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INTRODUCERE

Scopul principal al controlului comporti#rii dinamice a unei
structuri mecanice este, in general, de a-i imbunatati
performantele in toate conditiile de solicitdri, astfel 1incat
tensiunile, in orice sectiune a sa, s3 riman3d mai Jjoase decat
valorile limit3d admise.

Reducerea nivelelor de vibratii la structurile de masgini, utilaje
si constructii industriale preocupd de foarte mult timp
specialistii din domeniu. La inceput aceste probleme se rezolvau,
de céatre analisti, pe baza unor solutii tehnice intuitive date
pentru modele simplificate. Teoriile dezvoltate de matematicid au
deschis un céamp larg de aplicabilitate in acest domeniu fascinant
al mecanicii.Dar, numai dezvoltarea electronicii si tehnicii de
calcul a mdrit coniderabil posibilit3tile de investigare si analizi
experimentals. La ora actuald posibilitdtile teoretice si
experimentale permit rezolvarea celor mai complexe probleme de
reducere a nivelelor de vibratii ale structurilor mecanice.In
literatura de specialitate aceastd problemd este cunoscutd sub
denumirea de control al vibratiilor si include o serie de procedee
[117]:diminuarea perturbatiilor, izolarea antivibratorie,
introducerea unor elemente disipative pasive gi semiactive sau a
unor elemente active, toate acestea constituind modific3ri dinamice
structurale.

In majoritatea cazurilor structurile de masini, utilaje si
constructii industriale au o capacitate internd de amortizare
foarte reduss, aceasta facilitdnd amplificarea nivelelor de
vibratii gi solicitdri dinamice in regimuri rezonante. Din acest
motiv aceastd lucrare se axeazd pe controlul vibratiilor unor
astfel de structuri, asupra c3rora prin interventii minore se pot
obtine rezultate spectaculoase. Modific3drile necesare vizeazi
optimizarea unor parametri, pentru care am dezvoltat o serie de
metode a cdror generalitate permite o largd aplicabilitate.

Realizarea unei comport3iri dorite se urmdreste incd din faza de
proiectare. Proiectarea unei structuri sigure necesitid satisfacerea
a trei cerinte: informatii exacte asupra fortelor aplicate,
informatii asupra comportdrii si rezistentei materialelor din care
se realizeazid si, respectiv, metode exacte pentru analizid si
proiectare. Aceasta inseamni c# structurile mecanice necesitd a fi
supuse, in fiecare etapd a proiectdrii, unei analize dinamice.

Prima problemd a analizei dinamice o constituie simplificarea
structurii mecanice care, in general, este foarte complex3, si
obtinerea unui model fizic. Urmdtorul pas 1l constituie stabilirea
modelului matematic, sub forma unui sistem de ecuatii diferentiale
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care s3 guverneze miscarea mecanicd. In sfarsit, ultima fazd a
analizei dinamice o constituie determinarea rdspunsului structurii.

Revenind la alegerea modelului, acesta trebuie si fie, dupd pidrerea
unui mare specialist in domeniu, prof. H. G. Natke [116], "atat de
simplu cat este posibil si atadt de complex cat este necesar".
Modelarea trebuie s3 tind cont de domeniul de frecventd in care
poate s3d fie excitatd structura.

Pentru frecventele joase rispunsul poate fi descris folosind un
num3r mic de moduri proprii si este, deci, cazul cel mai frecvent
de utilizare a analizei modale. Pentru domeniul frecventelor medii
rispusul poate fi descris numai folosind un num3dr mare de moduri
proprii. Este limita la care se poate aplica incid metoda analizei
modale. In domeniul frecventelor inalte trebuie folosite functiile
de raspuns in frecventa.

Prin urmare, analiza structurilor incepe cu modelarea, iar modelul
acceptat trebuie si fie validat prin informatii independente de
cele care au dus la crearea modelului, de exemplu pe cale
experimentald. Se constatd cd parametrilor modali le-a crescut
importanta in proiectarea structurilor mecanice, deoarece, in acest
pas al dimensiondrii este necesar a se verifica conformitatea
structurii in raport cu comportarea dinamic3d impusid. In acest
context prima proiectare nu va duce la rezultatele dorite. De
aceeea, in proiectare se folosesc inc3d diferiti coeficienti de
sigurant3d. Totusi, proiectantul poate s3 schimbe citeva elemente
ale structurii si s& repete calculele in noile conditii. Aceasta
reprezintd o reanalizd a structurii.

Dac3d se fac cateva modificdri in structur3d acestea se vor reflecti’
in matricele de inertie, de rigiditate si de amortizare si vor
influenta, prin intermediul parametrilor modali, comportirea
structurii. Se poate pune si problema inversd, adicd si se
determine modificdrilor necesare pentru ca structura mecanic3 si
aibd o comportare doriti.

Progresele realizate in proiectare prin imbunitdtirea continui a
metodelor de analizd, cum ar fi metoda elementelor finite, metoda
elementelor de frontierd sau metodelor experimentale de analizi
(metoda analizei modale experimentale), prin realizarea unor
materiale noi, cu o comportare controlabils, toate acestea au dus
la cresterea flexibilitdtii structurilor. Structurile suple, cu o
flexibilitate midritd, sunt cunoscute sub numele de structuri slab
amortizate, aceasta datorit3d faptului c3 factorii de amortizare
modali au valori foarte mici gi, prin urmare, timpul de anulare a
unei vibratii libere este foarte mare. Practic, orice structura
prezinta cateva grade de libertate rezultate din partile flexibile
(cabluri, tiranti, cuplaje, etc.) chiar daca cea mai mare parte a
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componentelor se considerd alcadtuit3d din elemente rigide. In multe
aplicatii, cum ar fi: agregatele aeroelectrice, excavatoarele
miniere, masinile de transport si ridicat, masinile de haldat,
antenele telescopice, bratele robotilor, conductele de gaze, etc.,
deformatiile structurale sau modificarea geometriei sunt nedorite.

Efectele rezonante sunt de cele mai multe ori distrugitoare. Din
punct de vedere energetic aceste efecte se explici prin
incapacitatea structurii elastice de a disipa, prin ea insisi,
energia introdusd de sursa perturbatoare. Surplusul de energie
conduce la deplasdri si deformatii periculoase pentru structuri.

Apare, astfel, evidentd necesitatea controlului vibratiilor
structurilor mecanice pentru a le asigura acestora functionalitatea
si siguranta in exploatare, iar uneori se pune si problema
asigurdrii unui anumit confort. O abordare sistematicd a problemei
controlului vibratiilor necesit3 trei etape. Prima etapi cuprinde:
definirea problemei, identificarea surselor de vibratii si
stabilirea limitelor acceptabile a nivelelor de vibratii. A doua
etapd cuprinde o analizd profund¥ a problemei, in care trebuie
luati in considerare factori tehnici (comportarea dinamici),
economoici, legali si sociali. Luarea in considerare a tuturor
acestor factori sau numai a unora depinde de importanta problemei.
In sfarsit, in ultima etapd trebuie f3dcute recomanddri si date
solutii tehnice. Controlul vibratiilor poate fi f3cut folosind
mecanisme pasive, semi-active sau active.

Mecanismele de control activ prevdd existenta unui sistem auxiliar
de control al fortelor. Un mecanism de control activ lucreazi numai
dac3d acestuia i se furnizeazd continuu energie din exterior. El
este foarte costisitor, dar este capabil sa controleze raspunsul
in deplas#ri, viteze sau acceleratii, acestea din urmd fiind
responsabile de confortul uman. In cazul unor structuri importante
se justifica si din punct de vedere economic folosirea mecanismelor
de control activ [1].

Un mecanism de control pasiv lucreazd fdr3d aport de energie
externi, de aceea este mai putin costistor si este capabil a
controla rispunsul unei structuri pdnd la o anumitd limitd, impusa
de lipsa de energie capabild sd genereze forte mari. Energia pe
care o are structura la dispozitie este energia potentiald generatd
de rispunsul structurii. Modific3rile structurale conduc la
cresterea disipdrii de energiei introduse in structurd prin
vibratii mecanice sau la redistribuirea acesteia.

Mecanismele de control semi-active intrd in actiune in urma unor
comenzi care, fie cid se fac pe bazd inertiald, si prin urmare nu
este necesarid energie suplimentard, fie cd se fac in urma unui
aport minim de energie. Asa este cazul unor tipuri de amortizoare
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hidraulice care au posibilitatea de a-si miri deschiderile
orificiilor de curgere a fluidului, in functie de nivelul
vibratiilor. In mod real aceste sisteme au nevoie de un minim de
energie necesari aparatelor de misurd si control. Au insd avantajul
functionirii ca sisteme pasive, dacd dispozitivele de mi3sura si
control sunt scoase din functiune.

In urma unei experinte bogate in cadrul Laboratorului de Vibratii
si Vibropercutii, cercet&drile privind controlul vibratiilor 1in
structurile slab amortizate mi le-am orientat spre metodele pasive
si semi-active, metode care, nefiind atat de costisitoare, au putut
fi aplicate si pentru care am putut proiecta si realiza dispozitive
speciale. Pornind de la acestd problematic3d, avdnd in vedere si
situatiile practice intadlnite in cadrul unor contracte de cercetare
[48-+55], am cdutat si structurez aceast3d lucrare in ordinea cerutd
de rezolvidrea unei probleme de control asupra comportirii dinamice
a unei structuri mecanice.

Pe parcursul desfdsur3rii primelor sase capitole s-au definit
problemele puse de comportarea dinamicd a unor structuri de masini
si utilaje avand amortiz3dri interne foarte slabe. S-au dat exemple
concrete si edificatoare de structuri pentru care s-au stabilit
modelele dinamice. S-au formulat criterii de optimizare a
controlului vibratiilor, in sensul reducerii nivelelor acestora.
De asemenea, s-au realizat algoritmi §i programe de calcul pentru
optimizare. Din aceste motive, in mod logic, pentru incheierea
lucrdrii, in Capitolul VII se dau solutii constructive, concrete,
pentru dispozitive speciale de control al vibratiilor, atasate
structurilor de masini. Solutiile sunt originale, prezentand
elemente brevetabile.

In capitolul de incheiere sunt scoase in evident# obiectivele avute

in vedere la elaborarea acestei lucrdri, limit3drile impuse datoriti

unor ipoteze simplificatoare si principalele contributii originale.
% % %k %k %k

Acest studiu a fost elaborat in cadrul Laboratorului de Vibratii

$i Vibropercutii al Catedrei de Mecanicd din Universitatea
"politehnica" Timisoara.

Imi exprim intreaga recunostintd d-lui prof. dr. doc. ing. Gheorghe
Silag, membru corespondent al Academiei Roméne, pentru observatiile
facute si sprijinul acordat in finalizarea acestei lucrari.

Multumesc sincer conducdtorului stiintific, d-1 dr. ing. Titus Gh.
Cioard, cercetdtor stiintific principal gradul I, pentru ajutorul
acordat pe tot parcursul elaboridrii acestei teze si pentru
incurajdrile date in depdsirea unor momente mai dificile.
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CAPITOLUL I

NECESITATEA REDUCERII NIVELELOR DE VIBRATII PE STRUCTURI DE
MASINI SI UTILAJE

Structurile de masini si utilaje, in special cele metalice,
sunt in majoritatea cazurilor structuri mecanice complexe cu o
foarte siabd amortizare internd. Din acest motiv, sub actiunea
perturbatiilor externe sau interne, de natur¥ tehnologici sau
netehnolegicd, pot s3 apard miscd3ri vibratorii de deformare
dinamic¥ a structurii care sa ating3d nivele de dezvoltare ale unor
tensiuni dinamice periculoase pentru ins3si integritatea ei. Chiar
nivelele mici de vibratii pot s& influenteze asupra calititii
produselor. Astfel, vibratiile relative dintre sculd si piesi, la
o masind unealtd, duc la madrirea rugozitdtii suprafetei prelucrate,
abateri dimensionale si uzurd prematurd a sculei. De aceea, in
proiectarea unei masini unelte se acordd o mare important3 evitirii
regimurilor autooscilante, in zonele de turatii si avansuri
disponibile. In cazul in care aceste regimuri nu pot fi evitate se
recurge la proiectarea unor absorbitori dinamici de vibratii. Este
cazul barelor port sculd, iIn consol3d, de la masinile de gdurit si
alezat orizontale, 1la care se folosesc amortizoare de tip
Lanchaster.

Structurile cu amortizare slabid sunt foarte numeroase si in
domeniul constructiilor, cum sunt podurile cu deschideri foarte
mari, ale cdror frecvente proprii sunt foarte joase, intre 0.2-2Hz,
favorizand excitarea lor chiar si pentru circulatia pietonald. Este
cazul des citat, al excitd3rii modului fundamental al unui pod, prin
acordarea cadentei pasilor cu frecventa acestuia si crearea
conditiilor de rezonantd care au dus la distrugerea lui. Un alt
caz, des c¢itat in literatur3d, este cel al podului Tachoma la care
efectul de rezonantd distrug3dtor a fost intretinut de vartejele
alternante ce se creazd Iin anumite conditii de amplasare a unui
profil in calea unui curent de fluid. Dacd profilul plasat in calea
fluidului este o structuri elastic3, atunci pulsatiile de presiune
create de efectul amintit, il pot duce la rezonant3d si, deci, la
distrugerea sa. In aceast3 lucrare se vor analiza cateva structuri
mecanice de o important3d deosebitd si a cd3ror comportare a fost
obiectul unor contracte de cercetare [48-55].
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1.1. Agregatul aeroelectric cu ax orizontal

In optimizarea proiectarii unei structuri se are in vedere ca
spectrul perturbatiilor inevitabile, care lucreazd asupra sa, sa
nu aiba varfuri in vecinitatea frecventelor proprii ale modurilor
naturale. Chiar dac3d acest lucru este imposibil de realizat, ip
toate cazurle practice, se pot lua unele midsuri de disipare a
energiei vibratiilor structurii prin amplasarea unor disipatori
locali sau de redistribuire a acesteia in urma unor modificari
structurale. Un exemplu edificator, in sensul celor de mai sus, il
constituie agregatul de vant cu ax orizontal (Fig.1l.1l).

Ansamblul agregatului
este format din : nacela 1,
rotorul 2, pe care sunt
plasate un set de trei
palete 3 si turnul de
sustinere. Prin constructie,
din motive economice, atéat

turnul de sustinere cat si

ansamblul paletat sunt
structuri foarte slab
amortizate, iar sistemul

dinamic al ansamblului este

un sistem giroscopic cu
excitatie de tip
parametricd. Acest fapt duce

inevitabil 1la wun rispuns
dinamic dupa frecventele
moduri lor naturale de
vibratii.

Ilustrativ, in acest

sens, este semnalul de
acceleratii de efort dinamic
nh Fig.1.1. prezentat in Fig.1.2,

inregistrat la agregatul
experimental de 300 Kw instalat pe amplasamentul Semenic. La un
regim stationar al agregatului, la turatia de 30 rot/min (.5 Hz),
regim marcat printr-un semnal de impuls, dat 1la fiecare rotatie de
un traductor de contact, m3surand frecventa vibratiilor cu ajutorul

unui accelerometru la nivelul turnului (semnalul a(t)) sau masurand
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efortul o(t), cu ajutorul unui traductor rezistiv plasat !a baza
turnului, in ambele semnale este prezentd frecventa de 1,4 Hz.
Deci un dezechilibru dinamic al rotorului paletat este cel
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Fig.1.3.

care exciti vibratiile agregatului. Pentru un regim tranzitoriu,
de oprire a agregatului, Iinregistrat pe un interval de 1%} s
(Fig.1.3.) se constatd acceasi frecventd in cele doud semralc.

Acest lucru demonstreazd .3 in timpul functiondrii agregat...i,
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acesta este excitat preponderent pe un singur mod de vibratie,
modul de incovciere al turnului, avadnd frecventa proprie de 1,4 Hz.

Dupid modul lent in care se sting vibratiile, se poate aprecia
cd amortizarea modald este extrem de mic3d, fapt ce reclamd
introducerea unui sistem de disipare a vibratiilor. Pentru
edificarea asupra ordinului de mirime a amortizidrii, dau in
continuare cateva rapoarte de amortizare modale: {, = 0,006, (, =
0,0105, {, = ©0,0015, {, = 0,0019 si {, = 0,0032, obtinute in (48].

1.2. Cazan de abur pentru termocentrald

O altd problem3d, abordat3 in activitatea de cercetare, a fost
aceea a controlului nivelelor de vibratii ce apar pe structura
cazanelor de abur de la termocentrale. Lucr3rile experimentale au

fost f3cute pe structurile cazanelor de la termocentrala Anina.

Pentru a da posibilitate dilat3rii termice libere, datoriti

(97

Py

Pe)

Ay

Pley__|

0,

Fig.1.4.

variatiilor mari{ de temperatur3, cazanul C, este fixat doar la un

capdt (Fig.1.4.). Fixarea la ambele capete ar duce la impiedicarea
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unei dilatdri termice de 1,5-2 m. Aceastd dilatare rezult3 din
lungimea sa care este de peste 90 m, dilatare care ar duce la
distrugerea cazanului, o constructie metalici supld din profile
ugoare s$i o tubulaturi¥ de abur si fum. Prinderea se face la nivelul
superior al cazanului prin intermediul unui numar mare de tiranti,
distribuiti uniform pe suprafata capitului superior al cazanului.
Tensiunile din tiranti sunt reglate a fi egale intre ele pentru a
se pdstra o pozitie verticald a cazanului suspendat prin tiranti,
ca un pendul. Reglarea fiecdrui tirant se face prin intermediul
unor mecanisme cu surub.

Din punct de vedere dinamic intereseazd cazul in care o undX3
seismicd3, ce se transmite la cazan prin constructia metalica de
sustinere i tirantii T,, poate provoca elongatii mari ale
cazanului care, in anumite zone, s3 ia contact cu constructia
metalicd provocdnd deteriord3ri locale sau chiar avarierea
instalatiei tehnologice. Problema s-a pus pentru prima datid la
cazanul ce-a echipat centrala Anina unde exista posibilitatea
excit¥drii sistemului prin unde seismice provocate de exploziile din
cariera de gist aflatd in imediata apropiere a centralei. Problema
se poate pune in genera! pentru toate cazurile in care apar
excitatii seismice. Pentru diminuarea nivelelor misc3rilor
vibratorii proiectantul a ales o solutie de introducere a unor
legituri vascoase intre puncte ale cazanului si puncte ale
constructiei metalice de sustinere C,. Aceste legdturi sunt
asigurate prin amortizoarele hidraulice A,, care disipeaz3 energia
vibratiilor relative intre punctele de prindere a lor. Problema
care se pune este de a efectua o proiectare optimalid a cilindrilor
hidraulici disipatori de energie C, (Fig.1.4.), plasati in plane
situate la cotele P,(+12m), P,(+41lm), P, (+57m) si P, (+72m)}, in asa
fel incdt si3 se obtin3d ¢ atenuare optimd a nivelelor de vibratii
relative intre structura cazanului de abur si constructia metalica
de sustinere a lui. Se va presupune o excitatie de tip undd
seismici avand o intensitate prognozatd ca maximd in zona in care

este amplasat3d termocentrala.
1.3. Sisteme de conducte pentru transport fluide
Minimalizarea rispunsului de vibratii ale unor structuri de

masini si agregate se poate face prin introducerea unor legadturi

rigide, a unor legituri cu frecare vidscoasi sau uscatad, in anumite
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conditii impuse de
niscarea relativa.

Aceastd problemd are

aplicatii 1la
con tr ol ul
vibratiilor in

situatiile in care
apar variatii rapide
ale fortelor sau
depi:asdrilor
relative ale unor
puncte din structura
si se 1Intédlnesc 1I1n

cazul generatoarelor

Pig.i.S. de abur, conductelor

fortate din

industria chimicd, conductelor de r&dcire a lagdrelcr de alunecare
de la termocentrale, etc. Datoritd complexit&tii traseelor
conductelor, de la distribuitor 1la consumator, domeniul de
excitatie al pulsatillor de presiune a pompelor interfereaz3 cu cel
al frecventelcr proprii ale modurilor naturale de vibratii, si este
imposibil de evitat efectele rezonante pe diverse portiuni de
conducte, aceste efecte ducand la ruperi frecvente de conducte sau
a stadlpilor de sustinere. In combinatele chimice se practici
utilizarea unor suporti de fixare a conductelor, problemd care se
rezolvad prin tatondri, si care poate s& reducd nivelul vibratiilor
doar pentru un regim de lucru al pompelor, regim care se schimbix
datoritd procesuiui tehnologic. Rezolvarea problemei! se poate face
prin elemente de tip arestor (Fig.l1.5.) care au roiul de disipare
de energie prin elemente vascoelastice sau de frecare uscati3 sau
de rigidizare a ¢!ementului de legdturd in momentul in care nivelul
vibratiilor rclative, x,(t)-x,(t), dintre cele doud conducte
depdseste anumitc nivele periculoase. Prin aceasta se realizeazi
o modificare «t:ucturald a ansambluilui de conducte, ceea ce are
drept efect nmutarea frecventei proprii excitate. in momentul in
care nivelul vibratiilor scade, legdtura rigidi se intrerupe

automat si asttce! radmadne in functiune leg3tura vascoelastici.
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1.4. Masini de transportat si ridicat

O categorie

aparte de
probleme de
control al

vibratiilor

structurilor

mecanice este
cea a cdror
excitatie este
produsi prin
sistemul de
actionare a
masinii s i

agregatului.
Este vorba de
e fectele
. tranzitorii aie
Fig.1.6 actiondrii,
efecte des intdlnite In cazul mnasinilor de ridicat. Astfel, o
grindd rulantd (Fig.1.6.), prezintd in faza de ridicare sau de
depunere a sarcinii, vibratii ale c&ror elongatii depind foarte
mult de diagrama de actionare a motorului. In sistemul dinamic
intrd masele, rigiditdtile distribuite ale grinzii, elasticitatea
cablului precum s$i masa sarcinii. Dereglarea treptelor de turatie
prin regimuri de pornire, nepotrivit alese, duce la efecte dinamice
puternice ce pot atrage desprinderea grinzii de calea de rulare,
cazuri intdlnite in practicad. Efectul dinamic este amplificat si
datorit3d faptului ci, si in acest caz, amortizarea intern3d este
foarte scdzutd. Din acest motiv la unele grinzi rulante ale
podurilor ce deservesc liniile de laminoare, unde, din mnotive
tehnologice, vitezele de manevrare a lingourilor trebuie s3@ fie
mari, se practici introducerea uncr sisteme de disipare a energiei
la nivelul grinzii rulante.

Tot in sfera actioniirilor <care au influentd mare in
comportarea dinamic3 a structurilor de masini, se pot da ca exemplu
macaralele turn si portuare (Fig.1.7.). Structurile lor sunt foarte
slab amortizate, iar frecventa fundamentalld este foarte joasd, in

domeniul 1.5-2 Hz. Din acest motiv perioadele miscirilor vibratorii
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ale structurilor au valori apropiate de cele ale actiondrii

Fig.1.7

fortelor motoare tranzitorii. In timpul experimentelor efectuate,
prin misuridtori tensometrice si de vibratii, pe structura unor
macarale turn pliante, la o operatie de rotire urmatd de o
actionare necorespunzdtoare a frandrii rotirii, efectul dinamic al
maselor aflate in miscare de rotatie a dus la torsionarea turnului,
pand la zona de deformare plasticd, dupd care a urmat pierderea
stabilit3tii si distrugerea ei. La punerea in functiune a unor
macarale portuare s-a constatat c3 deplasarea pe orizontald a
sarcinii nu putea fi controlat3, sarcina avand miscdri de pendularec
cu amplitudini foarte mari. S-a intamplat c3 sarcina s-a lovit de
structura macaralei. In urma experimentelor efectuate s-a constatat
o proast3 reglare a actiondrii mecanismului de translatie de tip
cremalierd ce actiona asupra mecanismului patrulater al macaralei.
Conditia ca sarcira din carlig sd nu penduleze este impus3 de
deplasarea ciocului macaralei pe orizontald, lucru ce se realizeaz3
¢in mecanismul patrulater al macaralei. Conditia ca sarcina s3 nu
penduleze este asiquratd si printr-o deplasare cu vitezid constanta
a ciocului macaralei, adic3d asigurarea unor acceleratii si

deceleratii minime.
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1.5. Excavatorul cu cupe

Probleme deosebite se pun in mcmentul de fat3d in industria
minierd de suprafatd, unde utilajele tehnologice au dimensiuni
gigantice, au o uzurd pronuntatd, unele fiind cu durata de
functionare prescrisd dep3sitd. Se pune problema reevaluidrii
rezervelor pentru a mai putea lucra in sigurantd. Deorece starea
de uzurd a unui utilaj este corelatd cu cresterea nivelelor de
vibratii se prevad stabilirea unor metode de corelare cantitative
intre cauzd (uzura) si efect (vibratii). Astfel, un escavator de
suprafatd cu roatd cu cupd (Fig.1.8.) este o constructie metalicd
din grinzi cu z3brele ancorate cu sustinere de cabluri. Agregatul
se compune dintr-un sasiu pe sine 1 pe care se afl3d fixatd o
structurd de rezistentd 2 ce se roteste fat¥ de sasiu in jurul unei
axe verticale OZ pe un rulment plan 3. Pe structura de rezistentd
sunt amplasate principalele subansamble ale agregatului: bratul 4
al rotii cu cupe 5 si mecanismul troliu de ridicare a bratului
format din tamburul de cablu 6, avdnd doud ramuri R, siR, si
scripetii 7 si 8. Rolele scripetelui 7 sunt amplasate la capdtul
liber al unui stdlp 9 articulat de structurd dupd axa X,0.,X,.
Pozitia stdlpului este fixatd la unghiul «, fatd de orizontal3 de
doi tiranti din cablul 10, fixati la un capit de structura 2 prin
intermediul a doud urechi de cablu U,, si U,,, iar la cel3dlalt capit
de dou3 urechi circulare sudate de stdlpul 9. Pentru echilibrarea
staticd a ansamblului excavatorului in camera structurii 2 este
amplasatd o mas3d balast 11, din care se aduce pozitia centrului de
greutate al ansamblului, in perimetrul de sprijin pe senile. Roata
cu cupe este actionatd de la un motor electric M, prin intermediul
unei transmisii cardanice T, si un reductor R,, avansul de excavare
realizandu-se atat prin rotirea structurii 2 in jurul axei 0Z céat
si prin rotirea bratului port roatd cu cupe. Excavatorul este
deservit de dou3 benzi transportoare, una B,, amplasati de-a lungul
bratului si alta B,, care asigurd transferul cdrbunelui la linia de
benzi ce alimenteazd depozitul de c3rbune.

In procesul de lucru al excavatorului apar perturbatii
dinamice complexe. Principala surs3 de perturbatii este datd de
procesul de excavare: fluctuatii ale fortelor de t&diere in stratul
neuniform de cirbune, uzuri neegale ale dintilor pe cele 9 cupe de
excavare sau in multe cazuri lipsa unor grupe de dinti. Pentru ca

nivelele fortelor tdietoare pe dinte s3% nu depiseasci anumite
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Fig.1.8
valori impuse (forta tangentiald la roata ¥, = 310 kN si forta
laterald F, = 70 kN), la capetele de prindere ale ramurilor R, si

R, de stalpul 9 s-a fixat cdte un traductor hidraulic T, cu indicare
manometric3 si posibilitatea decuplirii automate in cazul atingerii
nivelelor de avarie. Aceste indicatoare de forte dau posibilitatea
echilibradrii, la montaj, a fortelor de lucru de pe cele doud ramuri
si verificarea lor in timpul functiondrii.

in practicd s-a constatat c3 acest sistem de monitorizsre nu
este suficient pentru a elimina posibilitatea aparitiei unor avarii
dinamice, putdnd s& apard chiar avarii majore de risturnare a
utilajului. S-a constatat cd nivelele de vibratii ale excavatorului
cresc odatd cu durata de exploatare a utilajului, punandu-se
problema coreldrii acestora cu gradul de uzurd a unor subansamble
si evaluarea duratei de viatd in conditii de siguranti. :

in vederea analizei dinamice a structurii excavatorului s-au
considerat tirantii 10 ca elemente elastice care preiau sarcinile
statice si dinamice, datoritd3 migcd3rilor relative care iau nastere
intre punctele de prindere de structura 2 si stalpul 9. 1In

semnalele tensiunilor T, $i T, din cei doi tiranti se cunuleaz3

BUPT



15

componentele modurilor naturale de vibratii ale ansamblului elastic
al excavatorului. Cele doud tensiuni T, s$i T, s-au evaluat prin
intermediul unui montaj complex de traductori electrorezistivi,
cdte unul montat pe fiecare din urechile U,, si U,,. Timbrele
electrorezistive s-au montat in punte completd pentru ca din
semnalul de iesire s& fie eliminate atat componentele parazitare,
date de incovoierea urechilor de prindere, cadt si pentru reducerea
devierii semnalelor, dat¥ de variatia temperaturii. In apropierea
urechilor de prindere a tirantilor s-a plasat si cate un traductor
seismic de acceleratii, al cdrui semnal este proportional cu legea
de acceleratie a migcdrii vibratorii.

Tistatic=2.82 daWewr? Tef= 127 daN/ca?

. Tostatic= .776 daVew2  Tef= 1.53 daN/cen?
da/can?
3

RIE =

Ho M pnhe AL maia
S N A

-5 2
2.5
3.5

5

TP e\ i PRV R e i o e bbb b NI i i
o Y fre e VR ;i N
W -t [secd

288

j}m AWAVA/\VWAW L N N

-380

Fig.1.9.

in Fig.1.9. se prezintd numai o secventd din cele 35
inregistrate in timpul functiondrii excavatorului in regimuri si
manevre usoare de lucru. Aceste diagrame reprezint3d semnalele
eforturilor T,, T, si respectiv de acceleratie. Semnalele de raspuns
relevi atat prezenta componentelor rdspunsului liber intre intrari
succesive ale cupelor in strat cédt si componente aleatoare datorate
fortelor t#dietoare dependente de caracteristicile materialului
excavat si realizdrii unei legdturi suplimentare in punctul de atac
al stratului. Diagramele tensiunilor din urechile de prindere aratd
ci raportul valorilor efective T,./Tzee =1.1-1.3, sunt aproximativ
egale, ceea ce aratd cd preponderente sunt misgcdrile in plan
vertical.

Pentru aceste secvente se constat3, conform spectrelor din

Fig.1.10., prezenta unui mod de vibratii al ansamblului
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excavatorului avadnd frecventa proprie de 0.404 Hz, atdt in
semnalele celor dou3d secvente cidt si in semnalul de acceleratie.
Se poate aprecia ci acest mod natural de vibratii corespunde unei
migcdri lente de balans a 1intregului ansamblu rotitor al
excavatorului, avdnd ca sprijin zona de interfat3 cu rulmentul de
rotire. Diagramele vibratiilor structurii arat¥ prezenta a
numeroase moduri proprii in domeniul 0-5 Hz ceea ce este firesc
avdnd in vedere masivitatea structurii.

1.6. Masina de haldat

Un alt exemplu de structurd slab amortizat¥ este masina de
haldat (Fig.1.11.). Masina de haldat analizatd este o constructie
metalicd supld formatd dintr-un brat deversor B,, de 120m si un
contrabrat de echilibrare C,, fixat de un sasiu rotitor s,.

Intregul ansamblu, format din bratul deversor B, contrabratul
C, si sasiul S, se poate roti pe un rulment plan R, in jurul unei
axe verticale OY, fatd3 de un sasiu pe senile. Sterilul care trebuie
depozitat in haldd, este preluat de o instalatie cu bandi 1I,,,
fixatd la capdtul de alimentare pe un sasiu cu senile iar 1la
celdlalt capdt dublu articulat pe sasiul rotitor S,. De aici
sterilul este preluat de banda deversoare B, si deversat pe haldi,
la capatul bratului. Pentru a avea un spatiu de lucru cat mai mare,
pe orizontald, bratul se roteste impreun3 cu contrabratul C, si

sasiul rotitor S, cu un unghi de 210° iar pe verticali bratul se
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poate roti in jurul unui ax OX orizontal, cu ajutorul unui palan
format din toba palanului T,, cu doud ramuri, si rolele R, si R,,
ale palanului cu céte patru ramuri.

Pentru a obtine o constructie usoari la o deschidere de 120
m, bratul este confectionat dintr-un num3r de 5 tronsoane T,,, T.,
...T.,, construite din grinzi spatiale cu z3ibrele, prinse intre
ele. De-a lungul bratului, prin interiorul grinzilor, este
alimentatd banda transportoare de deversare. Pentru sustinerea
bratului, constituit din tronsoane, sunt introdusi, In constructia
bratului, doi stdlpi T,, $i T,, inclinati la unghiurile ¢, si @, fata
de orizontald. Stdlpii sunt articulati in articulatiile plane 1 si
3. Capetele acestor stdlpi, avdnd o constructie metalicd cu
zibrele, sunt ancorate de tronsoanele bratului. Unul dintre cabluri
este prins intre capetele stélpilor T,, si T,,. Se formeazd astfel,
in plan vertical, un esafodaj de sustinere a bratului, prins
articulat de sasiul rotativ S, in articulatia pland 1. Asa cum s-a
ar¥tat, ridicarea bratului masinii de haldat se face prin

intermediul unui palan T, $i mecanismului de antrenare aferent:
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motor, reductor, si se afli la capidtul liber al contrabratului G,,
zond in care este fixat3 si contragreutatea C,, cu ajutorul caruia
se aduce centrul de greutate pe axa de rotatie. Tot din motive de
reducere a greutidtii, contrabratul este format din doud tronsoane
Ty, S1I T..., de care este prinsd contragreutatea C,. Ambele
tronsoane sunt ancorate prin dou3 perechi de cabluri unite pe un
catarg T,.., prins articulat la celidlalt capidt prin articulatié
planid 11 de sasiul S,. Catargul este ancorat de asemenea printr-o
pereche de cabluri fixate de punctele 9 ale sasiului rotativ.
Pentru rigidizare bratului, in plan orizontal, se utilizeazd un
esafod de cabluri C, plasate in plan orizontal.

Datoritd legiturilor cu cabluri de lungimi mari intre 20 m si
50 m, intreg ansamblul, brat-contarabrat este elastic, avadnd o
amortizare internd foarte slabd, astfel incdt vibratiile ce iau
nastere sub actiune diverselor perturbatii se sting intr-un timp
foarte lung, dup3 intreruperea excitatiei (2-3 min). In exploatare
s—a constatat c3d principalele surse de perturbatii sunt: variatia
neuniformd a inc3drcdrii benzii cu steril, regimurile tranzitorii
de punere in functiune si deplasarea pe senile a intregului
ansamblu. In acest caz, ca solutie de atenuare a nivelelor de
vibratii, se pot atasa pe ansamblu bratului si contrabratului
sisteme inertiale masd-legidturd vascoelastic3d, acordate in asa fel
incéat sa producd o cédt mai bund disipare de energie sau un transfer
energetic cit mai bun. Sistemele atasate se introduc in punctele
de elongatii maxime ale structurii. Astfel, dac3d tronsoanele
bratului se considerd corpuri rigide, pentru domeniul frecventelor
joase ale modurilor de vibratii ale ansamblului, nivelele de
vibratii maxime vor fi 1la capetele de tronsocane, deci in
articulatii. v

Din punct de vedere tehnic se poate apela la o constructie
simpld de sisteme atasate, un sistem pendular articulat de
tronsonul T,,.,. La capdtul unui brat de lungime 1, se fixeazi o
masd m,, fiind legat de structura tronsonului printr-un arc de
constantd elasticd k, si un element de disipare vascoasi avand
constanta de amortizare c,. Din punct de vedere dinamic acest
mecanism se reduce la un sistem vibrant axat pe directie
perpendiculard pe tronsonul T,,, avadnd masa m, si constantele
elasice si de amortizare k,, si c,,. Se pot atasa sisteme disipative
s§i la capetele stalpilor de ancorare T,., T,, si catargul Troan -
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1.7. Echipamente electrotehnice
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electric s3 nu declangeze in cazul accidental al aparitiei unor

nivele mari de vibratie.

Comportarea vibratorie
unui pol de intrerupitor tip FAl-
determinati
cadrul metalic deformabil prin
care intrerupitorul este fixat pe
rigidad din
incastratd la randul ei in sol.
Testele experimentale efectuate

asupra intrerupdtorului au aritat

excitatiilor seismice posibile,
corpul propiu zis al acestuia nu
se deformeazi, el comportédndu-se
Structura
sustinere

intrerupdtorului

incovoierea,
materialele

izolatoare. Problema care se pune
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CAPITOLUL II \ . i

‘.

PROBLEME DINAMICE ALE STRUCTURILOR SLAB AMORTIZATE
2.1. Modelarea functiilor energetice disipative

Proprietitile unei structuri mecanice de disipare a energiei
sunt cunoscute sub numele de amortizare. Aceastd disipare poate s3a
apard in cadrul unui volum ca parte distinctd a structurii, 1in
acest caz amortizarea se numeste intern3, sau ca urmare a frecarii
intre parti distincte ale acesteia, s$i in acest caz amortizarea se
numeste amortizare in sistem. In timp ce amortizarea in sistem
poate si apard ca rezultat al frecdrii columbiene, al frecdrii
lubrifiante (frecare vascoas3) sau intr-un strat de separatie
(amortizare vascoelastic3), amortizarea internd poate fi asociati
unor mecanisme, cum ar fi alunecarea plasticd, miscirile
dislocatiilor, efecte magnetomecanice etc.

Intr-o constructie mecanic3, un material cu o amortizare mare
poate fi de dorit sau de evitat, in functie de aplicatia in cauzi.
Astfel, ea este de dorit pentru limitarea eforturilor maxime si
pentru m3rirea duratei la oboseald a elementelor structurale si a
organelor de masini supuse solicit3ri ciclice de rezonant3 si, este
de nedorit in materialele care intrd 1in componenta arcurilor
mecanismelor ceasornic sau a altor aparate de m3surd, a coardelor
vibrante etc., care trebuie s3i vibreze fdr3d o pierdere prea mare
de energie. Deoarece aria buclei de histerez# tensiune-deformatie
este o m3dsurd a energiei pierdute pe ciclu, ea este egal3d cu
energia de amortizare disipati.

Amplitudinea vibratiei la rezonantd, asa cum se va vedea in
pragraful 2.2 depinde de eficacitatea amortizadrii. Amortizarea se
introduce de obicei pentru a reduce amplitudinea la rezonanti.

Din pacate, propriet3dtile amortizoare ale materialelor, spre
deosebire de cele de inertie sau de rigiditate, datoritid si
multitudinii de factori de care depind, nu au inc3d o abordare
unitard si din acest punct de vedere in modelarea structurilor se
intdmpin3d cele mai mari dificult3ti. In cele ce urmeazi se va face

o discutie criticd a cdtorva concepte acceptate pentru amortizarea
interna.
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2.1.1. Modelul vaiscos de amortizare

Cel mai simplu $i mai utilizat model pentru amorizirile mici
il constituie modelul véscos. Acest model presupune o forti de
amortizare proportionald cu viteza si independent3 de frecventa si
amplitudinea vibratiei. In realitate acest punct de vedere nu este
confirmat. Pentru a ilustra acest fapt se poate folosi metoda
energetic3d de egalizare a lucrului mecanic dat de forta exterioari
cu lucrul mecanic dat de forta de amortizare. Acest fapt poate fi
pus in evident3 considerdnd un amortizor asupra ciruia actioneaz#

o fortd armonicd, pentru care se poate scrie
2n

2z 2=
@ w (2]

Bp= [F(t)dx = nFX,, E,= [Fadx = [ extde = mcwxd
o 0 0 (2.1)

F,
p:_ﬁ:cw
'XO

Din ecuatia (2.1) se poate trage concluzia ci pentru un coeficient
de amortizare constant, raportul B va fi proportional cu frecventa.
Totusi, in multe cazuri raportul B md3surat ca rapotul amplitudinii
fortei armonice perturbatoare i amplitudinea vibratiilor nu este
Rezultd cd 1in

coeficientul de amortizare variazd cu fecventa vibratiei [103,115].

proportional cu frecventa. aceste cazuri,

2.1.2. Modelul de amortizare structural3

Frec3rile interne, spre deosebire de frec3drile vascoase, nu

sunt proportionale cu vitezele. In acest caz, o mi3surd pentru

amortizarea internd se considerd energia disipatd pe ciclu.

Evident, bucla de histerezid este o m3surid directd si usor de
interpretat pentru energia de amortizare. In acest caz energia

disipatd se considerd proportionald cu patratul amplitudinii

deplasdrii

Ed=axi (2.2)

a este o mirime ce depinde de frecventa oscilatiilor armonice.
Pentru caracterizarea proprietdtii de amortizare a unui material
se introduce o mirime adimensionalZ egal3 cu raportul energiilor

de disipare si respectiv de deformatie elasticd, numitd factor de
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pierdere. o modalitate des folosita pentru intelegerea
proprietidtilor de amortizare a materialelor este modulul complex.
Ea este folosit3d pentru materialele a c3ror comportare este

descrisd de legea constitutiva
t
a(t) = E(De(0) + [E(e-t)¢(r)d (2.3)
0

unde E(t) este functia de relaxare a materialului, reprezenténd
raspunsul in efort la aplicarea unei deformatii unitare la momentul
t=0. Considerand o deformatie sinusoidald aplicat3d la momentul t=0
unui sistem unidimensional descris de ecuatia constitutiva (2.3)

e(t) = g Releiot} (2.4)

si folosind transformarea in spatiul Laplace a functiei E(t),
rispunsul poate fi scris

a(t) = RelE*(w) e eivf) (2.5)

unde cantitatea "iwE(iw)" este numita modul complex si a fost
notatd cu E'(w). Modulul complex poate fi scris alternativ

E*(w) = El(w) + iE"(w) = |E*|ei® (2.6)

unde

|E*| = V(ENZ + (EM?, tg¢ = £ (2.7)

El
unghiul ¢ este numit unghi de pierdere. Efortul stationar va fi
o(t) = |E*|e,Rele’ @9} = Elg sinwt + E'e,coswt (2.8)

Lucrul mecanic care a produs aceast3 migcare se poate scrie
in variabila adimensional3d ot, astfel

o (t+ty)

Llwt) = f s(wt)d(wt)d(wt) (2.9)

wty
Presupunand ot, un multiplu intreg de 27, calculul integralei va da

1

IL(wt) = =Flelsinwt + %E”egsinwtcosmt + EF.'”ezomt (2.10)

SIS

unde ultimul termen reprezintd energia disipatd in material si
care, spre deosebire de primii doi termeni, nu se mai se regdseste
in material la sfarsitul unui ciclu. Modulul complex poate fi
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comparat cu un sistem serie arc-amortizor, in care
o = ke + cé (2.11)

care, in cazul unei deformatii sinusoidale, are partile realid si
respectiv imaginard date de

E(0) = k, E"(w) = wc (2.12).

In lipsa amortizorului, sistemul are o comportare pur elastici,

fard disipare de energie. Lucrul mecanic efectuat asupra sistemului
este

L{wt) = %k%shﬁwt (2.13)

iar valoarea maxima energiei iInmagazinate in arc este

E, = %keﬁ =

E'e2 (2.14)

N

Pentru energia disipat3 pe ciclu se obtine

E, = 21:%5”;:3 (2.15)

de unde se obtine factorul de pierdere

n=—-= an; (2.16)

Considerdnd acum din nou un sistem cu un grad de libertate
supus unei excitatii armonice, atunci energia disipat3d este dat#
in (2.1). Dacid sitemul cu un grad de libertate este constituit
dintr-un material véascoelastic atunci energia disipat3 este

2n/®
/! -
E = [ f adel vV = Ele;n (2.17)
0

Echivalidnd energiile disipate se obtin coeficientul de amortizare,
respectiv raportul de amortizare
E" A

1"
c=E A, - E_A (2.18)
w 1 w2 2ml

Dar, in cazul materialelor véascoelastice se constatd c#@ modulul
pierdut (partea imaginar3 a modulului complex) este constant intr-
un domeniu larg de frecvent3, ceea ce inseamnd ci coeficientul de

amortizare si raportul de amortizare dati de (2.18) se vor schimba

BUPT



24

mai mult sau mai putin cu 1/0 sau 1l/0’.
Echivaland lucrul mecanic al fortei perturbatoare cu energia
disipat3d, tindnd cont si de ecuatia (2.1) se obtine
FO E//A

% “ BT (2.19)

o

Acum se poate crede c3 E" nu este proportional cu .

Problema model3drii amortiz3rii devine si mai dificild dacd3 se
considerd un sistem cu mai multe grade de libertate. Acceptarea
unor amortizdri vascoase duce la obtinerea unei matrice de
amortizare simetrici, iar in analiza sistemelor mecanice se
utilizeazd modurile complexe.

De multe ori se utilizeazd modelul vascos in care matricea
amortizdrilor este proportionald cu matricea de inertie, de
rigiditate sau o combinatie 1liniard de acestea. Acest tip de
amortizare are avantajul cd modurile reale ale sistemului [M]-[K]
sunt vectori proprii si ai sistemului amortizat. Aceast3
amortizare, de tip Rayleigh este usor de definit, pe baza a dou3’
rapoarte de amortizare, obtinute de exemplu pe cale experimentali.
Dezavantajul constd in faptul cd ea nu poate defini amortizarea
reald a unei structuri [65].

2.2. Parametrii ce determind efectele dinamice ale unei

structuri supuse unor tipuri excitatii

In scopul controlului raspunsului unei structuri trebuie
cunoscuti parametrii care pot influenta acest raspuns. In acest
paragraf se va ardta care sunt parametrii ce influenteazi rispunsul
structurii, cum pot fi controlati acesti parametri si prin ce
mijloace pot fi creati. Pentru usurinta manipul3irii ecuatiilor
diferentiale cat si a intelegerii modului in care intervin diferiti
parametri ai structurii in r3spuns, se va aborda acest punct de
vedere prin analizi modali.

Analiza dinamic3 a unei structuri consti, in primul rdnd, in
determinarea variatiei in timp a legilor de miscare, a diferitelor

puncte ale sale, din care se poate apoi deduce direct starea de
tensiune.
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2.2.1. Raspunsul prin reprezentd3ri modale pentru sisteme

mecanice neamortizate

In sistemele mecanice in care nici o substructur# nu se afla
in miscare de rotatie si amortizdrile se neglijeazi ecuatia
diferentiald matriceal¥ are urmitoarea form3

Mg + [Klig = {F(e)} (2.20)

Acesta este modelul matematic cel mai frecvent folosit in
analiza dinamic3d pe baza metodei elementelor finite (MEF). Matricea
[M] este simetricid si pozitiv definit&, iar matricea [K] este
simetricd si semipozitiv definit3 cand exist3 moduri de corp rigid,
respectiv pozitiv definitd in caz contrar.

Problema de valori proprii si vectori proprii este
(A2[M] + (K1) = {0} (2.21)
Valorile proprii sunt pur imaginare si se pot scrie sub forma
A, =jo, Al=-jo, r=1,2,...,n (2.22)

Pitratele valorilor proprii reprezintd p3tratele pulsatiilor
naturale. Vectorul propriu corespuzdtor {x} este real si identic
pentru cele dou3d valori proprii.

Setul de ecuatii omogene

([K) + M) ix} = {0} (2.23)

este nedeterminat, ceea ce inseamn3 ci forma vectorului propriu
este unicd, dar nu este unicd amplitudinea.
Dac3d se introduce matricea modal3i

(X1 = b ix) oo x ] (2.24)
si matricea diagonald a pulsatiilor proprii
[Q] = diag(w?, @i, ..., 02 (2.25)

Se pot scrie cunoscutele relatii de ortogonalitate, pe baza cdrora
se poate decupla sistemul de ecuatii (2.20).

(X1T[M [X)T = [m] = diag(m ,m,,...,m,)

(2.26)
[X1T(K [Xx17

[k}

diag(k,, k,, ..., k,)

n

Masa modali, m, $i rigiditatea modald k, sunt legate prin pulsatia
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proprie k./m, = /.

Deoarece vectorii modali sunt determinati p&nd la un factor
constant, acestia se normalizeazd. Cel mai fecvent procedeu de

normalizare este dat prin relatiile
(X17(M [x) = (1), [(XITLK)(X] = (Q] (2.27)

unde [I) este o matrice unitate nxn.
Folosind transformarea de coordonate

g = [x1{z} (2.28)
in ecuatia (2.20) dupi inmultirea la stédnga cu [X]" aceasta devine
(r1{z + (Qifz) = (x174AH (2.29)

si este echivalent3 cu un sistem decuplat de ecuatii diferentiale

de ordinul doi

2, + @iz, = P(t), P (t) =JUF(t)), r=1,2,...,n (2.30)

r

Pentru oricare ecuatie de mai sus r3spunsul in timp este de

forma
z,(0) F
z, (t)=z,(0)cosw, t+——~ sinw, t+ L fP;(t)sinw,(t—t)dt (2.31)
wl’ w!’o
unde
z,(0) = xJT(MI{g(0)}, 2z,(0) = LxJT(MI{g(0)) (2.32)

Revenirea la coordonatele fizice se face pe baza transformirii
(2.28), astfel c& rdspunsul intregului sistem va fi

n

T
@) = E X} TIM{Q(0)}cosw, t + E s xr} (UGN sinw, t +

(2.33)

1'
+ f xd (O sinw (t-T)dt

In anumite conditii de forte perturbatoare sau conditii
initiale se poate obtine r3spunsul sistemului dupi un singur mod
propriu. Daca structura vibreaz3 dupd un mod propriu toate punctele
sale miscd in fazd sau antifazi.

R&spunsul sistemului in conditii initiale nenule, este
obtinutd sub forma (2.33) din care se poate concluziona ca

pulsatiile naturala o, si fortele perturbatoare F(t) decid
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rdaspunsul sistemului. Controlul pulsatiilor naturale se poate face
prin controlul maselor modale m, si/sau a rigiditatilor modale k,,
care sunt parametrii ce depind de insasi matricea de inertie
respectiv de matricea de rigiditate a structurii. Modificarea
acestor parametri se poate face din faza de proiectare si eventual
in faza de testare sau chiar in perioada de functionare. Pe de alta
parte, interventia asupra fortei perturbatoare ar trebui facut3d
instantaneu, ceea ce, de cele mai multe ori, este foarte dificil
sau chiar imposibil de realizat. Dar, dupd cum se va vedea in
paragrafele urmitoare, nivelul raspunsului depinde i de
localizarea punctulul in care forta perturbatoare actioneazad asupra
structurii. Pentru a sublinia aceste concluzii, trebuie urmarita
comportarea structurii in cazul diferitelor tipuri de forte
excitatoare. Deoarece raspunsul sistemelor 1liniare este o
suprapunere de n misc3ri corespunzdtoare celor n moduri proprii,
devine interesant a se studia comportdrea sistemul presupunédnd
excitat un mod oarecare.

2.2.1.1. Raspunsul modal al sistemului vibrant la o forta tip
treapta instantanee

Considerédnd cazul aplicarii, brusc, asupra unui sistem, a unei
forte constante pe o durata limitata de timp t,, variatia in timp
a coordonatei modale r este data de

P
z (t) = L lcosw (t - ty) - cosw,t], t> t,
(2.34)

z (t) = =5 (1 - cosw,t), o<tsty

k[
P
kt‘
Pentru urmarirea raspunsului dinamic este convenabil a se
introduce o marime adimensionala, numita factor dinamic modal de
sarcina, si definita ca fiind raportul dintre deplasarea dinamica
a coordonatei modale si "deplasarea statica" a aceleasi coordonate
produsa de valoarea maxima a fortei modale P.(t), adica
z () k. z (t)

- = .35
RAL) = S = 5, (2.35)

max

Problema care se pune este a urmari efectul duratei de

actionare a fortei, asupra factorului dinamic modal al sistemului

’
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neamortizat. In figura 2.1
Ro(t)

2004 t, = 5/4 T«

este reprezentat factorul
modal dinamic pentru doua
cazuri: t, » T, /2 si t, <
T,/2, unde T, este perioada
oo corespunzitoare modului r.

\ \ £/, Se poate observa ca daca t,

0.00 A X —
\ / \ dinamic de sarcina se

> T,/2 maximumul factorului

\
\ / . . .
/)J[ - atinge in perioada
-1.00}— vibratiilor fortate, adica
ta=1/8 Tx inainte de t,, in timp ce

maximumul atins de acest

_2.00 | i ] J
0.00 0.50 1.00 1.50 2.00

Fig.2.1 < T,/2. Se pot determina

raport este dupa t, daca t,

expresiile celor doua
maxime in fiecare caz.
In primul caz au loc vibratii fortate in intervalul de timp

0 <t < t,, si prin urmare

R, (t) =1 - cosw,¢t, 0<tsO (2.36)

iar valoarea maxima este
(er(t))max =R11(Tr/2) =2 (2'37)

Astfel, in cazul aplicarii instantanee a unei forte constante, unui
sistem mecanic neamortizat, deplasarea maxima a coordonatei modale
obtinuta este de doua ori mai mare decat deplasarea statica. Acesta
este motivul pentru care, in mod frecvent, coeficientul de
siguranta in proiectarea structurilor supuse unor forte aplicate
rapid, se alege mai mare decat 2.

In cel de-al doilea caz, deoarece pentru t > t, raspunsul
sistemului este liber, in conditiile "initiale" date de R,,(t,) si

R, (t,), ecuatia (2.36) poate fi scrisa in urmatoarea forma

R, (t)] .
—Jﬁ:JL451nw,(t-cQ, t>t, (2.38)

r

R, () =R, (t)cosw (t-t,)+

Amplitudinea acestui raspuns este
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. 2
R (ty)
Romax = er(td) 2+ [—1Iw d ]

I

adica

. t
(Ry,) o = zsm(n_é)
TI

Rinax
2.00—
1.00—
T mai
0.00 | | lt"/ .
0.00 0.50 1.00 1.50

(2.39)

(2.40)

In figura 2.2 se arata

mximumul factorului dinamic modal
ca functie de durata de actionare
a fortei aplicate. Din figura sau
din ecuatia (2.40) se poate observa
ca orice forta constanta de durata
lunga decét T,./6 va cauza o

>~ deplasare mai mare decit deplasarea

statica, si ca pentru orice forta

Fig.2.2

constanta care actioneaza mai mult

decat T,/2, deplasarea maxima va fi

de doua ori mai mare decat "deplasarea statica”.

Este interesant de urmdrit si

timpul dupd care se atinge

valoarea maxim3 a factorului dinamic de sarcin&i. Din ecuatiile

(2.36) si (2.39) se obtine

t
—m - 1, 0ststy,
T, 2
(2.41)
t t
[ R - I l, >ty
T, 27T, 4
b o/ Tx unde t, reprezinta timpul, masurat
0 50— din momentul aplicarii fortei, dupa
care raportul dinamic atinge
valoarea maxima. Aceste expresii
20— sunt reprezentate grafic in figura
2.3.
td/Tt
000 i 1 [
000 0.50 1.00 1.50
Fig.2.3
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2.2.1.2. Raspunsul modal al sistemului la o forta de tip rampa

In realitate,

fortele nu sunt aplicate instantaneu si este

interesant a investiga un caz in care fortele sunt aplicate un timp

sub forma de "dinte de ferestrau" dupd care raméan constantet

Factorul dinamic modal este dat de

1 sinw,t
|1 - —I |,
R, () - [ >

I r

"

R (£) =1 + (sinw, (t - t,) - sinow, t),

Wty

unde t, este

t2

dr.(t)
rer //'—‘\,/tr: 0.2Tx
/ \\
/
N\
{ N
100 —
\
/ .
/ t, = 1.5T, \\
7 AN
t/t
ool =1 1 1 | | &/t
0.00 1.00 2.00 3.00 4.00 5.00
Fig.2.4

expresia factorului dinamic de sarcina maxim

T . mt
(R (8)y =1+ —Lsin—=
max T t T
I r
bR...
2.00
1.50H
4fT,
1.00 J;
0.00 1.00 2.00 3.00 4.00
Fig.2.5

0<tcxgt,

(2.42)

r

timpul de variatie liniarid a fortei aplicate

In figura
2.4 se prezinti
factorul dinamic
modal pentru un
timp de variatie
liniard a fortei
t., >T, cat si
pentru un timp t,
<T,. Din ecuatia
(1.42)

determini

s e

(2.43)

In figura
2 .5 e s te
reprezentat
factorul dinamic
maxim in functie
de timpul de
crestere liniara
t,. Se poate
observa ca
factorul dinamic

modal maxim are
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valoarea Ry... = 2 pentru o forta treapta, adica pentru t, = O.
Pentru o rampa cu t, » T, vor exista mici supraelongatii si sistemul

va oscila in jurul deplasarii "pseudostatice"

e = (£ F) (2.44)

I I

si respectiv in jurul "deplasarii statice" pentru t > t,.

Se constata ca factorul dinamic modal devine minim daca
raportul t,./T, este un numar intreg. Acest raport poate fi modificat
sa fie intreg doar prin modificarea din nou a perioadei T,., adica
prin modificari structurale care sa schimbe masa si/sau rigiditatea
sistemului. Astfel, se poate considera ca forta este aplicata
"lent" si efectele sale dinamice pot fi, in general, neglijate,
daca t, > 3T,. Tot de aici de poate trage o concluzie importantd in
modelarea sistemelor dinamice: dacd forta este aplicatd "lent" sunt
excitate numai frecventele joase i in analiza modald se poate da
raspunsul ludndu-se in considerare numai putine moduri, in schimb
dacd forta este aplicatd "impulsiv" se vor excita si modurile
inalte cea ce face ca o analizd modald sd nu fie satisficitoare,

fiind necesar functiile de rdspuns in frecventa.
1.4 Raspunsul modal al sistemului supus unei forte armonice

Dac3 fortele perturbatoare sunt armonice de forma {F(t)) ={F.)
sin ot, acest tip de forte sunt de mare interes deoarece multe
forte intdlnite in practica pot fi considerate de acest tip. Asa
este cazul structurilor ce suporta masini rotitoare, podurilor de
cale ferata etc. Legea de variatie a unei coordonate modale,
obtinuta din ecuatia (2.31), in prezenta acestui tip de forte este
data de

P,sinwt

z, (t) = C;sinw,t + C,cosw t + — (2.45)
m (w; - w?)

unde constantele C, si C, se determina din conditiile initiale.
Pentru cazul conditiilor initiale nule ecuatia (2.45) devine
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P,| sinw sinw,t
z,(t) = | ——E - 2 (2.46)
ml e - w? W, 0; - 0?
de unde se poate obtine factorul dinamic modal
R, (t) = —lf——zsinwt - —("—sinwrt] (2.47)
1 - w?/w; @,

Primul
termen din
factorul dinamic
de sarcina
reprezinta
p a r t e a
corespunzatoare

+ v ibratiei
fortate iar cel
de-al doilea
t e r m e n
reprezinta
contributia

vibratiilor
Fig.2.6 libere. Poate fi
observat ca
raportul o/w, joaca un rol important in raspunsul sistemului.
De exemplu, pentru cazul rezonantei, pentru care v = w,, factorul
dinamic modal este

(R (E)) yuw, = %[sinmt-—wtcosmt] (2.48)

Ecuatia (2.48) arata ca dupa multe cicluri de vibratii care
pot fi atinse in scurt timp, factorul dinamic modal creste foarte
mult, asa cum este ardtat in figura 2.6. Si in acest caz raportul
w/w, poate fi controlat prin schimbdri structurale in sistemul

mecanic.
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2.2.2. R3spunsul prin reprezentdri modale pentru sisteme

mecanice amortizate

Aceste sisteme presupun o simpld modificare prin aparitia
amortizdrii structurale. In modelele matematice cu amortizare
structurald vectorii proprii reali ai sistemului neamortizat sunt
si vectorii proprii ai sistemului [M]-[{C]-[K]. In acest caz;
miscdrile punctelor structurii intr-un mod propriu sunt in fazi sau
antifazd, modurile proprii reprezentidnd unde stationare, desi de
data aceasta sunt misciri vibratorii amortizate.

Pentru ca ecuatia matriceald
MG + [CHG + (K@ = {FE) (2.49)

sd poat3 fi decuplat3 de vectorii reali ai sistemului [M]-[K], este
necesar ca [149]

[CIM] K] = [KM)HC] (2.50)
Valorile proprii sunt perechi complex conjugate
A, = -0, +ip,, Ay = -0, - jp, (2.51)

unde p, si o0, sunt pulsatia proprie si factorul de amortizare
corespunzitoare modului r. Folosind si de aceast3d datd
transformarea modald (2.28) ecuatia matriceald (2.49) se decupleazid
intr-un set de n ecuatii diferentiale de ordinul doi de forma

mz, + c z, + k,z, = P(t), r=1,n (2.52)

unde m,, c,, k, $i P,(t) reprezintd masa modald, amortizarea modald,
rigiditatea modal¥, respectiv forta perturbatoare modald si care

sunt date de expresiile
=) MU, )0 ©, =) TICHR Y =) TR, PoAE) = (x) iR (2:53)

Introducand raportul de amortizare modal {, = c./c, .. sistemul de

ecuatii (2.52) devine
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3 +20,0,%, + wiz, = =p(t), r=1,n (2.54)
I r r-r m I
I

I

R3spunsul modal va fi de forma

-{o.t 0 -{;w,t
z (t)= z/0)e cos(m ,/1—(? t-¢ )+—(:L(—)i——sin W, 1-¢2¢t +
r 3 r I ® 1 CZ
[1- f1_
& f ] (2.55)
t
1 . 2
+ e-{ o (t-T)P(t)sinw /1-C; &
mt“‘)r'[ Cr r( ) r( ) r (r
unde
_ 2 _ cr
p, = wy/1-{7, tane = (2.56)

1-¢2

5

Revenirea la coordonatele fizice se face pe baza transformdrii
(2.28)

2.2.2.1. Factorul dinamic modal pentru pentru sisteme mecanice

amortizate supus unei forte constante

Dacd forta perturbaroare este constantd, ecuatia de miscare

este
m%, +cz, +kz =P, P, ={IMF) (2.57)
Y t Presupunand
R(6) sistemul in
200

— condi¢tii
initiale nule si
/\ /\ in plus cazul
/[\\ sistemului

1.00 .
x\// \\ subamortizat ({
< 1), factorul

J |

dinamic modal

0.00 | , are expresia
0.00 1.00 2.00 3.00 4.00

Fig.2.7
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R (t) =1 - e %o (2.58)

Ir

W .
cosp, t +(Cf2f)51np,t

unde

C C -
P, =yl -0 (= iy (2.59)

pr reprezintad pseudopulsatia proprie a modului r iar {, raportul
de amortizare modald. In reprezentarea graficd a factorului dinamic
modal, figura 2.7, R(t) = 1 corespunde deplasfirii statice. Deoarece
forta este aplicatd instantaneu, va exista o supraelongatie, si
sistemul se apropie de pozitia de echilibru static dupa un numir
de cicluri de oscilatii amortizate. Nivelul amortiz#rii din sistem,
datd aici prin raportul de amortizare modal3d (,, este un nou
parametru prin care se poate controla md3rimea supraelongatiei,
viteza de descrestere a acesteia cat si num3rul de cicluri in jurul

pozitiei de echilibru static.

2.2.2.2. Factorul dinamic modal pentru pentru sisteme mecanice
amortizate supuse unor forte armonice

Daci se ia in consideratie ca asupra sistemului mecanic
actioneaz3 forte perturbatoare armonice de aceiagi pulsatie
solutia ecuatiei (2.54) este de forma

2, (0) +o 0
Msinprt+zr(o) cosprt;]r

zr(t);e'°{

b, |
(2.60)
t
P [P e e sinp, (£ - ©)de
mlplo
in care o, = c,/2m, este factorul de amortizare modal. Poate fi

constatat ca vibratiile libere descresc exponential in timp ca
rezultat al amortizarii. Amortizarea are de asemenea un important
efect asupra vibratiilor fortate asa cum rezulta din termenul
integral al solutiei (2.60).

Efectul amortizarii poate fi foarte bine pus in evidenta daca

forta perturbatoare este armonica. In acest caz factorul dinamic
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modal este dat de

2
1- f% sinwt - 2(6,- L |coswt
w7 w;
R (t) = (2.61)

2
2 2
1 - 125 + 4 gr_&%
m.{ m.z'

La rezonant#, factorul dinamic de sarcini, obtinut din (2.61)

este de forma

(Ro)ax = 57 (2.62)

Trebuie remarcat c3d dac3d la rezonant3, in cazul sistemelor
neamortizate, factorul dinamic modal creste la infinit, in cazul
sistemelor amortizate acesta este finit. Inc3 odat3 este pus3d in
evidenta efectul parametrilor structurii, de data aceasta prin
rapotul de amortizare. Se constatd c3d factorul dinamic modal maxim

este tocmai factorul de calitate.
2.3. Leg3dtura dintre eforturile dinamice si vibratii

Cand o structurd mecanic3 este supusd la vibratii in fiecare
element al structurii vor apare eforturi alternante. In elementele
elastice ale structurii vor apare perechi de eforturi
autoechilibratoare, prin urmare acestea pot fi exprimate, in cazul
modelelor liniare, pe baza deplas3rilor relative dintre capetele
elementului (nodurile succesive, pentru cazul in care modelul este
constituit pe bazd de elemente finite). Se poate scrie o relatie
matriceald intre eforturi si deplas3ri de forma

{st = [pllg (2.63)

unde {S) este vectoriul eforturilor dinamice, iar (p] este o
matrice ce contie elemente elasice, dar este diferit3d de matricea
de rigiditate a intregii structuri.

Presupunand comportarea dinamicd a structurii guvernati de
sistemul de ecuatii diferentiale de ordinul doi (2.20), rispunsul
sistemului, pe baza analizei modale, se obtine prin suprapunerea
modurilor proprii
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n

gt = Y Ix)z, = (x1{z) (2.64)

i=1

unde [X] reprezintd matricea modalsd formatd cu vectorii proprii iar
{z) reprezinti vectorul coordonatelor modale. Pentru transformarea
de coordonate (2.64) ecuatia (2.20) se decupleaz3d intr-un sistem
de n ecuatii diferentiale independente si a c3ror solutii sunt usor
de determinat.

Pentru structuri complexe numsirul ecuatiilor diferentiale este
enorm si de aceea se retin numai un numdr acceptabil de moduri, dar
care s3 dea acuratete rezultatelor.

Avand in vedere scopul urm3drit: determinarea eforturilor
dinamice pe baza analizei modale, adic3 pe baza legilor de miscare
ale punctelor din structurd, trebuie tinut seama ci existi
structuri mecanice avand asa numitele misc3ri de corp rigid.
Migc3irile de corp rigid sunt acele misc3ri in care nici un element
elastic al structurii nu este deformat. In acest caz energia
potentiald de deformatie a sistemului mecanic este semipozitiv
definitd, iar [K] este o matrice singulari si, prin urmare, se pot

scrie urm3toarele relatii

[Kliz}, =0}, r=1,2,...,n (2.65)

unde n, reprezintd numd3rul modurilor de corp rigid.

Pentru cazul existentei miscdrilor de corp rigid, ecuatia de
superpozitia a modurilor proprii (2.33), aceasta se poate scrie
intr-o form3 partitionatd

{z}
lg(e))=(x1zb={ [x1, (X] E]{{ZZ}R}= [1X] {2),+ [X] fzh, (2.66)
E

unde (X]x si [X], sunt matricele modale corespunzitoare modurilor
de corp rigid, respectiv modurilor de corp elastic. Inlocuind
aceastd transformare in ecuatia de miscare (2.20), prin inmultirea

la stanga cu matricea partitionatd [X]" se obtin ecuatiile

[X17(M) (X1 42), + (XIR(K] [X] {2}, = [(X1HF(e))
(2.67)

(x120M [(x)(8, + [(X1E(K) [X) =z}, = [(X)RF(E)}
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Tindnd cont si de relatiile (2.65), ecuatiile (2.67) se scriu

(m] {2}, = [XIRF(E))
(2.68)

(m) {2}, + (K1 {2l = (XIHF(E))

Primele n, ecuatii dau legile de miscare de corp rigid, iar
ultimele, n-n, ecuatii, dau legile de miscare de corp elastic.
Inlocuind (2.63) in vectorul vectorul deplas3drilor obtinut pe

baza analizei modale, se obtine

(8) = [p] (K11} = [0)(z) = 3 o)z, (2.69)
r=1

unde vectorul {o), reprezint3 contributia la vectorul eforturilor
(S} datoratd unei deplas3ri modale unitare. In cazul in care
structura are si migci3ri de corp rigid, deplasidrile sale se
determind pe baza ecuatiei (2.67), dar trebuie avut in vedere ca
miscirile de corp rigid nu duc la cresterea eforturilor dinamice.
Deci, se poate scrie

Ng
s =0l dzly = Y lo),pz, (2.70)
r=1

ceea ce reprezintd o exprimare a eforturilor dinamice pe baza
analizei modale. In 1lucr3rile [13,16] sunt date aplicatii si

exemple numerice.
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CAPITOLUL III
MODELE DINAMICE REPREZENTATIVE PENTRU STRUCTURI DE MASINI

3.1. Forma generala a modelului dinamic pentru o structuri
mecanica

Modelul dinamic discret al unei structuri mecanice de masina
sau utilaj are forma generala

(Mg + [Clig + [Klig = {F(8)) + {g(g, q, ) (3.1)

unde {q} este vectorul celor n legi de miscare care definesc pozitia
structurii masinii, la un moment dat.

Matricea [M) este matricea de inertie a structurii si poate fi
scrisa ca o suma

[M] = [M,] + [M(E)] (3.2)

unde matricea [Mo] este o0 matrice cu elemente constante,
corespunzatoare marimilor inertiale: mase, momente statice si
momente de inertie ale substructurilor care au sau nu au miscari
impuse. Matricea [M(t)] are elemente variabile in timp, ciclice, cu
perioade egale cu cele ale miscarii mecanismelor aflate in migcari
impuse, cum ar fi mecanismul biela manivela, substructuri aflate in
miscari de rotatie, etc., asa cum se va ar&dta in paragraful 3.2.4.

Matricea [C] denumitd, matricea de amortizare, poate sa fie

scris3d, in contextul de mai sus, ca o sumd

(€] = [G) + [6] + [C(e)] (3.3)

unde [C,] este o matrice patratica simetrica, n x n, avéand
elementele sale constante. Matricea [C,] este greu de modelat corect
mai ales in cazul structurilor de masini care au subansamble in
migcare impusa; cuplele cinematice constituind disipatori
concentrati de energie. Miscarile impuse fac sa apard un alt termen
[c(t)], variabil in timp, periodic cu perioada migcdrilor
mecanismelor. In cazul in care mecanismul executa o miscare de
rotatie cu axa fixa apare, ca efect al cuplului giroscopic, inca un
termen dat de matricea antisimetrica [G], numita matrice
giroscopicd. Fiind o matrice antisimetricd duce la complicatii in
formularea unei dezvoltari modale si In determinarea raspunsului

structurii la o excitatie cunoscuta.
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Matricea de rigiditate (K] poate fi s$i ea scrisa sub forma

sumei

[K] = [K,] + [K(E)] (3.4)

elementele matricei [K,] fiind constante si reprezentdnd rigiditati
ale partilor din structura de masina care nu au miscari impuse.
Partile din structura care au miscari impuse de executia unor
operatii tehnologice isi reflecta prezenta in matricea de rigiditate
prin termenii periodici ai matricei [K(t)].

Vectorul fortelor perturbatoare {F(t)) poate fi scris si el ca

o suma de vectori de excitatie

IF(e)} ={F, ()} + {F; (£)} (3-5)

unde vectorul (Fo.(t)} este vectorul fortelor perturbatoare
exterioare care provin din procesul tehnologic, iar F,(t) este un
vector al fortelor perturbaroare care provin din fortele inertiale
ale mecanismelor de executie.

In multe cazuri modelarea dinamica a cuplelor cinematice
necesita introducerea unor termeni neliniari, functiuni neliniare
de viteze, pozitie i timp si care se vor afla in vectorul
{g(q,q,t)). Prin aceste functii sunt modelate jocurile in mecanisme
si frecarile, printre care si frecarea columbiana. Acestea din urma
sunt de forma -R.,sign{q.}, fiind de sens contrar vitezei relative

dintre suprafetele de alunecare ale mecanismului respectiv.

Tendintele actuale in constructia megastructurilor pun céteva

probleme referitoare la sigurant3d, confort si durati de functionare.
Controlul comportdrii dinamice furnizeaz3 solutii acestor probleme,
iar pentru studiul comportdrii trebuie stabilit un model dinamic.
Cateva modele dinamice a unor structuri de mare important3 sunt
deduse in cele ce urmeazi.

3.2. Exemple de modele dinamice
3.2.1. Masina de haldat (Fig.1.11)

in prima fazi a abordirii acestei probleme, se va consider3 un
model dinamic atat de "simplificat cat este posibil®.

Deoarece centrul de greutate al ansamblului brat-contrabrat
trece prin axa OY de rotatie a ansamblului se poate face urmitoarea
simplificare : deplasarile pe verticald ale sasiului rotativ s,
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sunt nesemnificative fata de elongatiile miscarilor vibratorii ale
punctelor de pe ansamblu brat-contrabrat.

Pentru scrierea ecuatiilor diferentiale de miscare ale
ansamblului, aplic3m metoda ecuatiilor lui Lagrange, pentru care
trebuie scrise expresiile energiilor cinetice, potentiale si de
disipare si ale lucrului mecanic virtual al fortelor date.

Pentru tronsonul T, ., expresia energiei cinetice are forma
1
1
E_; =-5f %2 + y2)pudu (3.6)
Q

unde x,(t) si y.,(t) sunt legile de miscare vibratorii absolute ale
unui punct P, de pe axa tronsonului T,,., la cota u fatid de
articulatia i. Tronsonul T, ,,,, intr-o anumit3 pozitie a bratului,
reglatd prin troliul de actionare, are unghiul a, fat3 de orizontal3
si oscileaz3 fata de aceste pozitii in jurul articulatiei i dupd
legea de rotatie ¢,(t). Conform legii de distributie a misc3rilor
vibratorii

X, = X; + ucos(a; + ¢@;)

u
(3-7)
Yy =Y; +usin(a; + ¢;)

care, in urma derivarii in raport cu timpul, introduse in (3.6) si
tinadnd cont ci elongatiile sunt mici, se va transforma in urmitoarea

expresie
E, = %mﬁ(kf c 9+ %Ji(bi + 5,9,(y,cosa; - Xx;sinx,)  (3.8)

unde J, si S, sunt: momentul de inertie, respectiv momentul static
al tirantului T,;., in raport cu axa orizontald ce trece prin
articulatia 1i.

1 1

J; = fufpwdup S; = fuipwdui (3-9)
0 0
Legile de miscare ale articulatiei i se pot scrie sub forma
sumelor
i-1 i-1

= Y Licos(a, + ), y;=3 Iisin(a, +¢y) (3-10)
i=1

=1

unde 1, este lungimea tirantului Ty,.., din lantul pand la articulatia
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i. Derivand relatia (3.10) in raport cu timpul s$i introducénd in
(3.8) se obtine
1 i-1 1 i-1 2.2
L2 . . .
Ecj:EATi(pi+Si(piE ¢, l,cos(a, - a;) + 3’"712 12¢p2 +
k=1 k=1

(3.11)
i-1

+my Y, 1,1.4.¢,c08(a, - a)

k=1,s<1

Cum bratul are 5 tronsoane si 2 stdlpi de ancorare :T,, si T, iar
energiile cinetice de forma generald (3.11), se poate construi un
sistem de ecuatii diferentiale cu 10 grade de libertate, avéand
legile de miscare: @,, ¢., ¢, ¢., ¢ pentru tronsoanele T,,,....Ts;
®<, ¢, pentru stalpii T,, si T,.; ¢. pentru catargul T,,,, si respectiv
¢, ¢,o pentru contrabratele T,,,,» $i Ti,... Vectorul legilor de
miscare ale bratului va fi

lg) = lo,. 0,5, . .... L @.0l7 (3.12)

pentru care energia totald a bratului va fi

Ey = -;—‘-QJT[M,,J {g,) (3.13)

unde [M,] este matricea de inertie a bratului.

Elementele matricei [M,] pot fi deduse prin urm3torul algoritn,
pe baza relatiei generale (3.11), pentru i=1,2,...,10.

Pentru i=1

1.2
Eep = 59101 (3.14)
rezultdnd in program, linia
M (1,1) = M (1,1) + 4, (3.15)
Pentru i=2,
1 i
Eep = EJZ(’)% * S9,1,9,cos(ay-a)) + —2]1m72112¢§ (3-16)

rezultand linia din program:
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My(1,1) = M, (1,1) + mgl,

Mp(2,1) = M,(2,1) + S,1,co8 (a,-a,), (3-17)
M, (2,2) = J,
Pentru i=3,
1 ., , ,
B = 5 395 *+ S35 (¢, 1,cos(a,-a,) +¢,1,cos (e -a,)) +
(3.18)
v Loy (1293 + 1262 + my,1,1,p,¢,00s (a,-a,)
> M3 19; 292 731429, P,COS (@, -0,
rezultand urmitoarele linii
M (F,7)=M(F,7) +mp,15%, M, (3,7) =M, (3, j) +S,1,cos (a,-c;)
(7 =1,2) (3.19)
M, (1,2) =M, (1,2) +my,1,1,cos (a,-a;) , M, (3,3)=M,(3,3)+J,
Repetdnd aceleasi etape, pentru i=4, se obtine
Ag(j,j)=bg(j.j)+nygl§,Mg(4.j)=Mg(4,j)+E§ljcos(a4—aﬂ
(7 =1,2,3)
‘ (3.20)
My (1,7) =My (1, J) +mp,1,1,cos(a;-a,), (7=2,3)
My (2,3) =M, (2,3) +mp 1,1 cos (a-a,) , M (4,4) =M, (4,4) +J,
Pentru i=5, se pot scrie liniile
My (G, ) =My (F, F) +Mps15, M, (5, ) =M, (5, J) +S.1,c0s (eg-a,)
(7 =1,2,3,4)
M, (1,7)=M,(1,7) +mps1,1,cos(a;-a), (7 =2,3,4) (3.21)

M, (2,7) = M2,7) +my1,1,cos(a;-a,), (j = 3,4)

M, (3,4) =M, (3,4) +my;1,1,cos (a,~a;) , M, (5,5) =M, (5,5) +J

Pentru stélpul T.
M, (6,6) =M, (6,6) + J, (3.22)

unde J, este momentul de inertie al stélpului iIn raport cu
articulatia 1.
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Pentru stalpul T,., avadnd masa m,, S1 momentul de inertie J, respectiv

momentul static S, se pot scrie liniile

My (F.3) =My(F, F) +mp, 15, My (7, 5) +M, (7, ) +S,1,c08 (@, ~a;)
(j =1,2) (3.23)

M (1,2) = M (1,2)+my, 1 1,cos(a,~a,), M, (7,7)=M,(7,7) +J,

Pentru catargul T,,,...,

M, (8,8) = J, (3.24)
Pentru tirantul T,,,,, se obtine
M, (9,9) = J, (3.25)
iar pentru tirantul T,,,, se poate scrie
M, (9,9)=M(9,9) +my,,15, M,(9,10)=M,(9,10) +
b( ) T10+9 b b (3.26)

+S0lgcos (@ o-ay), Mg(10,10) = M,(10,10) + J,,

Asa cum s-a mai ardtat, pentru atenuarea nivelelor de vibratii pe
structura ansamblului brat-contrabrat, se ataseazd sistemele
seismice S, care introduc cate un grad sau doud grade de libertate

pentru fiecare sistem atasat (conform solutiei tehnice 7.3). Fie
w,;(t) legea de migcare relativd a masei atasate m,,, fata de
articulatia i+1 a tronsonului T,,., si perpendicular pe axa

acestuia. Viteza absolut¥ a masei m, este datd de proiectiile pe
axele sistemului fix

Xg; =X;,, + w;sine;

. _ . (3.27)
Ysi = Via ~ W;jC0S@;
Energia cineticd a acestei mase va fi
E _ 1 . 2 . 2
cai Emai(xsi + .VSi) (3-28)
Legile de miscare ale articulatiei i+1 sunt de forma
i
Xy = Y, Licos(ay + @)
k=1
(3.29)

i
Yia = 3, Lisin(a, + @)
i

Prin derivare in raport cu timpul, pentru amplitudini mici, se obtin

legile vitezei
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xm=—kz Lipisin(a,+9,) =~y 1,¢,sina,
=1 k=1
(3.30)

i r
Via=Y. Libicos (a,+9,) =Y 1,¢,cosa,.
k=1 k=1

Dup&@ inlocuire in expresia energiei cinetice corespunzitoare masei
aditionald, se obtine

_ 1 .2 = .. 1 = ,

E ;= "2’ma1‘wi +maik E 1, 1.9,p.cos (a,-a,) +§maiz 13¢%
=1, 8=1 k=1

(3.31)

m,; 12 1,¢.cos(a,+a;).

In aceiasi manierd se poate deduce energia cineticid totald a

sistemului seismic atasat structurii, care se poate scrie condensat

E,, = %{qb}T[Mba]{qb} + {g )7 IM, 1 0 + wJT[M]{w} (3.32)
Energia cineticd totald a sistemului va fi

E, = = qu[M]{qg + {g )T M, 0} + _JwW (M,]{w. (3.33)

Energia potentiald a ansamblului va avea trei componente

Ep = Epy + Epp *+ Eps, (3.34)

Energia E, derivd din deformatia cablului de ancorare, intre
punctele de prindere. Cablul dintre 4 si 8 va avea constanta

A,  F
k = 4.8
48 14,8

(3.35)
unde A,, si l.. sunt aria sectiunii cablului de ancorare si respectiv
lungimea cablului, iar E modulul de elasticitate al cablului.

Energia potentiald inmagazinatd in acest cablu va fi

1
By = ‘z“kda(Alce)z (3.36)

unde Al,, este alungirea cablului la un moment dat fat3d de pozitia
neincircati a sistemului brat contrabrat. Valoarea Al,. este o mdrime
micd in raport cu lungimea cablului 1,, de aceea geometria

triunghiului 3, 4 si 8 se schimbd puntin in timpul vibratiilor.
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Miscarile relative ale punctelor 4 si 8 sunt date de

X6 = 1,cO8 (@y+@,) -~1,cos (a;+¢,;)

) (3.37)
Ve = 1ysin(a,+@,) -1,sin(a,+¢,).
Distanta dintre ele fiind
Le=\x3e+vie=y/13+17-21,1,cos (a;-a,+@;-@,) (3.38)

fiind, deci, functii de legile de miscare ¢,, ¢,, care pentru
elongatii mici ( ¢ < 5” ) se poate dezvolta in serie Taylor

1o=18 + “’3(%17)0 q,(%e) (3.39)
unde

143 = J13+13-21,1,cos (a,-a,) (3.40)
si

dl 1.1
( ‘B) = 2 7sin(a,-a,)
0

o9, 14(3
(3.41)
a1 1,1, .
@7/, 48
Variatia lungimii cablului la momentul t va avea expresia
1,1, .
Al = 100 (¢3-9,) sin(e;-a,) (3.42)

48

Deci energia inmagazinatd in acest cablu poate fi pus3 sub forma

1
Epi,a8 = Ek.gaA‘a((P;‘(%)z (3.43)
unde,
1,1, . 2
A, =( > lsin(a;-a,) |, (3.44)
48

Inlocuind toate energiile inmagazinate in cabluri, se obtine
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E, = %{gb}T[Kc] lg,)- (3.45)
Al doilea termen al relatiei (3.34) corespunde energiilor de

deformatie inmagazinate in arcurile sistemelor seismice atasate.
Pentru cel de-al j-lea sistem se obtine

_ 1
B,y = E1<jjw§, (3.46)
iar energia totalid va fi
1
E, = E{w}T[Ka]{w}, (3.47)

unde [K,] este o matrice diagonali.
Ultimul termen al expresiei (3.34) se obtine din energia

potentiald a sarcinilor de greutate a tronsoanelor. Astfel, pentru
tronsonul T,, va fi

E e = ~Gs(1sin(a,+@,) +1,sin(a,+@,) +1 (sing+@,)),  (3.48)

unde 1., este cota centrului de masd al tirantului.
Termenii corespunzitori, in ecuatiile lui Lagrange, se obtin prin
derivarea expresiilor de forma (3.48)

OF, .
p3:8 --G 1, (cosa,-¢,sina,),
9,

aEpJ, 8 —

2

-G,1,(cosa,-¢,sina,), (3.49)

OF i
6;:8 =-G,ls (cosa,-@¢sina,) .

fnsumand toti termenii, se ajunge la forma energiei potentiale

1
B, = —Z-{qb)T[Kg] {a,), (3.50)
unde [K,] este o formd diagonald.
Din dezvolt3rile (3.49) va rezulta si un vector {F,) al fortelor
generalizate provenite din greutdti, avand expresii de forma
G.l,sine,. Solutia particular3d a sistemului de ecuatii diferentiale

va da pozitia de echilibru static a ansamblului.
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3.2.2. Modelul dinamic al unui excavator cu cupe

Un model dinamic cat mai real al structurii mecanice a
excavatorului (Fig.1.8.) este extrem de greu de elaborat, datoritd
faptului c3¥ acesta este o structurid elasticd cu o configuratie
variabilid prin pozitia subansamblelor. Sprijinirea sa se face pe un
mediu véscoelastic cu propriet3ti diferite, in pozitii de lucru
diferite. Probleme deosebite ridic3 modelarea procesului de t#iere
a c3drbunelui si mai ales modelarea unor subansamle: lag3drele de
rotatie, dupid axele X,0X, si X,0X, care sunt deformabile, dar mai
ales zona interfat3 dintre structura 2 si sasiul 1, unde rulmentul
3 trebuie considerat ca o structuri elastic3. La dimensiunile mari
ale rulmentului, 10 m in diametru, fiecare sprijin pe cele 140 de
bile are o rigiditate diferit3, iar in cazul existentei unor uzuri
pe sectoarele c#ii de rulare, distributia sarcinii axiale pe bile
este extrem de greu de modelat. Pot apare condi{ii in care grupuri
de bile s¥ nu preia nici o sarcini.

Avdnd in vedere caracterul de investigare a dinamicii
agregatului in domeniul frecventelor joase, se poate considera un
model simplificat al structurii, care s3¥ dea calitativ formele
posibile ale miscdrilor vibratorii. Acest model are in vedere
miscdrile vibratorii ale structurii, numai in planul vertical 0YZ,
considerédnd ansamblu format din structura rigidi 2, sprijinit3 pe

o articulatie in O si impiedicatd elastic la o migcare de balansare

de unghi, in jurul axei 0OX, de cdtre interfata cu rulmentul 3, avand
constanta elasticd K. Atat bratul 4 cé&t si stdlpul 9 se pot
considera ca structuri rigide, pentru misciri vibratorii de joasi
frecventd (sub 5 Hz), care sunt in echilibru static si dinamic, prin
intermediul tirantilor 10, de constant3 elasic3 K, i a ramurilor
palanului de ridicare a bratului 4, acestea avand constanta elastici
K,.

Pentru formularea ecuatiilor de migscare, se utilizeazX
ecuatiile lui Lagrange. Se considerd sistemul cu trei grade de
libertate. Pentru aceasta este necesar a se calcula expresiile
energiei cinetice totale, energiilor date de deformatiile elastice
ale elementelor de leg3tury, energiile potentiale ale
substructurilor si ale lucrului mecanic al fortelor de t3iere.

Energia cinetic3 totald se compune din trei termeni
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E.=E, *E 4 + Eg (3.51)

unde E., este energia cineticd a structurii 2 consideratid rigidi si
care executd misc3re de balans 1in jurul punctului O in planul
vertical Oyz, sistemul de axe Oxyz fiind un sistem inertial. Legea
de miscare a oric3#irui punct de pe structura 2 va fi dat3 prin
coordonatele y si z

y = Ycos¢ - Zsing

(3.52)
pA

Ysing + Zcose@

unde Y si Z sunt coordonatele curente ale punctului fat3 de sistemul
de axe OXYZ legat de structura 2.
Energia cinetic3 E., are expresia

E, = fv(yz + 22) dm (3.53)

care din 2, prin derivare in raport cu timpul devine

E. = %J(i)z (3.54)

unde

J = f (Y2 + 2%)dm (3.55)
\4

este momentul de inertie al structurii 2 in raport cu axa OX.
Energia cinetic3 a bratului port roatd cu cupe, incluzdnd-o si

pe aceasta, se calculeazi cu expresia

2+ 22 p(uwdu (3.56)

E, = ~[(y

0y ~

1
2

considerand ci masa este distribuitXd de-a lungul bratului de lungime
1,. Componentele miscdrii absolute y, $i z, ale unui punct situat la
cota u de axa de articulatie pot fi exprimate prin relatiile

y, = Y,cose - Z;sin@ + ucos(a; + @,)

(3.57)

z, = Y,sing + Z,cos¢ + usin(a, + ¢,)
unde Y, si 2, sunt coordonatele punctului O, fat# de sistemul OXYZ
legat de corpul 2, a fiind unghiul de inclinare al bratului si care

se fixeazd in funtie de regimul de excavare, intre 22° si 25°, iar
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¢ este legea absolutd de oscilatie a bratului in jurul axei 0O,X,

Efectudnd calculele, se obtine
E4:%J11¢2+%J1¢i+2¢¢151(Y1COS (0,+¢,-¢) +Z;sin(a,+@,-¢)) (3.58)
unde s-au notat
1
J,, = (yf+zf)fp(u)du= (v2 + z%)m, (3.59)
(o]
m, fiind masa totald a bratului 4 impreund cu roata
1
J, = fuzp(u)du (3.60)
o
momentul de inertie al bratului 4 in raport cu axa 0,X,, iar

1
=fup(u)du (3.61)
0

fiind momentul static al bratului 4 in raport cu axa 0,X,.
In aceiasi modalitate se poate calcula energia cineticd a stalpului
9, articulat in O,, obtindndu-se

Eg=%J12¢2+%J2¢§+2¢¢252(Yzcos (a,+¢,-@) +Z,sin(a,+¢,-¢)) (3.62)

unde J,, J,, si S, au aceleasi semnificatii ca si la braful 2.
Pentru calculul energiei de deformatie se ia in con51derar4

deformatiile din cablurile palanului i a tirantilor

Ey=E, + E, + Ey (3.63)
unde
E,; = 2 pl(Alu) (3.64)

iar Al,, reprezintd deformatia dinamicd dintre punctele 0, si O,.
Pentru calculul expresiei distantei dintre punctele 0, si 0, se
determind coordonatele acestor puncte relativ la miscarea corpului
2

BUPT



51

A<
1
A

1 * @;cos(a,+9,-¢) - bysin(a,+@,-¢)
Zy = 2, +a,sin(a,;+¢,-¢) + bycos(a,+@,-¢)
(3.65)

Y, =Y, + a;cos(a,+¢,-@)

Z, = 2, + a,sin(o,+@,-¢).

Distanta dintre puncte se poate calcula pe baza coordonatelor cu
relatia

|0,0,] = (v, - Y)% + (2, - 2,)°, (3.66)

Avand in vedere c3 miscidrile vibratorii ale punctelor 0O, si O,
sunt deplas#ri mici, ca functii de unghiurile ¢, ¢, si ¢,, se poate
face o aproximare de ordinul intdi prin dezvoltare in serie Taylor
a distantei | 0,0)] in jurul valorilor de zero ale acestor unghiuri

0|0,0,| 30,0, | 3]0,0,|
0,0,|=|0,0,| +(p(_# +@ 3740+ 37l 4., (3.67)
l34| |340 a‘p o 1 a(Pl . 2| a‘PZ .
unde | 0,0) , este valoarea statici a distantei | 0,0/ . Deformatia
dinamic3 va avea expresia,
ALy, = 10,0,| - |0,0,], (3-68)
care poate fi pusd sub forma liniard
ALy, = e, + €0, + &0, (3-69)
unde coeficientii e, (i = 0,1,2) vor avea expresiile
dy, 9y, 9z, 9z
(Y,-Y)| =2 -4 1+(2,-2,)| =2 -4
30,0, | - > (a(Pi 99, > 74 de; de; (3.70)
' %, J(Y,-Y) 2 + (2,-2,)°2 )

P; =@, 91/ @,

Derivatele partiale ale coordonatelor Y,, Y,, 2, si Z, in raport cu

unghiurile ¢, ¢, $i ¢, sunt
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aY. ) gy, \
B_q: = a,sina, + b,cosa,, 6_(;: = a,sina,
oz oz
—2 = -a,cosa, + b,sina,, —* = -a,cose,
% 99
ay. Y,

2 = -a,sina, - bycosa,, —2 =0
99, ¢,

(3.71)

az oz
=2 = a,cosa; - b,;sine,, i=0
de, 99,
o 0 o, | -a,sina
dg, " o, 4 z
0z, 0 %z, a,cosa
de, " d¢, 4 2z

Constanta elasticd K, a palanului se poate exprima cu ajutorul
constantei elastice K. a cablului inmultit3d cu num3drul de ramuri n,

care lucreazd ca niste arcuri legate in paralel

K,, = nk, (3.72)

unde constanta elasticd a cablului are expresia

K. = T%EJAIC (3-73)
3¥410
unde E. este constanta de elasticitate a cablului, iar A. este aria
transversal3 a cablului. Modulul de elasticitate a cablului este 3/8
E, unde E este modulul de elasticitate al otelului (E = 2,1 10%
N/m’) .
In final, energia de deformatie a cablului palanului va fi de
forma

1
Em = Ek;iu%¢'*el¢1*'ez¢ﬂ? (3.74)

In acelasi mod se poate scrie expresia energiei de deformatie
a tirantilor

1
E, = EKCAJ; (3.75)

unde
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Al = |00 -1050,1,. (3.76)

iar 10,0/ este distanta dintre punctele 0, si 0,. In urma
dezvoltdrii in serie Taylor si 1ludnd numai termenii liniari,
deformatia dinamicd se poate scrie

Alg, = £,0 + £,9, + f,0, (3.77).

unde coeficientii f, se calculeazi cu relatiile

ay, oz,
. dloo| TR B
' 99 V(Y -Y) % + (2,-25)2 (3.78)

P; =@, @9, @,

in care s-a tinut cont de faptul ci coordonatele punctului O,, de
prindere a celor doi tiranti, sunt constante. Derivatele partiale
din (3.78) sunt

ay. . Z.
7;# = a,sinea,, 7;# = -a,cosa,
(3.79)
%%, -a,sina,, 9% . a,cosa,
a‘pz a‘Pz

unde a, este distanta dintre punctele 0, i 0, de pe stalpul 9.
Constanta elasticd a unui singur tirant se calculeaz3d cu
formula

E..A,

K = To,0,1,

(3.80)

unde E, este modulul de elasticitate al tirantului, A, este aria
sectiunii transversale a tirantului. Modulul de elasticitate al
tirantului se va lua si iIn acest caz ca fiind E, = 3/8 E. In
paralel cu tirantii intra si arcul echivalent al celor doud ramuri
dintre tamburul palanului si grupul de role de pe stalpul 9.

Al treilea termen al energiei potentiale de deformatie

corespunde deformdrii din zona rulmentului, care se scrie sub forma

By = = K,¢° (3.81)

unde K, este constanta elasticl echivalent3 a reazemului elastic cu

rulment axial-radial care realizeazd pivotarea. Ea este foarte
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dificil de calculat si poate fi determinat3 pe cale experimentald,
prin misurarea diferitelor inclinatii in procesul de echilibrare
staticd a excavatorului.

In echilibrul energetic al dinamicii excavatorului trebuie
tinut cont si de energia potential3d de pozitie, datd de greutdtile
celor trei elemente rigide: 2, 4 si 9.

E, = mygz,c + G2, + MyZy, (3.82)

unde Z,., Z.« Si 2. sunt cotele centrelor de greutate ale celor trei
elemente. Acestea au urm3toarele expresii

Z,e = Y,c8ine + Z,.cos@

Z,c = Y¥,8in@ + Z,cosg +1.sin(a, +¢,) (3.83)

Zye = Y,sing + Z,cos@ +l1 sin(a,+@,)

unde 1l,. si l.c sunt lungimile in lungul elementelor 4 respectiv 9
din articulatii pdn3¥ la centrele de greutate.

Se poate trece la calculul termenilor ecuatiilor lui Lagrange

—< —P = 3.84
o, e, 3, ‘e (3-84)

d(9E\ 9, OB,  OE,
3|39,

unde F,, sunt fortele generalizate ce provin din fortele de excavatie

si pot fi deduse din lucrul mecanic virtual

8L = P8y, + POz, (3.85)

unde P, si P, sunt componentele rezultantei fortelor de t3Aiere dupi
cele doud axe. Punctul P de actionare al rezultantei este situat la
raza R, a rotii cu cupe. Pozitia punctului P, dat prin unghiul B,
depinde de procesul de excavare si de configuratia stratului de
cadrbune. Coordonatele y, si 2z, pot fi exprimate cu relatiile

Vp = Y,cos@ - Z;8ing + l.cos(a,+@,) + cos(P+e,)
(3.86)
zp = Y,;8ing + Z,cos¢ + lsin(a,+¢,) + Rsin(B+e,)

care prin diferentiere duce la relatiile
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3y,=(-Y;8in@-2,cos0)8¢- (I sin(a,+¢,) +Rsin(P+g,)) 8¢,
(3.87)
82z,=(Y,cos@-2,5in¢) s+ (1l cos(a,+¢,) +R.cos (P+¢,) ) 8¢,

Fortele generalizate pot fi deduse prin identificarea relatiei
(3.85) cu lucrul mecaic sub forma
8L = Fwﬁq: + F%ifhp1 + F%B(pz. (3.88)

Ecuatiile de miscare obtinute din (3.84) se pot scrie sub forma
matriceald

My} + [(Klile) = {F} (3.89)

unde [M] este matricea de inertie si are elementele

J,+d +d,, S, (Y,cosa,+Z ;sina,) S,(Y,cosa,+Z,sina,)
S, (Y,cosa,+Z,sina,) J, 0 (3.90)
S, (Y,cosa,+Z,sina,) 0 J,

Matricea de rigiditate este datd de suma

(K] = [K

)+ (K] o+ (K (3.91)

unde [K, ], [Ke), [K.) si [K,) reprezintd matricele de rigiditate
corespunzitoare palanului, tirantilor, interfetei rulmentului de
pivotare, respectiv provenitd din energia potentiald de pozitie a
fortelor de greutate. Aceste matrice au urmitoarele expresii

el e,e, .6, £2 f£,f, f,f,
[Kp) = Kyjleoe, el el (K] = K|f,f, f] ff,
e,e, e,e, € f,f, £,f, f; (3.92)
K, 00 -mg (z,0+2,+2,) 0 0
[k,] =|0 0 0} 0 -mgl, sine, 0
0 00O 0 0 -mgly sine,

Matricea coloani a fortelor generalizate este

(A = P,Y,-P,Z,, P, COSQ,+P,; cOSB-P,, sina,-P,R.sinf,0}T (3.93)
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3.2.3. Cazan de termocentrala

Prinderea cazanului de constructia metalicd (Fig.l.4.) este
nerigidi, ea fiind pendulari, prin tiranti si cu legdturi véscoase,
prin cilindri hidraulici amplasati céate 8 in fiecare din cele patru
plane P,-P,. In contextul unor cuplaje "moi" se poate considera un
model la care cazanul se comportd, din punct de vedere dinamic, ca
un corp rigid. Structura metalica de sustinere a cazanului, se
deformeaza dinamic dup3 primele moduri naturale de vibratii, unul
de incovoiere pe vertical3 dup3 axa Ox avand forma modal3d f,.(z) si
celdlalt tot de incovoiere dupd o directie perpendiculard, dupd axa
Oy, avand forma modald f,(z). Constructia metalica de sustinere a
cazanului este prevdzutd cu contraviantuiri diagonale astfel ca
rigiditatea de torsiune a ei este mare si de aceea primele moduri
naturale de vibratii la torsiune se pot considera a avea domeniul
frecventelor proprii inafard de domeniul de frecventd al excitatiei
seismice.

In acest sens, misc3drile vibratorii ale unui punct situat in
planul P, (s=1,2,..5) de pe constructia metalicd, va avea legile de
miscare

x.(£) =x(6)f,(z,), vy, (t) =y(t)f (z,) (3.94)

unde x(t) si y(t) sunt legile de miscare ale punctelor din planul
P, (92 m ) de fixare a tirantilor T,. Rezultd pentru z, = 0, £,(0) =
1, f,(0) = 1. Tanand cont de faptul c3 structura cazanului s%
considerd o structur3d rigidd cu sase grade de libertate la care se
mai adaugd doud ale structurii de sustinere, sistemul de ecuatii
diferentiale care guverneazd misc3rile vibratorii ale ansamblului
va fi format din 8 ecuatii. Pentru a defini cele 6 legi de miscare
ale cazanului se are 1In vedere c3 prinderea cazanului, de
constructia metalicd, se face prin tiranti de lungime 1 care se
deformeaza in timpul miscadrii cazanului. Tirantul central 0,0,, leagi
centrele perimetrelor patratelor de fixare a capetelor tirantilor.
Pentru scrierea ecuatiilor diferentiale ale misc3drii vibratorii ale
cazanului se utilizeaz3 ecuatiile lui Lagrange. Energia cinetici a
constructiei metalice va fi

Eep= 3 ((6) + Y2(6))dm (3.95)

care tinand cont de (3.94) va deveni
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Eem = mexz + _2‘myy2 (3.96)
unde
m, = fv fydm, m, = fv fidm (3.97)

Energia cinetica a cazanului se scrie ca cea pentru un corp rigid

E., = %ma(r’cmfc} . %wm () (3.98)

unde X.(t), y.(t) si z.(t) sunt legile de miscare ale centrului masei
C al cazanului in raport cu sistemul de axe Oxycz, ([J] fiind
tensorul momentelor de inertie in raport cu sistemul de axe Cx.y.z.,
legat de cazan,.

Legile de migcare ale unui punct material oarecare al
structurii cazanului este data prin

I, = 00, + 0,0, + O,P (3.99)

care proiectata pe sistemul de axe fix Oxyz va da

(t) Poy 0 ZzZ -Y||®x
{rg =y(e)p + (1+2(E)){-@enf *|-2 O X[{0, (3.100)
0 1 lY X 0l]ie,

unde X,Y si Z sunt coordonatele punctului P in raport cu sistemul
de axe 0,XYZ, 1 si 2z(t) sunt lungimea si respectiv deformatia
tirantului central fixat intre punctele O, si 0,, ¢, Si ¢, fiind
unghiurile de rotatie in raport cu axele O.X, si 0O,Y, legate de
planul superior P, de prindere a tirantilor pe constructia metalici.
Particularizand pentru punctul C, centrul de masd al cazanului va
rezulta, derivand in raport cu timpul

{rd = (D (3.101)
unde
g = {x(£), ¥y (£) ., Z(E), Pogs Poyr Pxr @, 0,7 (3.102)

este vectorul coloani al legilor de miscare ale ansamblului cazan-

constructie metalicd, iar [D.] este o matrice dreptunghiularad (3x8).
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1000 1 0 Zz.0
[p] =|010-10-2, 0 O (3.103)

c

0010 0 Y, -X

Formulele energiilor cinetice date de (3.96) si (3.98) vor avea

forma
E., = %{q}T[Mxy] (@ (3-104)

unde matricea (M,,] (8x8) are forma

_ [m] [o] _ 'mx 0 (3.105)
(M) = [[o] to1l" (ml =1, m,
iar
E, = %{q}T[Ma] (@ (3.106)
unde matricea patratd (M.,] (8x8) este
[01 fo]
- T . (3.107)
(M) = m, (D] T1Dc] [[o] [JJ

Energia potentiald are dous componente, una din deformarea
constructiei metalice si cealalt3d din deformatia tirantilor. Energia
potentiald din deformatia constructiei metalice va fi

1 1
Epy = Skoct + Skyy? (3-108)
unde k, si k; sunt constantele elastice ale constructiei metalice
dupd axele Ox siOy.
A doua componenta este cea derivatd din deformatiile
longitudinale ale tirantilor date de legile de deformatie z,

n,
1 2: 2
Ep2= -Ekt zZ; (3-109)

i=1

unde k, este constanta elastica a unui tirant. Deformatia z, a
tirantului i se poate determina din egalitatea vectorialid

O,A; + A,B, = 0,0, + OB, (3.110)

A, si B, fiind punctele de prindere ale capetelor tirantului i de
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constructia metalicd si respectiv de cazan. Punctele A, si B, au
coordonatele x; si respectiv y;, aceleasi pentru planurile O,x,y, Si
Oxy. Pentru calcule algebrice se proiecteaza egalitatea pe sistemul
OoXoYoZ, sub form3d matriceall3d

lo,a} + [T,1M4;B,) = [T,1Mo,0,} + [T]1T0,B,} (3.111)

Matricea [T,] este matricea de trecere de la sistemul OyX,y.Z, la uﬁ
sistem A;x;y,2, legat de tirantul i intre punctele A, si B,, axa A,B,
fiind coliniard cu axa A,z, a sistemului. La fel matricea [T,] este
matricea de trecere dintre sistemul O, X,¥.2, S1 un sistem de axe
00%,Y,2, axa 0,2z, fiind coliniard cu axa 0,0, a tirantului central.
Matricea de trecere [T] de la sistemul de axe OyX,Y.,Z, la sistemul

0,XYZ legat de cazan are forma

(11 = [T, [T, (T,) (3.112)

rezultat¥d din trei rotatii succesive in jurul axelor Ox, Oy si Oz

1 0 0 cosg, 0 -sing,
[T,] =[O0 cose, sing,, [T,] =| 0 1 0
0 -sine, cose, |sine, 0 cosg,
(3.113)
cos¢@, sing, O
[T,] =|-sing, cosg, o
0 0 1

Deorece tirantii sunt coliniari cu axele 0,2z, $i A,z, pozitia

lor in spatiu fat# de sistemul O,x,y, se determin3 prin dou#d rotatii
[Ty] = [Tol [Ty, (T;] = [7,)[T,] (3-114)

considerdnd ci rotatiile relative, intre sistemele de referinta,

sunt de valori mici se obtin din (3.111)

Y. X.
(pyi = ‘pyo - —f‘le ‘Px = Py - —liq)z’ Z; =z - Xi(py M Yi(Px (3'115)

Inlocuind in forma (3.108) a energiei potentiale se obtine

n,

N
Epz = %kt(ntzz * q’iz Y+ ‘Piz X3) (3.116)
i=1 i=1

In aceasti sum3d nu apar termeni de forma zg¢,, 2z¢, si ¢.p, deorece
datorita simetriei retelei de tiranti E X, = E Y, = O.
Energia potential3 totala va fi
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E, = E, +E,, = %{q}T[K] (g (3.117)
unde
n, n,
(K} = diaglk,. k,,n.k. 0,0,k Xi kY Y3, 0l (3.118)
i=1 i=1

Singura forta ce lucreazid asupra sistemului este greutatea
cazanului ce actioneazd iIn centrul de greutate. Lucrul mecanic

virtual al acestei forte va fi
8L = mg.dT, (3.119)

unde r. este vectorul de pozitie al centrului C in raport cu
originea O a sistemului de axe fixe. Forta mg este echilibrati
static de tensiunile din cei n. tiranti prinsgi intre punctele A, si
B,. Astfel, se poate considera ci in mg intrd o cotd parte din G,
prin tirantul i. Deci

n, n,

L = Y. GRT., YT - ng (3.120)

i c 1
i=1 i=1

Vectorul de pozitie r. poate fi scris sub forma

Te=T,; + I, (3.121)
unde
T,; = 00, + OA; + &,B;, I, = B0, + 0,0, (3.122)

In acest caz lucrul mecanic se poate scrie

8L = 8L, + 8L, (3.123)
unde
ne Ny
8L, = Y G8T,;, 8L, = ) Gdr;; (3.124)
i=1 1=1

Sub torm3d matriceald relatiile (3.124) devin
n, ne

8L, = E(Gi}’ibr“), 3L, = ElGi}T{br“} (3.125)
i

i=1

unde
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{r,;} = loo)} + {o,a,} + [T,1Ma,B)

(3.126)
lr,} = [(T17(B;0,) + 0,0
care se pot scrie si sub urmitoarele forme explicite
ooy} = x,y, 017, {04} = x,,v,, 0, :
(3.127)
a;B;} =10,0,1+2)7, B0} + {00 = {-x;,-v,, 237
In calculul deplasdrilor virtuale elementare (6r,;} si (68r,,}

intervin derivate de tipul §([T]") si &([T:]"). Pentru matricea [T]
de trecere de la sistemul de axe fixe Oxyz la sistemul 0OXYZ legat
de cazan, prin diferentierea relatiei (3.112), tindnd cont si de
(3.113), se obtine

3[717 = (D189, + [D,]b¢, + [D,]8¢, (3.128)
unde
T a T
ESRIEREIC SELIECT SN P SEEACIRNT L
0, 30,
(3.129)
_ollT,]n TrpT
o) = 2 iz

care pentru elongatii mici ale rotatiilor ¢,, ¢, si ¢, devin

0 o, o, -9, 0, 1 9, -1 o,
(D,)=0 -@, -1, D)= 0 O .| [D]=1 -¢,0, (3.130)
0 1 @, -1 0 —tpy 0 0 0

calculele se vor face in mod similar si pentru [T,] unde se va tine
cont cd (D,;] = [0].
Lucrul mecanic elementar virtual 6L, va fi de forma

n,

8L, = Y {G)T(8l00,)+8(0,4)+8 [T;]MA,B}+ [T,178(a,B,))  (3-131)
i=1

Termenii (G,]"6(00,}, {G,)"6({0,A,} sunt nuli, deorece vectorii
corespunzitori deplasarilor virtuale r&man in planul orizontal, iar
{G,) este un vector vertical, prin urmare produsele scalare sunt

nule. Dupi efectuarea calculelor se obtine
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n,

8L, = Y (-1G,9,,89,,+1G,9,,89,,+G,6z,) (3.132)

1=1

Al doilea termen al lucrului mecanic virtual va fi

-X.
n. P A
8L, = Y {6)7([D,18x+[D,)8y+[D,182){"Y; (3.133)
1=1 Zc
care devine
ne
3L, = ) (-G,Y;-G;Zc#,) 80,+ (G;x -G, 9,) 89, (3.134)
i=1 >

In expresia (3.132) variatiile 6¢,, é¢,; si 8¢9,, trebuie exprimate ca

functii de 6¢,,, 60,0, 69, 8¢, 69, Si 6,. Relatiile de legiturid se
obtin din (3.115)

Y. X.
5(p.vi = 6‘pyo_'leq)z' d¢,; = 5(px0*—71-5q)z

(3.135)
8z, = dz-X,8¢,+Y b0,

care, introduse impreuni cu (3.115) in ecuatia (3.130), va duce la
expresia lucrului mecanic virtual 6L,

3L, = @7k, 18 + (F)T8 g (3.136)

elementele matricei (K] sunt

e
K,;(4,4) =K, (5,5) =mgl, K, (4,8)=K,(8,4)=-Y g,Y;
i=1

(3.137)
n, 1 n
K5 (5,8) = =Y GX;, K, ,(8,8) = 72 G, (Xi+Y?)
=1 =
Celelalte elemente ale matricei fiind nule.
Vectorul {F, ) are urmdtoarea forma
n, n,
{F,) =10,0,mg,¥ G,v;,-Y 6,x;,0,0,0)7 (3.138)
i=1 1=1
La fel si pentru lucrul mecanic virtual 6L,
3L, = -7k, ,118q + {F M3 gt (3.139)
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unde matricea [K,,] are urmitoarele elemente
Ky2(6,6) = K ,(7,7) = mgz., (3.140)

restul elementelor fiind nule.

Vectorul (F,} are urmitoarea formi
n, n, .
Pt =10,0,0,0,0,-Y 6,v,, Y G,z;,07 (3.141)
i =

Cu acestea, matricea de rigiditate totald va fi
(K] = [K,] + [K,) + [Kj]. (3.142)

De mentionat, aici, ca ecuatia de echilibru static dat3 de vectorul
{d..} va fi de forma

(Klgg = {Fg} + {F )} (3.143)

Examinadnd vectorii {F,)} si {(F,;,}) se constat3 existenta elementelor
nenule care, insd nu dau cupluri care si produc3 rotiri unghiulare
statice ale cazanului, numai in cazul in care toate eforturile din
tendoane sunt egale, deci

G, = M9, zG-X-=GjZ =0, (3.144)

deorece amplasarea retelei de tiranti este simetricd fatd de axa 0,z

a cazanului.
3.2.4. Misc3rile vibratorii ale structurilor mecanice cu rotori

Foarte multe structuri de masini si utilaje contin subansamble
in miscare de rotatie cu ax3d fixd fata de structura masinii, miscare
impusd de cinematica masinii destinat3d executdrii unui anumit proces
tehnologic. In timpul functiondrii masinii apar o serie de efecte
dinamice specifice, legate de modul de compunere a miscirilor
cinematice impuse, cu misc3rile vibratorii rezultate din efectele
dinamice produse.

In practic3, se pot considera doud cazuri distincte:

a) Pe o structurd de masin3d S, fixatd de un postament, care
constituie sistemul fix, prin intermediul unor elemente elastice sau
de disipatie, se aflid una sau mai multe substructuri S, avand

miscari de rotatie cu vitezele unghiulare V. Axele de rotatie sunt
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fixe, relativ la structura S.. Perturbatiile exterioare si cele
rezultate din efectele dinamice ale substructurilor S; produc
miscdri vibratorii ale structurii S., in jurul pozitiei sale de
echilibru datd de actiunea fortele statice. In cazul 1in care
miscarea structurii S, este una de corp rigid, legile miscdrii
vibratorii de transport sunt in numd3r de 6, adic3 trei translatii
si trei rotatii. »

b) Structura S, executd miscdri de transport impuse, care 1in
cazul corpului rigid sunt trei translatii si trei rotatii. In acest
caz substructurile S, sunt legate elastic sau/si prin elemente
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