Sinteze de Mecanica Teoretica si Aplicatd, Volumul 9 (2018), Numarul 2 © Matrix Rom

ANALIZA DINAMICA A TRANSPORTOARELOR VIBRATOARE
MODELATE CA SISTEME MECANICE ELASTICE CU TREI GRADE
DE LIBERTATE

THE DYNAMIC ANALYSIS OF THE VIBRATING CONVEYORS MODELED AS
3DOF MECHANICAL ELASTIC SYSTEMS

Gianina Cornelia SPANU (STEFAN)'2,
Aurora Maria POTIRNICHES?, Gigel Florin CAPATAN A4

'Universitatea “Dunirea de Jos” din Galati, Facultatea de Inginerie si Agronomie din Briila,
Centrul de Cercetare Mecanica Maginilor si Echipamentelor Tehnologice - MECMET, Romania

Universitatea “Dunirea de Jos” din Galati, Scoala Doctorali de Inginerie, Romania

e-mail: spanugianina@yahoo.com

*Universitatea “Dunirea de Jos” din Galati, Facultatea de Inginerie si Agronomie din Briila,
Centrul de Cercetare Mecanica Maginilor si Echipamentelor Tehnologice - MECMET, Romania
e-mail: Potarniche.Aurora@ugal.ro

*Universitatea “Dunirea de Jos” din Galati, Facultatea de Inginerie si Agronomie din Briila,
Centrul de Cercetare Mecanica Magsinilor si Echipamentelor Tehnologice - MECMET, Romania
e-mail: gcapatana@ugal.ro

Rezumat: Modelarea dinamicd a transportoarelor vibratoare si a alimentatoarelor considerd
cd organul de lucru al acestora este solid rigid rezemat elastic, cu un singur grad de libertate
dinamicd. Aceste ipoteze conduc la relatii simplificate de calcul, care sunt utile in proiectarea
si activitatea de exploatare, dar nu pot explica fenomene precum puterea mare necesard pentru
antrenare, aglomerari ale materialului transportat in anumite zone ale jgheabului, fenomene
rezonatorii la alte frecvente decdt cea proprie, etc. In aceastd lucrare, este prezentatd analiza
dinamica a unui transportor vibrator inertial cu doud mase excentrice modelat ca un sistem
mecanic elastic cu trei grade de libertate. Dupd determinarea ecuatiilor diferentiate de miscare
ale organului de lucru, se determind amplitudinile vibratiilor fortate si defazajele in punctele
de reazem i, pe baza acestora, energia si puterea necesard antrendarii vibratorului inertial.
Cuvinte cheie: modelare dinamica, solid rigid 3DOF, reazeme elastice, transportor vibrator

Abstract: Usually, the dynamic models for vibratory conveyers and feeders considers them like
solid bodies with I1DOF. These hypothesis leads to simplified calculation formula, which are
useful in designing and in exploitation activity, but cannot explain phenomena like great power
required to drive, agglomerations of transported material in certain areas of the eaves, sub and
surharmonical resonances, a.s.o. In this paper, there is presented the model of a two eccentric
masses inertial vibratory conveyer modeled as a solid body with 3DOF. After the determination
of the differential moving equations of the organ to work written in displacements and in
deformations, there are determined the forced vibrations amplitudes and the phase differences
for the bearing points and, on the basis of those, the energy and power consumptions in order
to drive of the vibrating conveyer.

Keywords: dynamic modeling, 3DOF solid body, elastic bearings, vibrating conveyor
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1. INTRODUCERE

Eficienta energetica, fiabilitatea ridicata si simplitatea constructiva sunt elemente care
recomanda utilizarea maginilor si utilajelor tehnologice statice cu actiune vibranta
(transportoare, alimentatoare, ciururi, dozatoare, etc.) in cadrul liniilor tehnologice automate
cu conditii grele de lucru din industriile extractive, a materialelor de constructii si alte
domenii economice [1] [2]. In etapele de cercetare si proiectare ale acestor utilaje, se
utilizeaza in mod frecvent relatii simple de calcul, determinate pe baza unei modelari ca un
sistem vasco-elastic cu comportament liniar, cu un singur grad de libertate, actionat de o forta
excitatoare armonica [3] [4] [5] [6].
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Fig. 1 Transportor vibrator inertial - schema constructiva [7]

Pentru determinarea consumului energetic §i a puterii necesare actiondrii se considera
transportorul liniar actionat de un vibrator inertial cu doud mase excentrice sincronizate din
figura 1, unde au fost facute notatiile [8] [9] [10]:

1-jgheab (organ de lucru);

2-gurd alimentare; 3-gura evacuare;

4-elemente vasco-elastice de rezemare (amortizoare din cauciuc, arcuri metalice diverse);
5-vibrator inertial bimasic;

C-centrul de masa al ansamblului mobil.

2. MODELAREA DINAMICA A TRANSPORTORULUI

Pentru studiul dinamic al transportorului, se considera modelul cu un plan de simetrie
vertical-longitudinal din figura 2. Simetria se referd atit la elementele structurale (de inertie,
de disipare, de elasticitate), cat si la actionare [11] [12] [13]. Ipoteza referitoare la simetrie
este confirmatd de constructia celor mai multor transportoare vibratoare, urmarindu-se
echilibrarea in vederea reducerii vibratiilor laterale (de alunecare), de ruliu (leganare) si de
giratie (Intoarcere).

Bx

Fig. 2 Transportor vibrator inertial - model simplificat de calcul
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2.1.Ecuatiile de miscare in deplasari

Studiindu-se vibratiile transportorului in planul de simetrie xCy, sunt necesare 3
coordonate generalizate pentru caracterizarea pozitiei acestuia in plan. Se considera drept
coordonate generalizate X si ¥ deplasarile pe orizontald si respectiv pe verticala ale centrului
de masa, precum si ¢ rotirea in planul xCy (figura 3).
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Fig. 3 Transportor vibrator inertial - model pentru studiul in deplasari

Pentru modelarea matematica a transportorului ecuatiile Lagrange de speta a 2-a sunt:

d(0E\ OE P F R

—| == |-=—==0% + 0y +
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In ipoteza micilor oscilatii, energia cinetica are expresia

1 .»> 1 o 1 _.>
E=—mX"+—mY"+—J , 2
> 5 5/2¢ (2)

unde m este masa ansamblului mobil jgheab-vibrator
J: — momentul de inertie fata de axa perpendiculard in C pe planul de simetrie.

In ipoteza unui comportament elastic liniar al elementelor de rezemare, forma patratica
a energiei potentiale are expresia:

2V = (kg + ke )X + (ke gy + ey V2 + lhz(kAx +kpye)+a’kyy +b2k3y}p2 +

(3)
4k g + kg )Xo + (-~ ak 4, + bk, o

Se subliniaza faptul ca variatiile energiei potentiale de naturd gravitationalda sunt
preluate de deformatiile statice ale elementelor de rezemare din punctele A si B.
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Considerand ci elementele de rezemare au vascozitati liniare dupa directiile x si vy,
rezultd functia de disipare de forma [14] [15] [16]:

2D=(ch+ch)X2+(cAy+cBy)Y2+lh2(ch+ch)+achy+b203yk)2+
. . 4
+h(ch+CBX)X¢+(—aCAy+bCBy)Y(b

In ipoteza in care momentul static total al celor douid mase excentrice este 2mor
(mo - masele de dezechilibru, r - excentricitatile) si viteza unghiulard este w, forta
unidirectionala are expresia:

F = 2myro” sinot )

Corespunzator fiecarei coordonate generalizate, forfele generalizate au expresiile:

F F SLX 2 .
= =—==2mpro- cos o.sin ot
Q] Oy SX 0
dLy
oY
oL
F F P 2 ;
= =—= = 2empro- cos o.sin ot
Q3 Q(p 50 0

Qé: = Q}I,: = = 2m0rm2 sin oL sin ot (6)

Cu expresiile energiilor cinetica (2) si potentiald (3), a functiei de disipare (4) si ale
fortelor generalizate (6) introduse in (1), ecuatiile diferentiale de miscare in deplasari sunt de
forma:

mX +(c g5 + gy )X + h(c gy +cpy )0+ (k 4y + Ky )X + Rk 4 +ka)(p=2m0rco2 cosasinot (7)
mY+(cAy +cBy)Y+(—acAy +chy)¢>+(kAy +kBy)Y+(—akAy +kay)(p=2m0roa2 sinasinot  (8)

Jop+hlc gy +cpe )X + (—aCAy +bcpy )Y + lhz(CAx +CBx)+“ZCAy +bZCBYJ‘b+
hlk g + kg )X+ (- ak 4y +bkpy Jr + [’72(’%6 +hp)ralkgy + bZkBy]‘P: ©

= Zemgr(n2 cos o.sin ot

Din motive constructive, elementele de sprijin ale transportorului sunt identice, avand
clasticitati si disipari egale (kax=ks=kx, cax=cpx=cx, kay=kp,=k,, cay=cp,=cy). Din motive
functionale (pentru reducerea vibratiilor torsionale de galopare) punctele de sprijin A si B
sunt astfel dispuse incat sunt coplanare orizontal cu centrul de masa C, putandu-se scrie £=0.
In aceste ipoteze, are loc o decuplare a miscirii de inaintare (X) de celelalte doud miscari, de
sdltare (¥) si galopare(o), ecuatiile de miscare (7)-(9) simplificindu-se astfel:
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mX+20xX+2kxX=2m0rc02 cosa.sinot
mY+20yY+(b—a)cy(i)+2kyY+(b—a)ky(p=2m0rc02 SinoLsin ot (10)
JZ('er(b—a)cyYJr a’ +b? y('p+(b—a)kyY+ a’ +b? y(p=26m0r032 cosoLSin®

2.2.Ecuatiile de miscare scrise in deformatii

Deoarece migcarea de naintare este decuplatd de celelalte doud migcari, se poate
aprecia ca toate punctele jgheabului au aceeasi miscare dupd axa x. Pentru analiza disiparilor
energetice in punctele de sprijin A si B, se utilizeaza transformarile liniare de coordonate:

bY 4 +aYp

Ya=Y-ap _ Y=—

Yg =Y +bo (p:—YA"'YB
a+b

(11)

Intre vitezele generalizate si vitezele de deformatie existd aceleasi relatii liniare de
legatura:

Y_bYA-i-aYB

a+b. (12)
.:—YA+YB
a+b

Inlocuind expresiile (12) ale vitezelor in (2), se obtine energia cinetici scrisi cu
vitezele de deformatie astfel

ZEZmXZ+a”Yj+2a]2YAYB+a”Y§, (13)
unde coeficientii de inertie au expresiile dupa cum urmeaza:

mb2+JZ _mab-J, _ma2+JZ

ap=a]=——- a) =——->
(a +b)2 (a+b)2

Deoarece se studiaza miscarea in deformatii, formele patratice ale energiei potentiale
si ale functiei de disipare se pot scrie astfel:

2 y2 v
W =2k X7 +ky Y] kY (14)

2D =2c, X%+, ¥] 4,V (15)
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Utilizand transformarile liniare (11) si pentru deplasarile virtuale, se obtin expresiile
fortelor generalizate corespunzatoare deformatiilor virtuale astfel:

Qf:Q§:2m0r®2cosasinmt
bsina — o
of =Q§A =2%mor®2 sin ot (16)
a+
n oL+ a
szQII/; :2%m0rm2sinmt
a+

Ecuatiile diferentiale de migcare scrise in deformatiile elementelor de rezemare sunt de

forma:
mX +2c, X + 2k, X = Zm()m)2 cos oLsin ot
. . ) bsino—
a”YAJraIZYBJrcyYAJrkyYA:2Mm0r(o2sinmt (17)
a+b
.. . . [ +
ajjYq+ajoYp +cyYB +kyYB =2Mm0r(o2sinmt
a+b

3. ANALIZA DINAMICA A SISTEMULUI iN REGIM FORTAT STABILIZAT

Conform ecuatiilor diferentiale (17), miscarea pe orizontala a sistemului este decuplata
de miscarile pe verticala.

Vibratia fortatd pe directia x este armonica de forma

X =Asin(ot—¢) (18)

amplitudinea 4 si defazajul ¢ determinandu-se prin identificare in prima ecuatie din (17).

Dupa efectuarea calculelor se obtin expresiile 4 si @

2
A 2myro (19)
m\/(pﬁ —032)2 +4n’ o’
tang=—3"2 20)
Px —®

unde py =, /ﬁ este pulsatia (proprie) a vibratiei armonice orizontale
m

c . o .
n=—% - factorul de amortizare a vibratiilor orizontale
m
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Pentru determinarea amplitudinilor si defazajelor vibratiilor fortate ale punctelor A si
B, se utilizeaza reprezentarile cu numere complexe astfel:
mforma complexa a vibratiilor fortate:

Yy =A™ Y = dge™® 1)
mecuatiile diferentiale de miscare:

a”?A +a12}73 +cy)7A+ky}7A :HAei(Dt

IS 5 5 ~ L (22)
ajiYq+ajoYp +cyYB +kyYB ZHBelmt
unde au fost facute notatiile:
Hy=2 bsinoc—ecosocmom)g
asingigcosa (23)
Hp = 2—m0r0)2
a+b
Dupa derivare si inlocuire 1n sistemul (22), rezulta sistemul algebric:
(k —ay0° +i )71 —aj0°dg = H
y ajjm +lcy0) A~ a0 A = H 4 (24)

—aQI(DZZA+ ky —a22m2+icy0) NB =Hp

Prin rezolvarea sistemului (24) se obtin expresiile complexe ale amplitudinilor
vibratiilor fortate ale punctelor A si B astfel:

2 2
1= CA+DAe_i(PA
4 \/ 2. 2

C“+D

2 2
y CB+DBe
B 2. 2

C“+D

: (25)
—ipp

unde au fost utilizate notatiile:
C= (a”azg —a122)(x)4 —lky(a” +a22)+c§}02 +k)2,
D=—cy(a” +a22)0)3 +2kyc),
Cy =HA(ky —a22m2)+HBa120)2
Dy=H ycpo
Cp :HB(ky—a11@2)+HAa12@2
Dp = Hpcyo
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Defazajele dintre vibratiile fortate si forta excitatoare au expresiile:

tang 4 = c4D-DyC

c4C+DyD (26)
tangp = CpD-DpgC

CBC+DBD

Trecand la exprimarea in numere reale a solutiilor, se obtin expresiile amplitudinilor astfel:

2 2
A= /CA+DA

22
_ |3+ P

Ap =
c? +p?

4. PUTEREA DE ACTIONARE NECESARA iN REGIM FORTAT
STABILIZAT

Principalele consumuri energetice apar datoritd frecarilor interne intre particulele
materialului transportat si intre acestea i jgheabul transportorului, precum si in elementele de
rezemare si in lagarele vibratorului. Dacd pierderile datorate interactiunilor dintre particule nu
pot fi cuantificate, cele ce apar la interactiunea particuld-jgheab depind de regimul de lucru
utilizat.

4.1. Puterea disipata in elementele de rezemare

Considerand un comportament liniar disipativ al elementelor de rezemare pe directia

x, forta rezistenta este proportionald cu viteza de deformatie, lucrul mecanic elementar putand
fi scris astfel [17] [18]:

dL, = c XdX = ¢, X2dt (28)

Deoarece viteza de deformatie pe directia X se scrie X = 4ocos(of - @), lucrul mecanic
efectuat de forta disipativa intr-un ciclu complet se obtine prin integrarea relatiei (28) astfel:

27
L,= IOT dL, = cmeAZIOEcosz(mt—(p)dt = chxoaAZ (29)

In mod similar se determina disiparea de energie din cele doud puncte de rezemare
dupa directia y:

2n
Lyy= cymZAijE cos? (ot — @ 4 )dt = 71:cy(x)Af1 (30)
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2 2 n 2 2
Lyp=cyo AB.[O(D cos (oot—(pB)dt:ncyoaAB 31

Consumul de putere pentru invingerea frecarilor interne din elementele de rezemare
este:

2
L 0] ®
RV L LN I ) I

4.2. Puterea disipata in lagarele vibratorului inertial

AY

oy}
y X

Fig. 4 Modelul vibratorului inertial pentru calculul puterii consumate in lagarele de rotatie

Fortele de frecare din lagdre depind de reactiunile radiale si coeficientul de frecare u*
in acestea. Pentru calculul fortelor de apasare se considera schema vibratorului din figura 4 in
care m;=m>=my. Functie de deplasarile Y si ¢, punctul 1 se misca dupa legile:

X;=X+ole+!sina—dcosa
{ I o ) (33)

Y; =Y +¢(~1cosa—dsina)

Functie de deformatii, deplasarile sunt:

M(6+1sina—dcosoc)
bY 4 +aY, —Yat-bY (34)
——4 B4 B(—lcosoc—dsina)

a+b a+b

X; = Asin(ot — )+

Yy
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Tinand seama de expresiile (26) si (27) ale amplitudinilor si defazajelor vibratiilor
punctelor A si B, rezulta forma vibratiilor punctului 1 dupa X si Y astfel

Xp=Apx Sin((’)t_(PIx) (35)
Y, = A]y Sil’l(())t—(p]y
unde:
A7 = A2+ E7 +24E ) cos(o~o;) E7 =E% +E}+2E Egcos(o 4 —op)
e+lsino—dcosa e+Isina—dcosa
4 a+b 4 B a+b B
b+lcosa+dsina a—Ilcosa—dsina
Fy= A Fp = A
4 a+b 4 B a+b B
2 2 2 E ysing4+Epgsingg
Aj, =Fj+Fg +2F 4Fp cos(p 4 —0p) tang; =
4c05Q 4+ Epcosop
tan@ ) = Asino+Ejsing; tan gy, = Fysing 4+ Fpsingg
Acosp+Ejcos@; Fycosp4+Fpcosop
In mod similar se pot determina vibratiile punctului 2 dupa cele doui directii:
X3 = Agy sinfor =5y (36)
Y, = AZy sin O)l—(pzy
Deplasarile, respectiv acceleratiile masei m; se scriu functie de cele ale punctului 1
astfel:
a ,
{XmIZXI +rsm(oot—0c) ar? ){mlzi(l—(g rsin((x)t—ot) G7)
Yins = Y7 +rcos(ot-a) Yip1 =Y —o°rcos(ot —a)
Vectorul de pozifie al masei m; fata de lagarul 1 este de forma:
= m = rsin(ot —a)i +rcos(ot —a)j (38)
Componenta acceleratiei masei m1 de-a lungul dreptei ce trece prin lagarul 1 este:
iy __ 2. O [ . ]
ap]=—"—">=-0"1r——|4]y cos(oc—(plx)+ Aly szn(a—(ply) +
1y 2 (39)

2 2
+®7A1x cos(2oat—a—(p1x)—®7A1y sin(th—oc—(ply)
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Forta cu care masa m actioneazd asupra lagarului 1 este de forma F; =-mja,;, lucrul
mecanic al fortelor de frecare din acest lagar intr-o perioada 7 fiind

Ly=["dLy=["w"FiRd(ot) | (40)

unde R este raza fusului lagarului.

Dupa inlocuiri si efectuarea calculelor rezulta lucrul mecanic pe ciclu
* 1 .
Lif= 21 RmO(,)Z{r + E[A]x cos(oc — (Plx)+ Aly sm(oc 7y )]} , (41)

Puterea consumata pentru invingerea frecarilor din cele doud lagare ale vibratorului
sunt:

L 1
Pr= ?1 = u*Rm0®3{r+E[A1x cos(a—@y, )+ Ay Si}’l((X.—(P]y)]} (42)

L 1
Py = 72 = u*Rm0®3{r + E[Azx cos(o+ oy )+ Ay sin(oc T2y )]} (43)

Puterea disipatd in elementele de rezemare si n lagére se obtine prin insumare astfel:

PZPD+P]f+P2f (44)

5. CONCLUZII

Prezentul studiu poate constitui, prin relatiile de calcul ale puterii necesare de
actionare, un instrument de lucru in activitatea de proiectare si cercetare dar si In exploatarea
transportoarelor vibratoare inertiale.
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