme decuplate (cu miscari cuplate) sunt:

a)pentru vibratiile cuplate longitudinale Y, verticale Z si de tangaj @,

mY +4k Y +4hk ¢, =0
mZ +4k,Z + 2k, (b3 —by )o, =0 (6)
J o +4hk Y + 2k, (b3 —b; )z+2j[kZ b3 +b3 )+ 21k, ]<px =0
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b)pentru vibratiile cuplate laterale X, de ruliu ¢, si de giratie @,
mX +4k, X —4hk, @, -2k, (b;—by)o, =0
J 6, —4hk X +4\n°k, +a2kz)lp + 2hk, (b3 —by)p, =0 (7)
T, — 2ky (b3 —bp)X +2hk, (b3 — by )o, +2[2a° ky +ky\b3 2+ b3 ]zp =0

2. MODELAREA DINAMICA A VIBRATIILOR FORTATE iN REGIM
STATIONAR

Se considera ca asupra rigidului care modeleaza organul de lucru cu ipotezele din §2
actioneaza o excitatie armonica unidirectionald de amplitudine Fj si pulsatie @ ca in figura

5, unde B este unghiul de inclinare a fortei (de obicei acesta este un parametru tehnologic,
impreuna cu Fp si @) iar €, si €, sunt excentricitatile punctului de aplicare a fortei in raport

cu centrul de greutate C; forta este aplicata intr-un plan vertical paralel cu planul central zCy.
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Fig. 5. Solid rigid cu legaturi elastice actionat de o forta inclinatd excentrica

Cu ipotezele de mai sus, ecuatiile diferentiale ale vibratiilor fortate in regim stabilizat
sunt:

a)pentru vibratiile fortate ale subsistemului (Y, Z, ¢,)

mY +4k,Y +4hk,, = Fy cosB sinat
mZ + 4k, Z+2k (b3 - bz)(px Fy sinf sinot (8)
T,y +4hk Y + 2k (b3 —by) Z+2[k (b2 +b3 [+ 2%k Jp, =€  Fy sin sinoot
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b)pentru vibratiile fortate ale subsistemului (X, ¢y, ¢,)

mX + 4k, X —4hk, @, — 2k, (b3 ~by)p, =0

J , —4hk, X +4(h2kx + aZkZ)(py + 2hk (b3 — by o, = —
T, =2k (b3 —by)X + 2k, (b3 — by Yo, +22a’k,, +k, (b22 +b?

€ Fy sinP sin ot

J

. =€, Fy cosPsinmt

Amplitudinile vibratiilor fortate Tn regim stabilizat sunt [3] [4]:

a)pentru vibratiile fortate ale subsistemului (Y, Z, ¢,)

Ay = FOZ—TSB{(MCZ — mo? 12]{Z (b22 +b32 )+ 4h2ky - JXOJZ]— [2kz (b3 —by )]2 }+

4hk F) si
Ao,
Aj

. b3—b2)—ey(4kz—mm2)]

=0 33 )ik, .0, - -k, P

N 2(b3 _Abj )kZFO [4hky COSB_Ey(4ky —mO)Z )sin B]

A‘Px =— —4hky (4kZ — mw? )cos B-2k, (b3 —-b, )(4ky — mw? )sin B+

+e Wk, —mw? 4kz—m0)2 sin 3
bty =m? Yok, = mo? sing)

unde

9

A= (4ky —coZmX4kZ —(Dzm){Zlkz (b22 +b3 )+ 2h2kyJ— coZJx}—

—[2k, (b3 -5, (4ky —OJZm)— (4nk, P (4kZ —0)2m)

b)pentru vibratiile fortate ale subsistemului ( X, Py, 0,)

2k
Az

AX:

+e,Fyb; —by )(4cl2kZ - Jyo)2 )cos [3}

x % 2he . F, [4a2ky + k(b3 + b, —J. 0 ]sin B+

o, =5t 20,03 )0 o)

—[2k, (b3 - b,)P }sinB + &xfo
A

Ag, =

_ExFO

A

+ %{(41% — mo? I4(h2kx +a’k, )— J 0 ]— (4nk, }cosB

unde

2hk (b3 — b, )mey’ cosp

2hk (b3 — by )me? sinp +
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A, = (4kx — me? l4(h2kx +a’k, )— J, 0 J{ZlZazky +kx(b22 +b? )]— 7. }+
204 N2k (b3~ - 2 (b5 b Y- 2k (55— )P o, — e - a7

—[- 2k, (b3 -1, )P [4(h2kx vk, )- J o ]— (—4hk, ) {2[2a2ky k(b3 42 )]— 707}

3. AMORTIZAREA DINAMICA A RIGIDULUI REZEMAT IN PLANUL
ORIZONTAL AL CENTRULUI DE GREUTATE

Pentru a stabili conditiile in care se poate face o amortizare dinamica a echipamentului
trebuie sa se stabileasca parametrii care pot fi modificati fara a afecta cerintele tehnologice; de
obicei cerintele tehnologice se referd la amplitudinile vibratiilor fortate de inaintare si de
sdltare cu respectarea unghiului de aruncare, acestea fiind relativ usor de controlat prin
intermediul fortei perturbatoare (cu parametrii Fy, ® si ). Din analiza relatiilor care dau
expresiile amplitudinilor vibratiilor fortate, se constatd o anulare a vibratiilor fortate in
urmatoarele conditii:

l.daca €, =0 (planul fortei unidirectionale coincide cu planul vertical de simetrie)

rezultd anularea vibratiilor fortate (nedorite) ale subsistemului ( X , Py, 9, );

2.dacd h=0 (rezemare in planul orizontal al centrului de greutate), atunci se
anuleaza:

a)vibratiile fortate de intoarcere la acordarea vibratiilor libere necuplate de sdltare cu
perturbatia:

(szp%:4% = A(PZZO (18)

b)vibratiile fortate de saltare daca €, =0 (forta perturbatoare unidirectionala centrald)

si vibratiile libere necuplate de galopare sunt acordate cu perturbatia:

o’ =pg :Zjﬁ(bzﬁbﬁ) = A, =0, (19)

X
unde py si Py, sunt pulsatiile proprii pentru miscdrile ,,necuplate” de saltare si
galopare.
3.dacd by = b3 rigidul din figura 4 are doud plane verticale de simetrie (deci o axa verticald de

simetrie); Tn acest caz problema vibratiilor libere si fortate se schimba calitativ, avand loc o
decuplare a miscarilor sistemului Tn urmatoarele subsisteme si miscari independente:
a)subsistemul (X, @, ) cu miscari cuplate de derapare si leganare;
b)subsistemul (Y, @, ) cu miscari cuplate de inaintare si galopare;
¢)miscare independenta de saltare Z ;
d)miscare independenta de intorcere @, .

4. CONCLUZII

Pentru a putea analiza Tn mod pertinent condifiile in care are loc o reducere a
vibratiilor fortate nedorite la utilajele si echipamentele cu actionare dinamica armonicd, inca

11
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de la Tnceput trebuie sa se stabileascd parametrii care pot fi schimbati si cei care sunt impusi
din motive tehnologice. Din analiza dinamica a condifiilor in care are loc reducerea sau
anularea amplitudinilor vibratiilor fortate, se pot formula urméatoarele concluzii:
»cea mai eficientd cale de reducere a vibratiilor nedorite este de a asigura simetria
longitudinala a echipamentului si din punctul de vedere al actionarii (€, =0 );

» amortizarea dinamicd in sensul de acordare a pulsatiei perturbatiei cu una din pulsatiile
caracteristice din sistemul se poate face numai daca centrul de greutate se gaseste in planul
orizontal al reazemelor; chiar si asa, problema amortizdrii dinamice trebuie abordatd
separat pentru fiecare caz in parte pentru cd, sau se obfine o amortizare dinamica pentru
vibratiile tehnologice utile (19) sau pulsatia @ a perturbatiei poate fi destul de apropiatd de
una din pulsatiile proprii ale sistemului (18), functionarea utilajului putind avea loc in
regim de rezonanta.
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