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1. ANALIZA PARAMETRILOR
DINAMICI LA MESELE
VIBRATOARE PENTRU

COMPACTAREA BETONULUI

Se considera masa vibratoare rezemata elastic
pe un suport fix, fiind actionatd de un vibrator
multidirectional vertical, astfel incat centrul de
perturbare sa coincidd cu centrul de greutate al
ansamblului masd vibratoare, cofraj, betoane.
Modelul dinamic al sistemului fizic este prezentat in
figura 1, unde legatura dintre masa vibratoare my si
betonul de masd m, s-a reprezentat printr-un
coeficient de amortizare vascoasa, notat cu b, iar
legatura elastica de rezemare s-a notat cu k.

Se pune problema determindrii urmatorilor
parametri:

a) amplitudinile 4, si 4, ale celor doua mase
considerdnd cd masa de beton se comporta ca un
corp;

b) transmisibilitatea vibratiilor fortate asupra
betonului.

Se cunosc: momentul static total al
vibratorului m, r §i pulsatia @ a vibratiilor in regim
tehnologic.

3

==

g 7N
o

i

Energia cinetica E, de disipare D si potentiala
V pentru sistem, considerat in pozitia initiala de
echilibru static stabil, sunt

1 1
E =?m1)'c§+?m 2 X33
1 1

=3b(5€1' X205V =3k xi-

Ecuatiile Iui Lagrange de speta a doua sunt
d  OFE OE =-6V-6D+Q.F; j=12
dt 0x;” 0x; Ox; O0x; '

Figura 1

unde:
OE OE ov
0 x; e 0 x; 0 x1 o
oD
=b(x;-x2);
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OE OE oV
—=m:X: ;5 =0 ; =0 ;
6x2 6x2 6x2
oD
~——=-b(x;-x2);
0 %2
Q1F=5LF _F,6 x'coswt=F,,cosa)t;
S x; 6 x;
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= =0
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Ecuatiile lui Lagrange, in acest caz, sunt:
d

E(mzxz)—-erb(xz x2 )+ F,cos ot

d

E(mzkz)=+b()i?1'.i?2)

sau

{ml.ié1+kx1+b(X1'kz)=Focos ot
m>xz-b(x;-x,)=0

Alegem solutiile de forma membrului drept
tinand seama de defazajul produs de forta vascoasa,
astfel:

{x1=A1 cos(at -, )

x2=A; cos(at-¢,)
Folosim formalismul numerelor complexe
sub forma
7=x+jy=Acos (wt-p )+ jAsin (ot-¢ ),
cu Re 7 =x=Acos (ot-¢ ) si
Jj = /-1 unitatea imaginara, iz
rezulta
Z=w/[-Asin(at-¢ )+ jAcos(at-¢)]=
—]a)[]Asm(aJt @)+ Acos(ax-¢)]
deci 7 =jo7 1arz—]a)(]a)z )=-w’7.
Sistemul de ecuatii diferentiale in complex,
devine
m1§1+b(?1'?2)+k21=F
mZZZ+b(Z2 ZI) 0

Introducand z si z in sistem, obtinem

pentru
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{(-m,w2+k+bwj)z,-bwzzj=ﬁ
ja)b21+(-m2w2+ja)b)22=0
Sistemul are determinantul A de forma
Z=D+jE,undeA=\/Z_2=\/D2+E2 ,
in care s-au folosit notatiile:
D=mim:o-km:0’;
E=kbo-bo’(m;*m;)

Amplitudinile, in complex, 4A; si 4, au
expresiile:
~_ F ,
A=y s [ (GDYHE)+j(DH-GE)];

Zz='W(E+J'D)H
unde G =- p, @’ si H=bw

de unde rezulta amplitudinile 4, si 4, ale miscarilor
maselor m; §i respectiv m:

~2

~2_ 2 F
ST
x[G'D’+H’E’+D*H’+G E’ ]
F2
Ai=ﬁ[(G2+H2)(D2+E2)/=
sau (D°+E’) ,
_ F(G'*tH®)
D’+E’
F,NG’ +H’
deunde 4,=—"———;
A
~ F3 F.H’
do=di=—— (D +E ) H =
(D°+E’) D' +E
de unde A2=F

inlocuind expresiile D, E, G. Hsi Fy=my r
', rezultd A si Ay, Ay

4= a)\/m,mza)6+[b2(m,+m2

A, =%w/m§a)4 +b’w’ sau
A, =%,/m§w2 +b’
F,b F,b
A,=-12 2 s A, =—2
A4 R

unde s-au utilizat notatiile

R = \/r6w6 +rof +re’+r,
re=mim;

r, :bz(m1+m2)2—2m1m§k
r, =k2m§—2kb2(m1+m2)
r,=k’b’

In regim de functionare in postrezonanta (@
>> Diax), AVEM:

lim 4=l mlo® +b’e*
1=ltmm,*
@ —>® oow 1@’ +ref + e’ +r,

AIstab=
2
m, m,
SaU  Ajgap=mo ¥ 7 2 - r
m; m
_ lim . m,r&’b
A2stab = :=lim P - 2
- o \/r,,a) +r,o° +r0° +r,
lim
Sau Az gtap = A2=0
—> ®©

b) Transmisibilitatea 7 se determinda cu
relatia. T = F7™/ F, ,unde Fy ™ este forta
maxima transmisa la masa m, de beton.

— 2mmikl’ +[m

2 2kb*(m, +m2)]m2 +k’b’ =

Consideram ca solutiile reale ale sistemului
de ecuatii pot fi adoptate de forma

xX1= A;cos ot

x2= Azcos (@t-¢ ),
unde ¢ este unghiul de defazaj dintre forta
perturbatoare Fyy cosax si deplasarea instantanee x,.
Astfel, avem:
Fr=b(x;-x,)=
=b[-0 A;,sinot+® 4,sin (ot-¢ )]
=bw [( A;+ A,cos ¢ )sin ot - 4, sin ¢ cos ot |
Pe de alta parte Fr se mai poate scrie sub
forma
Fr=F7“sin(wt+0)
in care nu se cunosc Fp ™%
determinate din identitatea

Fr=F7* cos0 sinwt + "

si @, urmand a fi

sin 0 cos ot
=bo( A;+ A,cosp )sinwt-bm A, sin@ cos ot
Identificand coeficientii functiilor de acelasi
nume (sin @t si cos at) din ambii membrii ai
egalitatii obtinem:
Fr*cos@=bw( A;+ A,cos ¢ )
FT7* sin@=-bw 4,sin ¢,
de unde

Fy“ =bwJA]+ A3+2 4, A, cos

A, sin @
A, + A;cos @

si tan 0 =-

1n care
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o b
2 m22 2 1COS P = [.2 2
\/b tmro”s bt m:w

Transmisibilitatea fortei la masa de beton este

sin @ =

Fmax
T=-1L sau
F,
- b \/A§+A§+2A,A2cos¢
m,r a)z

in care inlocuind Ay, A, si cos@ cu expresiile de mai
sus obtinem relatia finala pentru 7
b |F}
T = —02 (m§w2+4b2) sau
myro \ R

mio’ +4b°w’

6

T=b Z >
1@ +re° +ro° +r,

2. PARAMETRII DINAMICI LA
MASINILE VIBRATOARE
PREVAZUTE CU SISTEM DE
IZOLARE DIN CAUCIUC
ANTIVIBRATIL

Se considera sistemul elastic format din doua
mase concentrate separate intre ele printr-o legatura
antivibratild din cauciuc.

Nivelul vibratiilor transmise de la organul
activ de masa m; la elementul de masa m, ce trebuie
protejat este apreciat cu ajutorul transmisibilitatii. In
figura 2.1 se prezintd modelul sistemului, care
contine o treaptd vascoelastica din elemente de
cauciuc antivibratil. Din categoria masinilor cu
actiune vibrantd care pot fi studiate pe baza acestui
model fac parte urmatoarele: vibroinfigatoare
pentru piloti si palplanse, rulouri compactoare
(tractate) vibratoare, placi vibratoare.

Se mentioneaza ca modelul de calcul poate fi
aplicabil si unor subansamble care fac parte din
structura unor masini ce nu au actiune vibranta, dar
care prin natura functiondrii genereaza vibratii
daunatoare.
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Figura. 2.1

2.1. Determinarea coeficientului de
transmisibilitate

Schema de calcul din figura 2.1 reprezintd
modulul dinamic pentru unele categorii de masini
cu actiune vibrantd, a caror schemd constructiva
este datd in figura 2.2. Pentru fiecare utilaj, pe
schita din figura 2.2, au fost marcate organul de
lucru / cu actiune vibranta, sistemul antivibratil 2,
compus din elemente de cauciuc si structura sasiului
3, cu subansamble care necesita izolarea
antivibratila.

al

Figura 2.2 '

In vederea aprecierii efectului de izolare a
vibratiillor se va utiliza coeficientul de
transmisibilitate, astfel incdt acesta sd poata
exprima capacitatea de diminuare a miscarii
vibratorii transmise de la organul de lucru (rulou,
placa, element de prindere) la subansamblul care
contine motorul de actionare si celelalte elemente
mecanice auxiliare.

Elementele din cauciuc sunt caracterizate prin
modulul longitudinal complex de elasticitate E*
care se exprima astfel:

E*=G*(1+ B ®Y (2.1)
in care: G* este modulul de elasticitate transversal
complex; - coeficientul de multiplicare ( f# =5 +
20); @ - coeficientul de forma al elementului din
cauciuc.

Modulul transversal complex G* se exprima
in functie de componenta elasticd §i vascoasd sub
forma:

G*=G(1+jo (2.2)
unde: G este modulul de elasticitate transversal care
depinde de pulsatia @ a miscdrii (in cazul
cauciucului utilizat influenta pulsatiei asupra
proprietatilor vascoelastice este nesemnificativa din
care motiv se va utiliza numai notatia G*); & este
unghiul de pierdere mecanica interna ; ]=\/j
este unitatea imaginara.

In acest caz, coeficientul de rigiditate
echivalent al sistemului compus din mai multe
elemente antivibratile, identice geometric si pe baza
aceleiasi retete de cauciuc, se exprima astfel:
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k*= Z E * say, tinand seama de relatiile (2.1) si

S
(2.2) se obtine k*=;(1+ﬁ¢2)G*

(2.3)
unde: § este aria transversald totald a elementelor
din cauciuc, corespunzatoare treptei antivibratile; h
- inalfimea activa a unui element din cauciuc.

Se noteazd cu A=(1+ ﬂ¢2 )% factorul de

multiplicare geometric si se obtine:
k*=1G* (2.4)
Ecuatiile diferentiale de miscare pentru
modelul de calcul din figura 2.1, scrise in complex,
au urmatoarea forma:

m1§1+ﬂG*(§1'§2)+k1§1=
m2§2+/?~G‘(J~C]'E2)=0-

~

Forta F, transmisd masei superioare prin

F1 s

intermediul treptei elastice antivibratile
caracterizata de G* este data de relatia
F,=1G*%X,. (2.6)

Din prima relatie a sistemului (2.5) rezulta
I?1=('m10)2+/1«G*+k1)371'/1G*§2(2-7)
sau tinand seama de (6) se obtine
F.,=(-m 1a)2+}vG‘+k1)§1'l?z (2.8)
Din relatia a doua a sistemului (2.5) avem:
e~ AG*-m,0°
xX1=F; W (2.9)
care introdusa 1n relatia (2.8) conduce la formula:

Tabelul 1

~ _ F _ 2.

F; (,IG*)ZI(AG* maw” )

“(AG )] (-mi0’ +AG*+k,)
Coeficientul de transmisibilitate 7%, In complex, se
defineste pe baza relatiei (2.10) astfel:

T*=¥=(/1G*)zlmzmza)4-mzk1w2+
1

+(kiA-mr0° A-mi0° A)G* ]!

Prin exprimarea modulului de elasticitate G*

(2.10)

2.11)

sub forma G* = G (I + j§, in cazul cauciucului
romanesc utilizat, relatia (11) apare sub forma
_A+JjB

*

sau
C+jD
AC+BD .BC-A4D
T*= Tt p? + 1 D (2.12)
unde:
A=(1-8) i G’
B=23°G6;

C=m1mza)4-(k1mz+/1sz+mzflG)a)2+
+AG [

D=AGS(k;-m 0" -m:a0° )

Mairimea coeficientului de transmisibilitate

T = |T*| se obtine din (2.12) sub forma:
T=|T*=[(A’+B*)/(Cc’+D?)]" 7 (2.13)
cu unghiul de defazare dat de relatia

BC-A4AD

D = arctan ——
AC+BD

(2.14)

Duritatea cauciucului in ShA

30 40 45 50 60 65 70 75

Unghiul mecanic de pierdere &

0.04

0.05 | 0.08 | 0.15] 0.20 | 0.25 | 0.30 | 0.40

Modulul de elasticitate transversald G, in daN/cm”

3.20

4.60 | 540 | 6.50 | 9.40 | 11.6 | 16.0 | 21.0
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Figura 3

Pentru cauciucul antivibratil utilizat Tn mod
curent la fabricarea elementelor amortizoare, in
functie de duritate, se prezinta in tabelul 1 perechea
de valori &, G, astfel incat relatiile (13) si (14) devin
parametrizate. In acest sens, pot fi trasate curbele de
variatie a transmisibilitdtii in functie de variabila
curenta si de perechea de parametri &, G, (fig. 3)

pentru un utilaj cu urmatoarele date: m; = 1700 kg,
m, =270 kg, ky =120 * 10° N/m. Pentru un element
din cauciuc, tip S 1201 caracteristicile geometrice
sunt: @=0,5; f=10; 4= 70, iar G si d'se aleg din
tabelul 1. Se mentioneaza ca sistemul antivibratil al
utilajului este compus din opt elemente din cauciuc
legate in paralel (fig 2.1).
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Pe baza modelului de calcul adoptat, care
contine o treaptd de izolare antivibratild din cauciuc
modelat ca un mediu vascoelastic definit prin
modulul complex de elasticitate, a fost determinat
coeficientul de transmisibilitate, in functie de
variabila curentd @ (pulsatia fortei perturbatoare) si
parametrul fizico-mecanic al cauciucului definit
prin perechea de valori (&, G).

Pentru cauciucul antivibratil cu duritatea
discret variabila de la 30° ShA péana la 75° ShA,
caracterizat prin valorile parametrilor (&, G) definiti
in tabelul 1, au fost trasate familiile de curbe T = f
(@6, G), de unde rezulta urmatoarele:

a) modificarea parametrilor cauciucului
antivibratil ai treptei a doua, prin perechea de valori
ale parametrilor (8 G), duce la deplasarea primei
zone de rezonantd, in timp ce a doua zond se
mentine neschimbata.

b) maximile primei zone de rezonanta,
parametrizate prin perechea (8, G) se caracterizeaza
printr-un punct cu valoarea cea mai redusa din
intreg spectrul de curbe corespunzatoare;

c¢) regimul de lucru al masinii poate fi ales
intre cele doua zone de rezonantd, sau in cel mai
favorabil caz dupa cea de-a doua zona de rezonanta,
unde coeficientul de transmisibilitate este mult
diminuat, sub valorile recomandate de 0,05 ... 0,10.

3. PARAMETRII DINAMICI Al
PLACILOR VIBRATOARE PENTRU
COMPACTAREA PAMANTURILOR

SI IMBRACAMINTILOR ASFALTICE

In figura 3.1 se prezinta schema constructivi
a unei placi compactoare cu vibrator unidirectional
pe verticald. Aceasta se compune din trei parti
structurale si anume: talpa placii compactoare
(organul de lucru) 7, care se afla in contact
nemijlocit cu mediul de compactat (pamant, mixtura
asfalticd, beton proaspat), elementele elastice de
legatura 2 (arcuri metalice) si structura superioara 3
care constituie suportul motorului de actionare M.
Se cere ca studiul vibratiilor sd se efectueze cu
ajutorul matricei dinamice.

Figura 3.1

Modelul dinamic. Pentru calculul
parametrilor functionali de lucru ai placilor
compactoare vibratoare se adoptd modelul elastic cu
doua grade de libertate reprezentat in figura 3.2.
Acest model de calcul are la bazd urmatoarele
ipoteze simplificatoare:

a) legdtura dintre ansamblul talpa-vibrator si
placa suport a motorului de actionare este
consideratd elastica; acesta poate fi realizatd, din
arcuri metalice, sau din elemente antivibratile din
cauciuc; solutia constructiva a legaturii elastice pe
bazd de arcuri metalice sau elemente de cauciuc se
adopta functie de nivelul de performanta impus;

b) mediul compactat este modelat ca element
elastic, ipotezd admisd pentru solutia cand masina
functioneaza in regim de postrezonanta:

My :

v

m,

Figura 3.2

c) talpa placii vibratoare, in timpul lucrului,
pastreaza contactul permanent cu terenul.
In figura 3.2 s-au folosit urmatoarele notatii: my -
masa ansamblului talpa-vibrator; m, - masa
ansamblului suport-motor de actionare; k; -
coeficientul de rigiditate al mediului compactat; k; -
coeficientul de rigiditate al legaturii elastice dintre
vibratorul plicii si motorul de actionare; F = P sin
ot — forta perturbatoare generatd de vibrator,
exprimatd in functie de timp. Coordonatele
generalizate ale sistemului au fost notate cu x; §i x;
reprezentdnd, respectiv, deplasarile absolute ale
maselor my si m,.
Studiul vibratiilor libere. Energia cinetica
a sistemului mecanic din figura 3.2 este
1 2, 1 2

E=?mIXI+?m2X2 (3.1

iar energia potentiald de deformare a sistemului
elastic, considerand originea deplasdrilor x; si X, in
pozitia de echilibru static stabila a sistemului va fi

1 1
V=3k1x21+5k2(x1-xz)2 Sau

1
V=3[(k1+k2)x21'2k1)mx2+k2x22] (3.2)

Pe baza relatiei (1), se poate scrie matricea de

inertie
0
0 m;
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iar din relatia (3.2), rezultd matricea de rigiditate,
astfel:
+ -
K- [k 1 tky -k 2}
-k k >

Ecuatia diferentiala de miscare, in formulare
matriceald este

M Y+ K {x}=0 (3.3)
sio MM {Er+m 'K {x}=0 (34
sau I {x} + D {x} =40, (3.5)
unde D =M ! K este matricea dinamica.
Matricea  inversa este datd de relatia
o1
- M adj
det M 4
0
unde Madj=[C0FM]T= |:m ? ]
0 m;,
iar forma finala va fi
1 0
M= [”’ ? } (3.6)
mi; m 0 m j

Matricea dinamicd D se determind pe baza
expresiilor matricelor M si K, astfel:

p- 1 |:mz 0:| |:k1+kz 'k2:|=
mim: |0 m; -ky k; 3.7)
1 |:m2(k1+kz) -m k2:|

mi; m; -mjp k; my k>
Din relatia (3.7) , rezultd elementele dj; ale
matricei dinamice, astfel:

dii=m(k;vk;)s

di2=-mk;;s

d>1=-mkss

d22m 1k >
Ecuatia pulsatiilor proprii este

P4'(d11+d22)P2+d11'd22'd12d21=0
sau, Inlocuind coeficientii  j cu valorile lor, avem:
m1m2P4'[m2(k1+kz)+m1kz]P2+(3.8)

+mimk k, =0,
cu solutiile:

[m:(kivk:)¥mik, £

2
Pr2= (3.9)

2m1m2
i\/[mz(kl+kz)+m1kz 12'4m1m2k1k2]
Notim A, =m ,/m ;siA, =k »/ k ;, 1 avem:

> _ky; 1
Di>=—

[(1+2,)AntAst

m 2 Am
L4 2 )An+ 2 -4 Ak A ]
Studiul vibratiilor fortate. Pentru studiul

vibratiilor fortate, la ecuatia (3.5) se atageaza
vectorul fortelor perturbatoare {f}, astfel:

1{z}+p{x}={r},

(3.10)

(3.11)

in care vectorul {f} are doua componente, asa incat
poate fi scris sub forma

{r}=

Pentru ecuatia diferentiala (3.11), se alege
solutia de forma

(3.12)

m "a)z
0 -sin @t
0

{x} ={a} sin o, (3.13)
cu derivata sa de ordinul doi
i} =-0’{a}sinot, (3.14)

{ x} reprezentand vectorul deplasarilor, iar { @ } -
vectorul amplitudinilor.

Inlocuind solutia (3.13) in ecuatia diferentiala
(11), avem:

-0’ fa}+D{at=m"{r,}
s [ I+D]|{a}=m""{f,} (15
unde {fo}' =[m,ra’ 0].

Se noteazd G =- & I+ D,
kit k: ko
1 0
SaUG=-w2|: i|+ m | m j
0 1 ko k >
m > m 2

care sub forma desfasurata se scrie

+ k k
2 k1 2 2
-0l + -
m m
G = 1 1
_ k> _wz+k2
m 2 m >

Matricea formata din cofactorii lui G, notata
cu COF G este

o + k2 k>
COF G = 1 2
k> 24 kit k;
— -w E—
m 2 m |
Matricea adjuncta a lui G este
-’ +7k2 L%}
G uj=COF G'= " "o (.16)
k2 2 kit k;
-
m 2 m j
iar determinantul matricei G este
1
det G = [(k itk :-m 1w2)><
mim > (3.17)

X(ks-man’)-k’]
Pe baza relatiilor (3.16) si (3.17), se poate
determina matricea inversa G™', astfel:
ml(kz'mzwz) m2 k;
G_1= m1k2 mz(k1+kz-m1w2)
(ki+ko-mi @ )(kz-m;oo)-k,
Ecuatia vibratiilor fortate (3.15) mai poate fi
scrisa si sub forma

Gfa}=M" {f,},

(3.18)
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A . A . .o -1
pe care, imultind-o 1n ambii membrii cu G —,

mj (kz'mz wz)

conduce la G'G{a}=G"' M”' {f, }sau

m k;

my; (ki+vk;-m; o) mi; mz| [0 m; 0

1{a}= ['" i

(ki+k;-m; &) (kz-m; w@z'kzz

Efectuand toate produsele din expresia de mai sus, obtinem:

a: (kitk:-mi@° )(k-mro’ )-k>

de unde rezultd amplitudinile vibratiilor fortate ale
celor doud mase

2 2
(k:-mo" )morw

a;= ;(3.19)

! (kitk:-mi@’ )(ki-m>a' )-k>
kamor o’ (3.20)

a? 2° .

(kitk:-mio’ )(kz-m:0°)-k%

La  proiectarea  placilor = compactoare
vibratoare se tine seama ca amplitudinea a; sa fie
neglijabila, comparativ cu amplitudinea a;. Pentru
aceasta se cautd ca elementele elastice de legatura
intre cele doud mase sa fie atat de elastice incat sa
realizeze un grad de izolare 1 > 90% (Masgini de
constructii, vol. II. Ed. Tehnica, 1985, pag. 389).

4. PARAMETRII DINAMICI Al
VIBRATIILOR
TRANSPORTOARELOR
VIBRATOARE ELICOIDALE

Transportoarele vibratoare elicoidale sunt
destinate pentru realizarea procesului tehnologic de
ridicare pe verticala a sarcinilor individuale sau a
materialelor varsate.

Solutia constructiva. Utilajul se compune
(fig. 4.1) dintr-un tub central portant vertical /, pe
exteriorul ciruia se afld fixat un jgheab elicoidal de
transport 2. Unghiul de inclinare a spirei jgheabului
este cuprins intre 2° si 10°. Miscarea vibratorie a
utilajului  este realizatd cu ajutorul a doua
vibroexcitatoare inertiale 3, plasate, de regula, la
partea inferioard a transportorului. Rezemarea
transportorului la partea inferioara, se face printr-un
set de elemente elastice 4 (din metal sau cauciuc).

Parametrii dinamici functionali. Pentru a
realiza corelarea parametrilor dinamici functionali
cu cei constructivi si tehnologici, este necesara
adaptarea unui model capabil sa reflecte cat mai
fidel rezultatele teoretice cu cele experimentale.
Astfel, la transportoarele vibratoare elicoidale,
efectul de avans al materialului pe jgheab are loc ca
urmare a generarii a doua miscdri simultane si
anume: una pe verticala si cealaltd in plan orizontal.

{(kg-mza)z)mol’a)z}

2
kmoro

Cele doud miscari sunt intretinute datorita
existentei unei forte perturbatoare armonice
verticale si a unui cuplu de moment armonic,
ambele fiind defazate in cvadratura. Modelul
dinamic poate fi schematizat ca un sistem cu doud
grade de libertate z i ¢, miscarile de vibrare fiind
cuplate. Pentru anumite conditii constructive
impuse in alcdtuirea utilajului, se poate realiza
decuplarea modurilor de vibrare dupa coordonatele
z si @, tratdndu-se separat fiecare miscare in parte.

Figura 4.1

Pentru migcarea pe verticala, avem ecuatia
diferentiald sub forma:

+2ni+pii=Ysinwr, @1
m
cu solutia:

— F0

¢ mpz \/ 2\? 2.2
[ a)] 4do0°n
1- +

sin (a)t - 6?), (4.2)
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amplitudinea miscarii pe verticala fiind
A = F, 1

z 2 5
mp [ wzJ do’n?
+

(4.3)

I-—

V4

Pentru miscarea vibratorie, in plan orizontal,

se determind torsorul perturbator, (fig. 4.2). Astfel,
vom avea:

F.=2m,ro’cos ysinwt (44)

Mo.=2m,ro’asinysinot (4.5)

Ecuatia diferentiald a miscarii vibratorii in
plan orizontal, neglijand amortizarea, este

JO=M,,

2m, ra
cusolutia @ = 2

(4.6)

siny sin@t 4.7)

in care: J este momentul de inertie al masinii fata
de axa verticala de simetrie; @ - deplasarea

Figura 4.2

unghiulard in plan orizontal; m,r - momentul static
total al maselor excentrice de dezechilibrare ale
vibratoarelor; y - unghiul format de axa
vibratoarelor cu planul orizontal (fig.4.3); 2a —
distanta dintre axele vibratoarelor (fig. 4.3)

Figura 4.3

Deplasarea x in plan orizontal a unui punct situat pe
un cerc de raza R a jgheabului elicoidal este:

x=R¢=2m0raR

siny sinwt 4.8)
Unghiul de aruncare B corespunzitor razei R a
jeheabului este dat de relatia

tanf=z/x, 4.9)
unde z = (2m,/m) cos y sin e pentru situatia
generala a functionarii masinii in postrezonanta (@
> p). Se mentioneaza cad deoarece regimul de
functionare se afld 1n postrezonata (fig. 4.4),
amplitudinile corespunzatoare celor douad miscari

A, =200 oy
m

sunt: (4.10)

A 0 = M sin }/
Relatiile sunt valabile numai pentru conditia
wo=(2+3)p, ;0=(2+9)p, (4l
Curbele de variatie a amplitudinii vibratiilor
decuplante functie de pulsatia exciratoare @ sunt
prezentate in -f';lg*.- 4.4,

TN Fa ——

Figura 4.4.

5. STUDIUL PARAMETRILOR
DINAMICI LA CIURUL VIBRATOR
BIMASIC CU FUNCTIONARE iN
REZONANTA

Solutia tehnica adoptata pentru ciurul vibrator
cu functionare in rezonanta este prezentatd in figura
5.1. {n principal, acest utilaj se compune din
urmatoarele parti: cadrul superior /, cadrul inferior
2, balansierul 3, grupul elastic al bielei de actionare
4, arborele de antrenare 5, grupul elastic de legatura
6, suportul 7.

Functionarea utilajului se caracterizeaza prin
deplasarea unidirectionala in regim de vibrare a
cadrului superior / si cadrului inferior 2, ambele
fiind perturbate de sistemul arbore de antrenare 5 si
grupul elastic al bielei 4. Perturbarea se obtine cu
ajutorul unei bucse excentrice, montatd in capul
bielei elastice. Balansierele 3 sunt montate articulat
prin intermediul unor silentblocuri pe suporturile 7.
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Intreaga greutate, proprie si a materialului, este
preluatd de sistemul balansier-suporturi. Se
mentioneaza ca, atdt pe cadrul superior, cat §i pe
cadrul inferior se afld montate organele de clasare
(sitele cu ochiuri rotunde sau patrate).

Figura 5.1.

Modelul dinamic. Pentru solutia tehnica din figura
5.1s-a adoptat modelul schematizat in fig. 5.2, Se
precizeaza ca organele de clasare au fost modelate
prin masele m; si m,, mediul vascoelastic de
legatura dintre cele doua elemente este caracterizat
prin coeficientul de rigiditate complex k; ', iar
mediul vascoelastic al bielei caracterizat prin

%)
Xa
§x2
t— — |——]—.
Figura 5.2
coeficientul de rigiditate complex ko."
Deoarece raportul dintre amplitudinea

vibratiilor si lungimea balansierelor este neglijabil,
se poate adopta ipoteza cd organele de sortare au
numai miscare de translatie dupa directia unghiului
de atac, miscarea fiind caracterizatd prin vibratii
unidirectionale.

Datorita faptului ca mecanismul cu excentric
al bielei este fixat pe unul din organele de sortare,
iar extremitatea bielei este prinsd de celalalt organ
de sortare, rezulta ca sistemul este perturbat interior.
In acest caz, sistemul mecanic are proprietatea ci
centrul maselor ramane fix daca organele de clasare
si cadrul de prindere al acestora sunt identice
geometric si masic, iar materialul granular este
uniform distribuit pe suprafata de clasare. {n caz
contrar, fie datorita aglomerarii locale de material,

fie disproportiilor dintre organele de clasare, centrul
de masa al sistemului isi schimba pozitia, fapt ce
duce la aparitia fortelor dinamice de legatura in
articulatiile balansierelor.

In fig. 5.2 s-au utilizat notatiile specifice cu
urmatoarea semnificatie: x; - este deplasarea
unidirectionala a organului de clasare superior; x; -
deplasarea unidrectionala a organului de clasare
inferior; x, - deplasarea unidirectionala a capatului
bielei ce contine bucsa excentrica; r -
excentricitatea bucsei; G," - modulul de elasticitate
transversal complex al legaturii vascoelastice dintre
cele doud organe de clasare; G, - modulul de
elasticitate  transversal complex al grupului
vascoelastic al bielei de actionare; @ - pulsatia
excitatoare, aceeasi cu viteza unghiulara a arborelui
de antrenare.

Determinarea  parametrilor dinamici.
Functie de natura materialului de clasare si de
productia orard necesard, se stabileste nivelul de
performantd al utilajului, determinat de urmatorii
parametrii: amplitudinea organelor de clasare,
pulsatia vibratiilor fortate, forta din biela elastica,
puterea de actionare §i momentul de pornire a

utilajului.

Ecuatiile  diferentiale @ de  miscare.
Schematizarea modelului de calcul din figura 5.2
permite scrierea sistemului ecuatiilor diferentiale de
miscare

mixXit(kotki)Nxi-x2)kox,s
moX2-(kotki)xi-x2)=-kox,

in care k, si k; sunt coeficientii de rigiditate

(5.1)

echivalenti ai legaturilor elastice din structura bielei
si respectiv, dintre organele de clasare.
Adunand membru cu membru cele doua

ecuatii, se obtine

mi;xXi;tm;x,=0,deunde (5.2)
ﬂ:_&: (5.3)
m X1

Semnul minus semnifica faptul ci cele doua
organe de clasare se misca defazat
- daca sistemul legaturilor din structura bielei

si, respectiv, dintre organele de clasare se
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caracterizeazd numai prin  proprietatea de
elasticitate, atunci defazajul ¢ dintre miscarea
organelor de clasare este =7

- daca sistemul legaturilor din structura bielei
clasare se

si respectiv, al organelor de

caracterizeaza prin proprietatea de

vascoelasticitate, atunci defazajul ¢  dintre
miscarea organelor de clasare va fi cuprins in
intervalul (O, 7).

Raportul g = m; / m, duce la urmatoarele
cazuri:

-dacd w=1, adicd m; = m,, atunci sistemul
este echilibrat, caz in care nu transmite forte
dinamice in exterior;

- dacd u # 1, adica m; # m,, atunci sistemul
este neechilibrat, caz in care transmite forte
dinamice in exterior;

Relatiile (1) mai pot fi scrise si sub forma

. kotk; k

X;t——(x1-x2)="""x,
m m

. kotk; k

Xt—"—(x1-x2)=-—"x,
m m 2

iar prin scaderea ecuatiei a doua din prima avem:

+
. .. mi;tm:; —
X1=-X2t(kotk;)——(x1-x2)=
mim;

5.4
=kgx,,—m1+m2
mim:
. 1 1
sau x+(ka+k1)_x=kOXa_! (55)
m m

in care X =¥ ;- ¥, este acceleratia instantance a
miscdrii relative; X = x; — X, - deplasarea relativa, pe
directia vibratiilor de lucru, dintre cele doud mase;
m=m; my,/ (m;+ my) - masa redusa a sistemului.

Deoarece 1n constructia unor astfel de utilaje
sunt utilizate numai elemente din cauciuc, vom
exprima coeficientul de rigiditate echivalent unui
grup elastic prin relatia

k=1G*, (5.6)
unde G* = G(I + jO este modulul complex de
elasticitate transversala, iar A - coeficientul

geometric de multiplicare.
Modulul complex de elasticitate transversala
exprimd comportarea elasticd a cauciucului prin Re

G* = G si comportarea vascoasd de disipare a
energiei interne prin Im G* = G 6, in care G este
modulul transversal, iar & este unghiul de pierdere
mecanicd internd a energiei.

Pentru elementele de forma paralelipipedica
din cauciuc solicitate fie la compresiune, fie la
lunecare transversald, coeficientul geometric de
multiplicare are expresiile:

A =A+BD)S/h- (5.7)
pentru solicitarea de compresiune,
A =8/h- (5.8)

pentru solicitarea de lunecare (forfecare), in care: S
este aria totala echivalentd de lucru a grupului de
elemente antivibratile din cauciuc; & — inaltimea
(grosimea) unui element antivibratil din cauciuc (in
constructie monostrat); @ - unghiul de forma al
elementului din cauciuc, care este raportul dintre
aria incarcatd la compresiune si aria libera; A4 -
factorul de multiplicare ce tine seama de natura
amestecului de cauciuc.

Introducand relatia (5.6) in (55), obtinem ecuatia

diferentiala in complex
~ ot o~ 1 .
g+ AeGoT XG5 ) 6%, (59)
m
T = jot
in care: X ° i;e s (5.10)
X=4¢’°", (5.11)
r este excentricitatea capatului bielei; A* -

amplitudinea exprimata sub forma complexa.
Din rezolvarea ecuatiei diferentiale (5.9),
rezulta
L CI(P+05,)+i(P8,-0)] (5
P’+Q’
in care au fost utilizate notatiile:
P=-m&' +1,G,+6G;
0=2G,0,*+ G A;
C=riG,
Marimea complexd A* poate fi exprimatd si
astfel:
A*=A (cos D+jsin D) =Ael®  (5.13)
unde A este amplitudinea deplasirii relative a

A

miscdrii pe directia vibratiillor de lucru; @ -

defazajul maselor in miscare.
Din relatiile (5.12) si

expresiile pentru A4 si @:

(5.13), se obtin
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tan @ =

Deplasarea relativa
x=Imx=4sin(wt+ D),

1+
A=r,10G\/ . x . (5.14)
(-mw +2«(1G(1+2’IGI) +(240G050+241G151)
('mw2+/}{«oGo+ﬂlGl)6o-(loG050+AIGIé‘I) (515)
(-m@’+A,GotA:1G )T (1,Go80F A1G151)5,
A=rAQ,G | ! 5.28
(516) o 'mw2+loGo+llG1 ( )

iar pentru fiecare organ de clasare, deplasarea si
respectiv, amplutidinea sunt date de relatiile:

X X u
= ; = ; 5.17
X7 1+ 1 X2 1+ 1 (5.17)
A A
Ai=——; 4,=2E (518
1+ u 1+u

Forta din biela elastica de actionare. Forta
de actionare este echivalentd cu forta necesarda
pentru deformarea grupului elastic al bielei, luata cu
semn schimbat

F=-0I1,/dx, (5.19)
incare I, =(1/2) A G,*(x;-x;-x, )2 este
energia potentiala de deformare a grupului elastic.

Expresia fortei in scrierea sub forma
complexa, pe baza relatiei (19) este data de relatia:

F=k,%¥-k,x,sau F=},6,(%-%,)
(5.20)
incare F = F"¢/?, unde @ este defazajul dintre
forta din biela si deplasarea relativa;
jot = unde r este

0

Xo=Tre excentricitatea
capatului bielei.
Pe baza formuldrii in complex, din relatia
(20), se obtine
F*=2,G,*(A*-r) (5.21)
Daca 1n relatia (21) se Inlocuiesc expresiile
complexe G* si A*, atunci se obtine:
F*=, G,* [(4 cosp A &, singp-r) +
+j (4 sing + &, A cos@ - rJ,)], (5.22)
de unde rezulta expresia fortei din biela, astfel:
F=ImF=F,sin(wot+ ), (5.23)
cu marimile F, si @date de relatiile:

Fo=AoGo+8L)( A%+ 2+ 24 rcos @);

(5.24)
Asinp+s5,6,Acosp-5,r
120 = P, ad ool (5.25)
Acosp-§,Asing-r
Daca 6, = 8; =0, se obtine
F,=2,G,R, (5.26)
in care:
R=1y/(A’+¢?-2r4)=|r-4] (527

{n acest caz, din relatiile (5.27) si (5.28)
rezultd expresia functiei R =R(a@):
R(w)=r{1-| A.Go

s |-ma)2+ﬂﬂGo+ﬂlG1
R .
i

] (5.29)

Figura 5.3

Reprezentarea grafici a functiei R(@) este
prezentatd in fig. 5.3. Se remarca faptul ca functia
R(w) si, implicit, forta din biela, F, se anuleaza
pentru doua valori distincte ale pulsatiei, si anume:

a)=Pa=\/—/IImGI

a):pb:\/uocomzcz
m
unde p, este pulsatia sistemului in regim de
anterezonanta, p,, — pulsatia sistemului in regim de
postrezonanta.
Functia R(@), deci si forta F,, atinge valoarea
maxima la pulsatia:

+
w=p=\//?«oGam/11G1

este pulsatia proprie pentru regimul de

(5.30)

(5.31)

(5.32)

unde: p
rezonanta.
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