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C A R I INTEODUCEEE 

l .lObiectivul lucrării. 

Obiectul tezei de doctorat s-a conturat ca urmare a necesităţii cunoaşterii 

cauzelor care concură la dezechilibrul dinamic al morilor cu ciocane precum şi 

a unei preocupări sistematice privind deficienţele de proiectare a organelor 

active a acestor utilaje [B18], [B19]. 

In scopul menţinerii morilor cu ciocane în parametrii unui regim de 

funcţionare corect, în lucrare se face o analiză a factorilor privind: 

-proiectarea organelor active ale morilor cu ciocane, în speţă a 

ciocanelor corelat ansamblului rotor-ciocan privind comportamentul dinamic al 

ansamblului; 

-proiectarea formei ciocanului astfel încât să fie respectată existenţa 

centrului de percuţie, adică percuţia aplicată ciocanului să determine reacţiune 

nulă în punctul de articulaţie al ciocanului cu rotorul; 

-analiza modificărilor centrului de percuţie ca urmare a uzurilor care 

apar în timpul exploatării; 

-analiza diverşilor factori ce survin în timpul exploatării (arbore 

încovoiat, slăbiri ale îmbinărilor mecanice, cuplaje de legătură incorect 

centrate, bătăi ale ciocanelor în sită sau contrabătătoare, pătrunderea 
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accidentală în incinta de măcinare a unor corpuri străine improprii ca pietre, 

materiale metalice, etc.). 

In concluzie, teza de doctorat se înscrie pe linia realizării unor cercetări 

privind perfecţionarea proiectării organelor active şi a diagnosticării factorilor 

perturbatori frecvent întâlniţi în procesul de exploatare al morilor cu ciocane 

articulate. Aceasta este posibil de analizat experimental prin măsurarea 

vibraţiilor lagărelor şi interpretarea semnalelor de vibraţii obţiriute. 

Tema abordată a condus la conturarea unor linii de cercetare axate pe 

necesităţi ştiinţifice şi tehnice. 

In primul rând au fost intreprinse cercetări pentru stabilirea efectului 

interacţiunilor percutante dintre particule şi ciocan. După studiul teoretic 

privind contactul particulă-ciocan, percuţia aplicată ciocanului, studiul mişcării 

ciocanului şi stabilirea centrului de percuţie al ciocanului pentru diferite tipuri 

de ciocane, s-au detenninat experimental parametrii menţionaţi mai sus pe 

diferite tipuri de ciocane existente în industrie. 

Neglijând uzura s-a tratat din punct de vedere teoretic dinamica 

ciocanului articulat de rotor. Până în prezent nu există elaborată o teorie 

sistematică şi completă privind dinamica morii cu ciocane, nu există stabilite 

relaţii pentru calculul principalilor parametrii de funcţionare. Drept urmare, în 

teză se tratează dinamica ciocanului în ipoteza rotorului rigid, luând în 

considerare şi interacţiunile percutante dintre ciocan şi material. Astfel pentru 

rotorul iniţial considerat echilibrat, în procesul de exploatare datorită 

interacţiunilor percutante dintre material şi ciocan se dezechilibrează. Acest 

dezechilibru nu apare în ipoteza că percuţia se aplică ciocanului în aşa fel încât 

percuţia din articulaţie să fie nulă. In acest scop s-au făcut determinări 

experimentale legate de poziţia centrului de percuţie pe rotorul echipat cu 
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număr şi diferite tipuri de ciocane, în condiţiile modificării grosimii stratului de 

material de pe sită. 

Dinamica ciocanului articulat de rotor cu uzura a unu, două sau trei 

colţuri ale ciocanului a constituit o preocupare principală fiind esenţială în 

exploatatrea utilajelor pe care autorul le-a întâlnit curent în activitatea de 

producţie. Această uzură a ciocanului apare ca urmare a exploatării setului de 
N 

ciocane în procesul de producţie, determinând o modificare a dimensiunilor şi a 

centrului de greutate al ciocanului. Determinările experimentale s-au făcut 

pentru un număr diferit de ciocane montate pe rotor luând în considerare şi 

influenţa uzurilor anterioare (număr de colţuri uzate) pentru diferite forme 

constructive de realizare a ciocanelor. 

Multe din cercetările cu caracter preponderent experimental au avut ca 

scop diagnosticarea unor factori de exploatare fi-ecvent întâlniţi în procesul de 

măcinare şi care coexistă uneori concomitent cu factorii studiaţi anterior 

(dezechilibrul rezidual al rotorului, slăbirea îmbinărilor mecanice, dezaxarea, 

arbore încovoiat, etc.). 

După prezentarea tuturor rezultatelor experimentale obţinute, în ultima 

parte sunt evidenţiate concluzii generale şi principalele contribuţii în domeniu. 

1.2 Şocuri şi vibraţii în cazul morilor cu ciocane. 

In dinamica morilor cu ciocane, pe lângă efectele dorite, necesare 

procesului de producţie, există şi efecte nedorite, cauzate de dezechilibrul sau 

uzarea unor părţi componente ale rotorului, precum şi a diferitelor dezechilibre 

datorită proiectării necorespunzătoare a organelor active ale acestora 

(ciocanele), care nu respectă condiţia de existenţă a centrului de percuţie. 

Aceste dezechilibre dau naştere la vibraţii, care în anumite condiţii de 

funcţionare pot deveni foarte periculoase. Este vorba despre fenomenul de 
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rezonanţă, la care o frecvenţă de excitaţie, coencide cu o frecvenţă proprie a 

structurii maşinii şi care conduce la o amplificare a amplitudinii vibraţiilor fie 

de natură constructivă, fie de natură dobândită prin uzura organelor active ale 

morii. Depăşirea vibraţiilor admisibile are ca efect depăşirea tensiunilor 

admisibile ale materialelor din componenţa instalaţiilor, cu repercursiuni asupra 

structurii de rezistenţă a acestora, manifestate prin apariţia fisurilor precum şi 

prin amplificarea zgomotului de structură. 

In cazul morilor cu ciocane, cauza cea mai frecventă de vibraţii o 

constitue dezechilibrele datorate ciocnirilor. 

Sursele de dezechilibru ale morilor cu ciocane pot fi clasificate astfel: 

a) proiectare defectuoasă (distribuţia asimetrică a maselor, a golurilor şi a 

alezajelor, perturbarea simetriei de distribuţie datorită unor şplintiui, pene, 

proiectarea necorespunzătoare a organelor active ale morii (ciocanele) prin 

nerespectarea adoptării centrului de percuţie, etc.); 

b) neomogenitatea materialului (sufluri, porozităţi, incluziiuii sau densităţi 

diferite); 

c) erori sau defecte de execuţie (abateri de la toleranţele de prelucrare, 

deformaţii produse în timpul prelucrării datorită eforturilor tennice interne etc); 

d) defecte de montaj (distribuţia asimetrică a maselor datorită îmbinărilor 

bulonate ale corpurilor compuse în mişcare de rotaţie, bătaie radială datorită calării 

prin pene, alinierea incorectă a lagărelor, montarea pe rotor a ciocanelor, a tijelor, 

a distanţierelor de diferite serii de greutate, cuplaje de legătură incorect centrate, 

etc.); 

e) defecte produse în timpul exploatării (deformaţii cauzate de 

neuniformitatea câmpurilor de temperatură şi de diferenţe dintre coeficienţii de 

dilataţie termică a pieselor componente, deplasarea sau mperea unor i^iese 

componente datorită forţelor centriflige, ca de exemplu ciocane, coroziune 
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neunifomă, uzură a ciocanelor, defecte sub acţiunea unor factori exteriori, ca de 

exemplu deformarea ciocanelor prin lovirea unui corp metalic pătruns în incinta de 

mărunţire, lubrifiere insuficientă sau necorespunzătoare, slăbiri ale îmbinărilor 

mecanice, rulmenţi defecţi,etc.); 

f) fenomene aerodinamice, ca de exemplu turbulenţa. 

Rotorul morii cu ciocane nu are nici un fel de acţiune perturbatoare asupra 

lagărelor când axul de rotaţie coencide riguros cu una din axele principale de 

inerţie ale rotorului. In practică însă, dm cauza factorilor enumeraţi mai sus nu este 

posibilă fabncarea şi ecliiparea rotorului morii cu ciocane, cu respectarea 

riguroasă a acestei condiţii. 

Dacă în timpul flincţionării morii cu ciocane apar vibraţii sau zgomote 

anormale, fiind depăşite nivelele de vibraţii admisibile, măsurate în timpul 

funcţionării nonnale a morii cu ciocane, va trebui în pnmul rând să se identifice şi 

să se localizeze sursa, apoi trebuie luate măsuri de înlăturare a cauzei, respectiv de 

remediere a imperfecţiunii sau defectului. Identificarea şi localizarea surselor, a 

cauzelor vibraţiilor, constituie diagnoza prin vibraţii a morilor cu ciocane. 

Mărimea care dă cele mai sigure informaţii asupra surselor de vibraţii este 

frecvenţa. De aceea, pentru identificarea sursei vibraţiilor trebuie efectuată o 

analiză în frecvenţă, localizarea surselor de vibraţii constând în detenninarea 

cauzelor producerii fiecărei dintre frecvenţele evidenţiate. Prin urmare, stabilirea 

frecvenţelor şi analizarea acestora constituie munca de identificare şi detenninare a 

cauzelor vibraţiilor morilor cu ciocane. Această activitate rezolvă problema 

diagnozei prin vibraţii a maşinilor. 

In esenţă, o analiză fenomenologică a vibraţiilor la maşini pennite 

încadrarea lor în domeniile de frecvenţe arătate în fig.l .1. 

BUPT



0.1 Hz I H z 10 Hz 100 Hz 1 kHz lOkHz lOOkJ^z 

c domeniul audibil 

Q vibraţiile maşinilor rotative J 
• ' 

c vibra(iile structurilor grele 

^ vibraţiile structurilor uşoare ^ 

I I I 

5 
^ ultrasunete ^ 

c socun 
j 

Fig-1.1 

Funcţie de diagrama frecvenţială prezentată, domeniul de studiu pentru 

morile cu ciocane se încadrează între 0...3200 Hz, domeniu ce corespunde unui 

număr mare de surse ale vibraţiilor mecanice, ceea ce are ca efect îngreunarea 

studiului propus. 

Aiializa în frecvenţă constituie o operaţie exactă. Măsurarea 

amplitudinilor nivelului global de vibraţii nu este însă suficientă i)cntrii 

identificarea cauzelor vibraţiilor şi pentru efectuarea diagnozei morilor cu 

ciocane. 
Pentru ajializa vibraţiilor şi efectuarea diagnozei vibraliilor morilor Ircbuie 

efectuate două operaţii: 

1) Calculul în prealabil al frecvenţelor proprii pe care maşina sau 

componentele ei (arbori, rulmenţi, influenţa parametnior ciocanelor, ctc) le poale 

genera. 

2) Măsurarea frecvenţelor pe carc morile cu ciocane Ic generează în 

realitate în timpul funcţionării. 
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Din compararea frecvenţelor calculate cu cele măsurate se pot identifica 

cauzele de vibraţii, respectiv imperfecţiunile sau defectele existente sau influenţa 

parametrilor ciocanului în procesul de mărunţire. 

In tehnica de diagnoză a vibraţiilor morilor cu ciocane s-au avut în vedere 

următoarele considerente: 

1) Fiecare cauză de vibraţii (imperfecţiune, defect) este caracterizată prin 

frecvenţe sau benzi de frecvenţe bine determinate. 

2) Pe baza frecvenţelor sau a benzilor de frecvenţe respective prezente în 

spectrul de frecvenţe detenninat sunt identificate cauzele de vibraţii, respectiv 

defecte sau imperfecţiuni referitoare la dezechilibru, aliniere necorespunzâtoare, 

rulmenţi defecţi, etc. 

3) Operaţia de diagnosticare începe cu identificarea frecvenţei celei mai 

importante, care este generată în general de cea mai serioasă cauză de vibraţii, 

respectiv de cel mai important defect. Apoi continuă diagosticarea în mod similar. 

1.3. Stadiul actual al cercetărilor privind procesul tehnologic de 

mărunţire 

Morile cu ciocane sunt utilizate pentru măcinarea nutreţurilor 

concentrate, fibroase şi rădăcinoase, atât în condiţiile de fermă, cât şi în cadrul 

fabricilor de nutreţuri combinate. Ele se situează printre marii consumatori dc 

energie electrică din agricultură şi zootelinie. 

Asigurarea unui regim raţional privind procesul tehnologic de cxploalare 

al morilor cu ciocane se referă la corelarea optimă a indicilor care să asigure 

funcţionalitatea morilor cu ciocane la valori optimale. Literatura de specialitate 

deşi include o serie de cercetări privind influenţa diferitelor elemente asupra 

procesului de lucru, totuşi nu dispune de date complete care să ilustreze 
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interacţiunea reciprocă a indicilor calitativi de lucru cu parametrii constructivi 

şi funcţionali ai morilor cu ciocane. 

Cercetările experimentale au arătat că principalii parametrii care 

influenţează performanţele morilor cu ciocane sunt: cantitatea de alimentare cu 

material, diametrul rotorului, viteza de rotaţie a rotorului, numărul de ciocane 

care echipează rotorul şi parametrii dimensionali ai ciocanelor. 

-diametrul rotorului 

Urmănnd traseul individual al particulei, respectiv al materialului în 

strat, Friednch W. [F7] ajunge la concluzia că alimentarea tangenţială a morii 

este mai eficientă decât cea axială. Pentru asigurarea alimentării tangenţiale 

este necesar ca rotorul să fie astfel construit încât să permită pătrunderea 

umformă a materialului spre penferia ciocanelor, situaţie în care acţiunea de 

izbire este mai intensă. 

Pentru stabilirea optimă a performanţelor morii în funcţie de diametrul 

rotorului O^Callaghan I. R. [01] a arătat că trebuie luată în consideraţie situaţia 

în care rotorul trebuie să efectueze şi procesul de evacuare a materialului 

mărunţit. 

-viteza periferică a ciocanelor 

Viteza penfencă a ciocanelor influenţează viteza de izbire şi deplasarea 

stratului de matenal în camera de mărunţire. Cercetănle au arătat că pentru 

fiecare produs supus procesului de măcinare, pentru obţinerea gradului de 

mărunţire necesar se impune o viteză periferică optimă a ciocanelor. La 

construcţiile mai vechi de mon cu ciocane această valoare este între 40 . 70 

m s, iar la cele modeme depăşeşte lOOm/s. 

Silver E. [SI8] consideră viteza perifencă corespunzătoare a ciocanelor 

cuprinsa intre 35...45 m s. 
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După Greune K. [G9] domeniul optim al vitezei periferice este cu atât 

mai mare cu cât produsul este mai uşor. 

De asemenea, Duffee J. [Dl3] stabileşte că fmetea mărunţirii creşte la o 

viteză periferică mare chiar în cazul utilizării sitei grosiere. 

Naumov 1. [NI] recomandă viteze periferice cuprinse între 90...100 m/s, 

stabilind că la viteza de 47 m/s debitul morii este foarte scăzut. 

Efectuând un studiu comparativ al morilor cu ciocane rigide şi articulate, 

Dragan Gh. [DII] stabileşte că viteza de lovire scade cu cât măcinişul are o 

masă mai mare la rotorii cu ciocane rigide, iar la rotorii cu ciocane articulate 

descreşterea vitezei se face independent de rotor, numai la capetele exterioare 

ale ciocanelor. Mărirea vitezei şi a numărului de ciocane conduce la o evacuare 

rapidă a produsului din moară, mărind în acest fel debitul de alimentare al 

morii şi implicit productivitatea acesteia. 

Prin studiiile efectuate, Gottingen J. [G8] utilizând procedeul de filmare, 

stabileşte necesitatea creşterii vitezei periferice a ciocanelor. Particulele 

nezdrobite complet sau întregi încă, sunt antrenate de curentul de aer în camera 

de măcinare. Datorită frecării de sită, viteza particulelor este mai mică decât 

viteza periferică a ciocanelor, ceea ce duce la o fi-ânare a acestora. 

Variaţia influenţei \itezei penferice a ciocanelor pentru diferite produse, 

asupra consumului de energie este analizată de Bhim Sen Pathak [B2 . 

Revenko A. [R13] stabileşte influenţa \itezei asupra performanţelor 

morii, corelând viteza cu propnetâţile fizico-mecanice ale produsului dc 

măcinat. 

Pe baza teonei plasticităui Melnikov S. V. [M6] obţine o expresie 

pentru determinarea vitezei de distrugere la lovire a bobului, corelând in acest 

fel viteza ciocanului cu propnetâţile fizico-mecamc^ ale produsului. 
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Pentru micşorarea pierderilor la obţinerea aceleiaşi viteze periferice 

Mikecz V. [M9] arată că este mai raţional să se crească turaţia rotorului decât 

dimensiunile acestuia. 

numărul de ciocane 

Din punct de vedere al performanţelor DuflFee J. [D13] consideră mai 

avantajoasă dispunerea ciocanelor pe patru rânduri decât pe opt rânduri. 

Problema corelării numărului optim de ciocane cu consumul de energie 

este studiată de Friedrich W. [F7] care arată că pe măsură ce numărul de 

ciocane creşte, şi timpul necesar pentru atingerea turaţiei de regim creşte , însă 

sarcina motorului în raport cu procesul de mărunţire scade. 

dimensiunile ciocanelor 

Odată cu schimbarea grosimii ciocanelor Friendrich W. [F7] consideră 

că trebuie modificată distanţa dintre ciocane şi sită, dar nu proporţional. 

Pentru mărirea efectului de măcinare Posea I. [P4] arată că trebuie 

folosite ciocane subţiri, confecţionate din lame de oţel de 1,5....2,5 mjn, 

totalizând grosimea unui ciocan de 4,..6 mm, corespunzătoare grosimii 

ciocanului standard normal. 

Mănişor O. [M2] recomandă diferenţierea grosimii ciocanelor 

condiţionată de produsul care se prelucrează ca unnare a corelaţiei dintre 

acţiunea de izbire a ciocanului şi proprietăţile fizico-mecanice ale produsului. 

Lungimea ciocanului este determinată de diametrul rotorului, de viteza 

periferică a muchiei de atac şi a distanţei dintre extremitatea ciocanului şi sita. 

La construcţiile actuale această valoare este cuprinsă între 150...200 mm. 

Corelaţia dintre grosimea ciocanului şi stratul de material din moara cu 

ciocane este studiată de Revenko A. [R13] . 

10 
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distanţa între ciocane şi sită 

In lucrare Stockman I. [S26] prezintă o îmbunătăţire însemnată a 

debitului morii la măcinarea boabelor de cereale prin diminuarea distanţei 

dintre ciocane şi sită. 

Se consideră de către Mănişor O. [M2] că o dată cu creşterea distanţei 

dintre ciocane şi sită creşte proporţional şi numărul de ciocane ce echipează 

rotorul. 

forma ciocanelor 

Literatura de specialitate dispune de puţine cercetări care se referă la 

influenţa formei ciocanelor asupra performanţelor morii cu ciocane. 

Mănişor O. [M2] prezintă o serie de ciocane delimitându-le domeniul de 

utilizare: ciocane care mănmţesc materialul prin lovire şi despicare 

recomandate pentru produse cu duritate mare şi ciocane utilizate pentru 

produse cu duritate mică (de exemplu, pentru obţinerea fainii de fân). 

Analizând influenţa fonnei ciocanului asupra procesului de măcinaie, 

Căproiu M. [C4] efectuează încercări la o moară experimentală echipată cu 

trei tipuri de ciocane: ciocane de formă dreptunghiulară, ciocane crestate şi 

ciocane speciale. Din studiul efectuat s-a constatat că în cazul ciocanelor 

crestate procesul de mărunţire se realizează concomitent pe principiul lovirii 

libere şi al despicării, acesta fiind mai eficient. 

proprietăţi fizico-mecanice ale produsului ce se macină 

După Dragan Gh. [DIO] debitul morii variază cu fragilitatea măcinişului, 

care este mai mare la materialul uscat. Cel umed are mai multă elasticitate, se 

defonnează mai greu crescând în acest fel energia necesară pentru mărunţire. 
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Eficacitatea măcinării se indică de către Posea I. [P4] ca fiind direct 

proporţională cu masa sau densitatea produsului şi invers proporţională cu forţa 

de coeziune a produsului. 

In urma cercetărilor efectuate, Căproiu M. [C4] arată că intensitatea 

mărunţirii este influenţată de frecvenţa loviturilor date de ciocan pe stratul de 

material de pe sită. 

In general, în aceste cercetări privind proprietăţile fizico-mecanice ale 

produsului şi influenţa lor asupra performanţelor morii, datorită multitudinii şi 

complexităţii factorilor s-au efectuat destul de puţine studii concludente care să 

conducă la proiectarea şi exploatarea raţională a organelor de lucru. 

Analizând cercetările actuale privind procesul de exploatare al morilor 

cu ciocane se constată că o serie din factorii analizaţi au dus la îmbunătăţirea 

performanţelor morilor cu ciocane. 

Lucrările analizate nu iau în considerare influenţa construcţiei complexe 

a ciocanului asupra indicilor de productivitate, energetici şi calitativi de lucru ai 

morilor cu ciocane şi influenţa uzurii asupra acestor indici. De asemenea, 

aceste lucrări nu au evidenţiat influenţa diverşilor factori (parametrii 

constructivi ai ciocanului, proprietăţile fizico-mecanice ale materialelor ce 

urmează a fi măcinate, regimurile de încărcare ale morii, diametrul rotorului, 

numărul de ciocane care echipează rotorul, uzura ciocanelor, etc.) privind 

comportamentul dinamic al morii cu ciocane şi influenţa pe care o au asupra 

echilibrului rotorului. Datorită interacţiunilor percutante dintre materialul de 

mărunţit şi ciocane, rotorul morii chiar dacă a fost echilibrat, se 

dezechilibrează, provocând vibraţii ce sunt transmise rotorului respectiv 

motorului electric de acţionare al morii cu repercursiuni asupra procesului de 

exploatare al acestora. 
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CAR 2 CONSIDERAŢII PRlVlND PROCESELE 

DE MARUNTIRE 

2.1. Utilajele utilizate în procesele de mărunţire. 

In procesele de mărunţire trebuie generate forţe de intensitate mare, 

capabile de a produce deformaţii plastice şi fisuri urmate de fărâmiţarea 

materialului. Eficienţa procesului de mărunţire este asigurată la maşinile care 

acţionează prin forţe percutante. Obişnuit, astfel de forţe se realizează în morile 

cu ciocane. Procesul de mărunţire în interiorul camerei de măcinare este 

obţinut prin acţiunea simultană a ciocanelor, a contrabătătoarelor şi a sitei 

asupra materialului introdus prin gura de alimentare, acţiune ce are ca efect 

învingerea forţelor de coeziune internă a particulelor şi realizarea suprafeţelor 

noi. 

Procesele de mărunţire se aplică unei largi categorii de materiale de la 

piatră [L4] la nutreţuri zootehnice [Bl5]. Indiferent însă de natura materialului, 

principiile de funcţionare şi metodele de studiu sunt identice. Este motivul ce 

face posibilă tratarea unitară a legilor şi calculelor legate de construcţia morilor 

cu ciocane. 
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Există însă mari deosebiri privind construcţia morilor cu ciocane care să 

aibă capacitatea de a realiza mărunţirea. Astfel, deşi se aplică aceleaşi principii 

de calcul, rezultatele diferă mult în ceea ce priveşte parametrii constructivi. 

Drept urmare, în continuare vor fi prezentate numai aspecte practice referitor la 

mori cu ciocane folosite în fabricile de producere a nutreţurilor combinate. 

Procesul de mărunţire poate fi realizat prin mai multe procese de 
s 

mărunţire. La un proces dat însă, mărunţirea se realizează de obicei prin 

combinarea mai multor efecte, care în ultimă instanţă determină alegerea 

organelor de lucru pentru maşină. Procesele de mărunţire sunt redate în 

schemele din tabelul 2.1. 

Toate fenomenele de mărunţire au la bază principiile precizate aplicabile 

funcţie de proprietăţile fizico-mecanice şi mărimea materialului supus 

prelucrării. In multe situaţii la utilajele de măcinat se folosesc combinaţii ale 

unor astfel de metode. 

Trebuie arătat că în fiecare situaţie mărunţirea se realizează prin forţele 

aplicate de către organul activ încât să provoace comprimare, despicare, 

încovoiere, fi-ecare şi lovire. Deosebirile dintre principiile prezentate sunt date 

atât de direcţia forţelor aplicate cât şi de modul de aplicare. Astfel, între 

comprimare şi lovire deşi forţele se aplică în aceeaşi direcţie diferă intensitatea 

şi durata acţiunii lor. Pentru materialele zootehnice este convenabil să se 

realizeze mărunţirea prin lovire în mori cu ciocane. Apare însă şi procesul 

suplimentar realizat de contrabătător ce prezintă o suprafaţă activă riflată. 

Riflurile de pe contrabătător, de construcţie specială măresc eficienţa mărunţirii 

deoarece particula lovită de ciocane şi proiectată pe suprafaţa riflată se divide 

în mai multe părţi care ajung apoi din nou în zona de acţiune a ciocanelor. 

După cum se constată, în funcţionarea morilor cu ciocane un rol 

important îl au ciocanele de pe rotor, dar şi riflurile de pe contrabătător. 
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Principiul de 

mărunţire 

Tipul 

organului activ 

i i i i i i i » 

Tabelul 2.1 

Schiţă 

Comprimare Valţuri 

netede 

Despicare Zdrobitor 

încovoiere Valţuri 

riflate 

M 

Frecare Valţuri cu 

asperităţi 

Lovire Ciocan 
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De fapt, morile cu ciocane realizează mărunţirea prin aplicarea de 

lovituri materialelor de către organele active. Mai trebuie considerate însă şi 

celelalte acţiuni de mărunţire rezultate prin procese de despicare, comprimare 

şi frecare ce contribuie la mărunţire. Pentru a realiza condiţii optime de 

funcţionare, morile cu ciocane trebuie să permită: 

- mărunţirea unei game mai largi de nutreţuri (boabe, coceni, turte, 

ciocălăi, etc.), adică să fie universale; 

- reglarea organelor de lucru pentru obţinerea gradului de mărunţire 

dorit, în limitele prescrise de valorile granulozităţii; 

- mănmţirea nutreţurilor cu umiditatea până la 18...20 %, la care 

perfonnanţele morii să fie corespunzătoare şi să asigure indici calitativi de 

lucru superiori; 

- limitarea încălzirii măcinişului peste 12° C; 

- creşterea randamentului morii, ceea ce se asigură prin reducerea puterii 

consumate la mersul în gol şi a celei pentru antrenarea rotorului cu ciocane; 

Din punct de vedere constructiv moara cu ciocane trebuie să fie simplă, 

să prezinte siguranţă în exploatare, uzură mai redusă a organelor active pe 

unitatea de material prelucrat, iar durabilitatea lor să fie mare. 

Corespunzător necesităţilor, există realizate diferite categorii de mori cu 

ciocane care se pot clasifica după mai multe criterii. 

Astfel, după caracterul procesului de lucru pot fi universale sau în cazuri 

deosebite cu destinaţie specială. 

In funcţie de poziţionarea ciocanelor pe rotor există rotor sub formă de 

tobă cu ciocanele articulate pe generatoare (fig.2.1.a), de monodisc cu axe pe 

care se află ciocanele (fig.2.1.b), de discuri multiple cu ciocanele articulate pe 

axe între discuri (fig.2.1 .c) sau de construcţie specială (fig.2.1 .d). 
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_ 

^ ^ - — 

^ ^ y r 

4- — - -— N — — 

a) b) 

c) d) 

Fig.2.1 

Dacă se ţine seama de felul alimentării există posibilitatea de a se realiza 

prin cădere liberă (fig.2.2.a) sau forţat (fig.2.2.b). 

\ / 

r 7 ^ 

/ 

a) b) 

Fig.2.2 
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Apoi, evacuarea produsului poate să fie prin cădere liberă (fig.2.3.a), 

melc (fig.2.3.b) sau forţat pneumatic (fig.2.3.c). 

r 7 
H 

a) b) 

c) 

Fig.2.3 

Fixarea ciocanelor de rotor este fie rigidă (fig.2.4.a), fie articulată 

(fig.2.4.b). 
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a) b) 

Fig.2.4 

In sfârşit, acţionarea este posibil să se facă direct (fig.2.5.a) sau printr-un 

mecanism de transmisie a mişcării (fig.2.5.b). 

a) b) 

Fig.2.5 

Dintre multitudinea morilor şi procedeelor de măcinare, în tehnologia de 

producere a nutreţurilor combinate se folosesc în mod uzual morile cu ciocane 

articulate de rotor (fig.2.6), deoarece sunt utilaje relativ simple, robuste, uşor 

de exploatat, universale, fiind utilizabile într-o varietate foarte mare a 

materiilor prime, asigură condiţii de calitate specifice şi au randament net 

superior celorlalte tipuri de mori, la acelaşi consum de energie şi granulaţie. 

Totuşi morile cu ciocane au şi unele dezavantaje ce trebuie luate în 

considerare. Astfel, pătrunderea corpurilor de natură metalică poate da naştere 
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la explozii dacă se macină produse fine şi inflamabile. 

1-alimentator 

2-magnet 

3-contrabătător 

4-batiu 

5-sită 

6-priză de aer 

7-rotor 

8-ciocane 

Fig.2.6 

In mod special trebuie subliniat că se produc vibraţii atunci când 

organele active (ciocanele) s-au dezechilibrat datorită uzurii. Este motivul 

pentru care funcţionarea maşinii trebuie să fie amănunţit cercetată încât toate 

sursele de vibraţii să fie eliminate. 

2.2, Fenomenul mărunţirii 

Pentru a trage concluzii în ceea ce priveşte fenomenul mărunţirii 

materialului în morile cu ciocane, este necesar să se evidenţieze solicitările la 

care este supus materialul în incinta de măcinare. In cadrul procesului dc 

mărunţire trebuie considerată faza principală a mărunţirii, faza de ciocnire a 

materialului de mărunţit cu alte organe ale incintei de măcinare, respectiv 
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ciocnirile între particulele de măcinat altele decât cu ciocanele morii şi faza de 

transport a materialului. 

In faza principală a mărunţirii se consideră că se porneşte din zona în 

care materialul este cel mai solicitat (zona de intensitate maximă a solicitării). 

Această zonă de intensitate maximă a solicitării este cliiar zona de impact 

dintre material şi ciocane, respectiv material şi plăcile cu rizuri (contrabătător). 
s 

Procesul de mărunţire este evidenţiat în fig.2.7. 

Fig.2.7 

Idealizat, confonn fig.2.8, solicitările la care este supus materialul în 

procesul mărunţirii sunt forfecarea (fig.2.8.a) şi strivirea (fig.2.8.b) însoţită de 

o deplasare, care trebuie să fie optimizate prin minimizarea consumului de 

energie. 

Solicitarea preconizată este influenţată de fonna materialului, aşezarea 

plăcilor cu rizuri în raport ca axa rotorului, fonna constructivă a muchiei active 
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a ciocanului, fonna constructivă a plăcilor cu rizuri şi de modul de alimentare a 

morilor cu ciocane. 

Alimentarea morilor cu ciocane are o importanţă deosebită deoarece 

materialul trebuie să fie introdus în flux continuu (fară întreruperi) şi în 

imediata apropiere a plăcilor cu rizuri. 

i 

a) b) 

Fig.2.8 

Aşezarea plăcilor cu rizuri în raport cu axa rotorului, precum şi 

conceperea muchiilor active ale ciocanului şi a suprafeţei de lucru a 

contrabătătorului trebuie prevăzută astfel ca în timpul procesului de mărunţire 

să rezulte două componente ale forţei de mărunţire, una de deplasare şi cealaltă 

de forfecare - strivire a materialului. 

Componenta de forfecare este preponderentă în faza principală a 

mărunţirii, iar componenta de deplasare are rol în transportul şi selectarea pe 

dimensiuni a particulelor mărunţite, deci participă cu preponderenţă în faza de 

transport şi evacuare a materialului. 

Faza de ciocnire a materialului supus mărunţirii în incinta de măcinare 

contribue la completarea şi perfecţionarea procesului. 

In această fază are loc ciocnirea particulelor de material între ele, 

ciocnirea materialului cu pereţii incintei de măcinare, alţii decât plăcile cu 

rizuri, precum şi ciocnirea materialului cu alte organe funcţionale ale rotorului 

22 
BUPT



moni. 

Toate procesele menţionate aici duc în esenţă la defonnarea plastică a 

materialului şi deci la un consum suplimentar de energie. 

Unnătoarea fază este determinată de transportul materialului în incinta 

de măcinare. 

Deplasarea materialului care rezultă prin procesul de lovire este pe de o 

parte punctul de plecare pentru transportul şi evacuarea materialului, iar pe de 

altă parte contribue la selectarea şi aşezarea pe dimensiuni a materialului în 

incinta de mămnţire. Această deplasare a materialului este influenţată în primul 

rând de configuraţia morii, adică a incintei de mărunţire (fig.2.9), precum şi de 

forma constructivă a ciocanelor. 

In vederea obţinerii unor rezultate perfonnante privind procesul de 

mărunţire în condiţiile minimizării pierderilor de energie şi a reducerii uzurii 

organelor active ale morii, este necesară 'şi optimizarea transportului 

materialului în incinta de mărunţire. 

Fig. 2.9 

In fig.2.9 se arată diferite configuraţii de mori cu ciocane. Părţile 

principale ale utilajului sunt rotorul cu ciocane 1, contrabătătoarele 2 şi 5, sila 
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3 şi clapeta 4. Funcţie de amplasare există mai multe posibilităţi constnictive 

arătate în fig. 2,9. a - e. 

Conform celor arătate, trebuie avut în vedere că numai o parte din 

materialul care rezultă din faza principală a mărunţirii are mărimea mai mică 

decât mărimea găurii de ieşire (a orificiilor sitei). Drept urmare mărirea 

intensităţii solicitării materialului care este fundamentală pentru corectarea 
s 

rezultatelor mănmţirii, duce la uzură substanţială a organelor active şi pasive 

ale morii, şi astfel la creşterea energiei consumate de moară. 

Ţinând seama că din construcţia şi apoi din funcţionarea morilor cu 

ciocane apar probleme complexe de echilibrare, în continuare se tratează 

factorii care contribue la dezechilibrul rotorilor, precum şi metodele specifice 

ce trebuie adoptate în vederea reducerii efectului nefavorabil produs de 

dezechilibrul rotorilor. 

24 
BUPT



CAP.3 STUDIUL INTEÎIACTIUNILOR PERCUTANTE 

IN PROCESELE DE MARUNTIRE 

3,1 Introducere 

In procesele de mărunţire trebuie generate forţe de intensitate mare 

capabile de a produce deformaţii plastice şi fisuri urmate de fărâmiţarea 

materialului. Eficienţa procesului de mărunţire este asigurată la maşinile ce 

acţionează prin forţe percutante . 

Procesele de mărunţire se aplică unei largi categorii de materiale, de la 

piatră [L4] la nutreţuri pentru zootehnie [Bl5]. Indiferent însă de natura 

materialului principiile de funcţionare şi metodele de studiu sunt identice. Este 

motivul ce face posibilă tratarea unitară a legilor şi calculelor legate de 

construcţia morilor cu ciocane. 

Datorită vitezelor mari de rotaţie, la morile cu ciocane este inevitabilă 

uzura rapidă a ciocanelor şi a lagărelor cu rulmenţi încât apar probleme dificile 

de echilibrare. Interacţiunile percutante dintre ciocan şi material pot produce 

perturbaţii suplimentare care generează neregularităţi în funcţionare. Toate 

aceste aspecte au importanţă deosebită şi necesită analizarea comportării 

dinamice a morii cu ciocane în regim de funcţionare [Bl8]. 
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Dacă rotorul din punct de vedere dinamic se presupune echilibrat, datorită 

interacţiunilor percutante dintre ciocan şi material se dezechilibrează. Evident 

acest dezechilibru nu poate să apară în ipoteza că percuţia se aplică ciocanului 

astfel ca percuţia din articulaţie să fie nulă [Bl9]. 

Ţinând seama că în funcţionare apar probleme complexe de echilibrare, în 

acest capitol se tratează numai posibilitatea eliminării efectului percuţiilor 
s 

asupra articulaţiilor ciocanelor şi rotorului. 

In acest sens se analizează diferite construcţii de ciocane pentru care se 

fixează poziţia articulaţiei încât ciocnirea cu materialul de măcinat să aibă loc 

chiar în centrul de percuţie [B20]. Faţă de metodologia cunoscută, se prezintă 

un calcul simplu şi corect de dimensionare a ciocanului cu un singur orificiu. 

Mai trebuie arătat că pentru diferite tipuri de ciocane luate din realitate, 

calculul simplificat duce la rezultate apropiate de cele stabilite prin 

simplificare. 

3.2 Percuţia aplicată ciocanului 

Procesul de mărunţire în morile cu ciocane este determinat de 

interacţiunile percutante dintre ciocan şi material. Fiecare ciocan este legat de 

rotor printr-o articulaţie plană încât execută mişcare relativă faţă de axa 

articulaţiei. 

Asupra ciocanului articulat în O acţionează în punctul A percuţia P 

datorată ciocnirii cu materialul (fig.3.1). Drept urmare în O şi O apar 

percuţiile de legătură Pe şi P 'e. 

Notând prin ^ H şi variaţia impulsului şi a momentului cinetic în 

raport cu articulaţia O, legile ciocnirii [Bl5] vor fi 
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STUDIUL INTERACŢIUNILOR PERCUTANTE^ 

O-

G A 

• 

Fig.3. 

Şl 

hH = P + P, + P, (3.1) 

(3.2) 

Trebuie stabilite condiţiile pentm ca percuţiile de legătură să fie nule. 

Aceasta înseamnă că în ecuaţiile (3.1) şi (3.2) trebuie să se introducă 

P̂  = O , ceea ce va da 

Şl 

AH = P 

AK = r,xP 

(3.3) 

(3.4) 

Sistemul de axe Oxyz legat de ciocan va avea axa Oz chiar axâ de 

rotaţie OO', iar axa Ox astfel ca planul Oxz să conţină centrul de greutate G . 

Evident impulsul pentru ciocan se scrie 

f l^mv^ =ni{v^+ojxr^) (3.5) 

m fiind masa ciocanului. Prin urmare variaţia impulsului AH pe durata 
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DlNĂjĂicĂ SI ECMlLÎBftAftEA "ftOToiuLOft DE LA MAŞINILE AfiRlCOLE 

ciocnirii va fi 

AH=mAa)A-J (3.6) 

unde Ao) este variaţia vitezei unghiulare relativă a ciocanului. 

Analog variaţia momentului cinetic al ciocanului în raport cu punctul O 

rezultă 

A K , = { - j J - j J + J,k}Aaj (3.7) 

Din relaţiile (3.3) şi (3.5) se observă că percuţia P trebuie să fie dirijată 

de-a lungul axei Oy, ceea ce practic se poate presupune realizat deoarece 

ciocanul în momentul lovirii poate fi presupus aşezat radial. 

Dacă între ecuaţiile (3.3) şi (3.4) se elimină percuţia P, se deduce 

AK^r^xAH (3.8) 

şi deci 

AK = mx^[-zj + xJi^Aco (3.9) 

In umia egalizării expresiilor (3.7) şi (3.9) se obţine condiţia de existenţă 

• / . . - O , (3.10) 

precum şi ecuaţiile suportului percuţiei 

A . - — (3.11) 

şi 

(3-12) 

ce dcfmesc centrul de pcrculic [B15 . 

In particular, cazul obişnuit al ciocanului sub formă de placă plană ce 

prezintă axă de simetrie longitudinală se poate lua Ĵ ^ =0 şi = 0. Aceasta 

arată că există centru de percuţie, iar = 0. 

Prin umiare pentru ca percuţiile de legătură să fie nule este suficient să 

fie verificată relaţia (3.11). 
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3.3. Centrul de percuţie al ciocanului de formă dreptunghiulară 

3.3.1. Articulaţie punctiformă 

Datorită existenţei ciocnirilor dintre ciocan şi corpul de măcinat, asupra 

ciocanului va acţiona o percuţie rezultantă care se presupune aplicată la 

extremitatea ciocanului. 

In ceea ce priveşte percuţiile, prin echilibrarea ciocanelor se înţelege 

adaptarea parametrilor constructivi astfel ca percuţia din articulaţie să fie nulă. 

Pentru simplificare se presupune ciocanul sub fomiă de plăcuţă 

dreptunghiulară, iar articulaţia punctifomiă (fig.3.2). 

B O 
t " 

Fig.3.2 

Dacă prin O se notează punctul de articulaţie, axa Ox după axa de 

simetrie longitudinală a plăcii, axa de rotaţie Oz va fi perpendiculară pe planul 

plăcii. Pentru ca centrul de percuţie să fie după muchia A, poziţia punctului O 

trebuie astfel aleasă încât să fie satisfăcute condiţiile de existenţă ale centrului 

de percuţie. Datorită simetriei, condiţiile (3.10) şi (3.12) precizate pentru 

existenţa centrului de percuţie sunt identic verificate. 
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Notâiid prin h şi b lungimea şi lăţimea plăcii, momentul de inerţie al 

plăcii faţă de axa paralelă cu Oz ce trece prin G este 

. 2 
(3.13) 

Prin urinare, momentul de inerţie faţă de axa de rotaţie va fi 

= y. = -—- + mxi o - "z (3.14) 

In consecinţă, centrul de percuţie va fi în A dacă este satisfăcută relaţia 

(3.11) iar din fig.3.2 se observă că există relaţia 

(3.15) 

Introducând expresia (3.15) în relaţia (3.11) se găseşte 

de unde se obţine 
h'+b' 

h 12 
mx^ 

Conform relaţiei (3.15) mai rezultă 

(3.16) 

(3.17) 

Deşi relaţiile (3.16) şi (3.17) determină complet poziţia punctului O de 

articulaţie, este mai important să se detennine distanţa ^ de la muchia B până 

la punctul de articulaţie O. Deoarece se poate scrie relaţia geometrică 

h 
2 (3.18) 

rezultă 
2/r -b' 

6/1 
(3.19) 

Această relaţie (3.19) este simplă şi poate fi folosită în primă 

aproximaţie pentru construcţia ciocanului care să satisfacă cerinţele existenţei 

centrului de percuţie. 
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3.3.2 Influenţa mărimii oriflciului de articulaţie. 

Realizarea articulaţiei dintre ciocan şi rotor presupune existenţa unui 

orificiu al ciocanului cu centrul în punctul O şi raza r. In consecinţă, centrul de 

greutate al pocanului nu se mai află la mijlocul dimensiunii longitudinale. 

Folosind notaţiile arătate în fig.3.3, poziţia centrului de greutate se 

detennină prin considerarea plăcii plane din care se extrage orificiul. Faţă de 

B 

Vi h / 2 

G 
1 — 

Fig.3.3 

originea O, coordonata xq a centrului de gi'eutate este dată de relaţia 

ht 
â - i 

din care se deduce 

~ Jib-nr' 
(3.20) 

(3.21) 

Dacă se notează prin iHi şi mi masele corespunzătoare plăcii pline şi 

respectiv a golului umplut, momentul de inerţie al plăcii pline este 

12 
+ ni 

h 
(3.22) 
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iar a orificiului plin este 

2 
(3.23) 

Tinâiid seama că masele plăcii omogene sunt proporţionale cu suprafeţele, se 

poate scrie 

m 
(3.24) 

hb nr' hb~nr' 
s 

unde m este masa plăcii cu orificiul considerat. 

Dar, momentul de inerţie al ciocanului considerat ca placă cu orificiu 

este J^ ^J ' z - Jz şi deci momentul de inerţie al plăcii se poate scrie sub 

fonna 

y = 
mhb mjtr 

l[hb-nr') hb-Tir^ 

Deoarece se poate scrie 

confonn relaţiei (3.21) se deduce 

Pe de altă parte, relaţia (3.11) după introducerea expresiei (3.27) va da 

Din această relaţie rezultă coordonata 

1 

(3.25) 

(3.26) 

(3.27) 

hb 

l{hb-7tr^) 
-nr (3.28) 

De asemenea pe baza relaţiei ( 3.26) se obţine 

6/; h^b (3.29) 

iar apoi 
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nr' 
(3.30) 

6/2 fi'b 

De remarcat că relaţiile (3,28), (3.29), (3.30), pentru r = O sunt identice 

cu rezultatele stabilite în cazul neglijării orificiului, ceea ce arată corecţiile ce 

trebuie aduse cazului studiat anterior pentru a se evidenţia prezenţa orificiului. 

In mod deosebit trebuie subliniat că toate relaţiile prezentate pentru 

cazul ciocanului cu un orificiu nu se află în alte lucrări de specialitate unde 

obişnuit se folosesc metodologii de calcul aproximative [L4]. 

3.3.3 Ciocan cu două orificii. 

Pentru a se prelungi durata de funcţionare a unui ciocan, în practică se 

utilizează plăci cu două orificii aşezate simetric faţă de centru. Astfel, ciocanul 

poate fi fixat succesiv prin cele două orificii încât toate muchiile să devină 

active. Forma şi dimensiunile ciocanului sunt arătate în fig.3.4. De data aceasta 

centrul de greutate al ciocanului coincide cu centrul de simetrie al plăcii. 

Şi în acest caz, ţinând seama că masele plăcii omogene sunt 

proporţionale cu suprafeţele, se poate scrie 

m 
hb ~ l7tr^ " hb-l7tr^ 

unde m = mi - 2m2, mi şi mi fiind masele plăcii pline şi a orificiului plin. 

Momentul de inerţie al plăcii faţă de axa z va fi: 

h'^b' 

(3.31) 

+ n\xl - - ATVT'^XI (3.32) 

care pe baza relaţiilor (3.31) se mai scrie 
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B 

J. = 
m 

hb-lnr-

Fig.3.4 

12 
+ hbxl - Ttr'^ - ^nt^xl 

Dacă se introduce în relaţia (3.11) condiţia geometrică 

se ajunge la ecuaţia 

(3.33) 

(3.34) 

Această ecuaţie detennină poziţia centrului de greutate, astfel încât să fie 

satisfăcută condiţia de existenţă a centrului de percuţie, adică percuţia de 

legătură din O să fie nulă. 

In particular, se observă că pentru hb»l7tr^ deci suprafaţa orificiilor 

neglijabilă faţă de suprafaţa plăcii pline, se obţine chiar relaţia (3.16) 

corespunzătoare cazului ideal tratat iniţial. 

Este însă important să se detennine poziţia punctului O faţă de muchie, dată 

prin distanţa^. Deoarece se poate scrie 
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din ecuaţia (3.34) se obţine 

h i hlilh^-y-) r" 

(3.35) 

(3.36) 

Este uşor de verificat că şi în această ecuaţie pentru hb » Ito-'^ se obţine 

pentru ^ valoarea stabilită anterior prin relaţia (3.19). 

3.4. Centrul de percuţie al ciocanului de formă arbitrară 

3.4.1. Articulaţie punctiformă 

Mai întâi se va considera cazul ideal de ciocan simetric cu articulaţia O 

punctiformă (fig.3.5). Axa de simetrie intersectează profilul ciocanului în 

punctele extreme A şi B. Distanţa dintre punctele B şi O se va nota prin şi 

reprezintă principala dimensiune necesară construcţiei ciocanului. 

Notând pentru simplificare J^ = mii unde io este raza de simetrie fală de 

axa ce trece prin G, rezultă 

= (3.37) 

De asemenea, confonn fig.3.5, se observă că există relaţia 

(3.38) 

Dar pentru ca centrul de percuţie să fie în dreptul punctului A, este 

necesar să fie satisfăcută condiţia de existenţă a centrului de percuţie, de unde 

rezultă 

V 
h 

(3.39) 
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Apoi conform relaţiei (3.38) se mai găseşte 

+44 
" 2/; (3.40) 

Fig.3.5 
De asemenea pe baza relaţiei geometrice evidente 

se deduce 

2h 

(3.41) 

(3.42) 

In particular, pentru placa dreptunghiulară de lăţime b şi înălţime h, 

fonnulele (3.39), (3.40) şi (3.42) conduc la rezultate cunoscute în cazul tralat 

anterior. 
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3.4.2 Influenţa oriflciului de articulaţie. 

Rezultatele obţinute anterior pot fi uşor extinse şi în ipoteza considerării 

oriflciului presupus circular de rază r şi centrul O pe axa longitudinală (fig.3.6). 

Raţionamentul se bazează pe artificiul ce presupune placa cu orificiu 

fonnată din placa corespunzătoare completă de masă mi şi cea 

corespunzătoare golului de masă m2. 

Astfel masa plăcii va fi 

m = m̂  -// i j (3.43) 

Datorită omogenităţii plăcii, masele sunt proporţionale cu suprafeţele, 

adică 

m^ m 
S Ttr' S-7ir' 

unde S este suprafaţa plăcii complete. 

'I h/2 

G A 

— — 

h 

Fig.3.6 

Poziţia centrului de greutate se detennină din fonnula 

ni 

care conform definiţiilor (3.43) şi (3.45) devine 

(3.44) 

(3.45) 
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AV = 
S - Ttr 

Ecuaţia (3.46) rezolvată în raport cu va da 

, h S-nr' 

(3.46) 

(3.47) 

Ţinând seaina că momentul de inerţie al plăcii complete faţă de axa din 

G este Jg = m^il, momentul de inerţie corespunzător faţă de axa din O este 

J'o = "h (3.48) 

Aiialog, momentul de inerţie corespunzător orificiului faţă de axa din O 

va fi 

Jo- 2 (3.49) 

Evident, momentul de inerţie al plăcii cu orificiu este J ^ ^ J ' ^ - J i , încât 

pe baza notaţiilor (3.43), (3.44) devine 

mS 
S - 7tr 

h mTtr 
2[S-nr') 

iar după înlocuirea iui ^ din relaţia (3.47) rezultă 

S - Ttr - 2 

Pe baza fig.3.6 se observă uşor că există relaţia geometrică 

care în conformitate cu relaţia (3.48), devine 

h S-Tir' 

(3.50) 

(3.51) 

(3.52) 

Dacă acum se introduc expresiile date de relaţia (3.52) în condiţia de 

existenţă a centrului de percuţie, se obţine 

h S-nr^ , 1 
-a:,. + ^ 

7ir 
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din care se deduce 

= 
ISil - Ttr' (3.53) 
liS-Tir'] 

Drept umiare, dacă se introduce expresia (3.53) în relaţia (3.47), se 

găseşte 

2h hS 

De asemenea, relaţia (3.48) după ce s-a înlocuit expresia (3.53) va da 

2/1 hS 

(3.54) 

(3.55) 

Toate rezultatele astfel obţinute, aplicate ciocanului de formă 

dreptunghiulară cu considerarea orificiului, coincid cu cele obţinute anterior 

[B16]. 

3.4.3 Ciocanul cu două orifîcii de articulaţie. 

Mărirea duratei de ftincţionare a unui ciocan se poate face nu numai prin 

inversarea muchiilor active, ci şi prin schimbarea orificiului de legătură. 

Aceasta presupune existenţa a două orifîcii de articulaţie aşezate simetric faţă 

de mijlocul ciocanului care este în acest caz şi centrul de greutate (fig.3.7). 

Fig.3-7 
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Procedând ca şi în cazul precedent, se introduc masele mi şi m2 ale plăcii 

complete şi ale celor două orificii. Plăcile considerate fiind presupuse omogene 

se poate scrie 

m (3.56) 
S iTir^ S-lnr^ 

unde r este raza orificiilor, iar S suprafaţa plăcii complete. 

Momentul de inerţie al plăcii complete faţă de axa de simetrie ce Irccc 

prin centrul de greutate G este J^ = > îi^cât momentul de inerţie faţă de axa 

ce trece prin O va fi 

y — ( 3 . 5 7 ) 

Analog, momentul de inerţie corespunzător celor două orificii faţă de 

axa ce trece prin O, rezultă 

Jo = (3.58) 

Deci, momentul de inerţie al ciocanului faţă de axa din O este dai de 

relaţia care pe baza expresiilor (3.57) şi (3.58) se poate serie 

Sil-nr' 
m (3.59) 

Dacă în condiţia de existenţă a centrului de percuţie se introduce 

expresia (3.59) precum şi relaţia geometrică 

h 

se ajunge la ecuaţia 

Inr^ 1 

(3.60) 

(3.61 j 

Evident, pentru S » 27ir̂  ceea ce revine la situaţia în care suprafaţa 

orificiilor este neglijabilă faţă de suprafaţa plăcii compacte, se ajunge tocmai la 

relaţia (3.39) obţinută pentru situaţia idealizată. 
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Determinarea poziţiei centrului O al orificiului se poate face prin relaţia 

geometrică 

= (3.62) 

care introdusă în ecuaţia (3.61) va da 

^ ^ - O = O (3.63) 

La fel ca şi în cazul ecuaţiei (3.61) pentai cazul S » Inr^ se ajunge la cazul 

idealizat exprimat prin formula (3.42). 

3.5. Calculul parametrilor ciocanului 

Fonnulele de calcul stabilite au fost aplicate pentru unele cazuri de 

ciocane, majoritatea de fomiă dreptunghiulară. 

După cum se observă, odată stabilite fonna şi dimensiunile principale ale 

ciocanului, poziţionarea centrului articulaţiei trebuie calculată cu ajutorul 

formulelor stabilite anterior pentru distanţa 4. 

In continuare se consideră cinci tipuri de ciocane dintre care două MCPl şi 

MCP2 pentru măcinarea pietrei precum şi MCF5, MC 16 pentni faină şi unul 

MCG pentru măcinarea furajelor grosiere. Dimensiunile şi rezultatele 

calculelor efectuate se arată în tabelul 3.1. 

Cazul de studiat I, II şi III se referă la ciocanul fără, respectiv cu unul sau 

două orificii. 

După cum se constată pentru cele trei situaţii distincte se observă că 

rezultatele sunt foarte apropiate, ceea ce arată că este suficient să se considere 

numai prima situaţie, fară a se face erori prea mari privind neglijarea orificiilor. 
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Tabelul 3.1 

Tip 

ciocan 

Dimensiuni 

Cazul 

de 

studiu 

MPl MP2 MCF5 MC16 MCG 

h 100 180 143 166 
<• 

166 

b 42 55 50 60 50 

d 20 26 20 20 20 

XG 

I 19,60 32,80 26,74 31,28 30,17 

XG II 21,11 34,61 27,94 32,28 31,38 XG 

III 21,59 35,19 28,31 32,56 31,70 

I 30,39 57,19 44,75 51,71 52,82 

II 30,46 57,24 44,78 51,73 52,80 

III 28,40 55,00 43,25 50,51 51,38 

XA 

I 69,60 122,80 98,24 114,28 113,17 

XA II 69,53 122,75 98,21 114,26 113,15 XA 

III 71,59 125,19 99,81 115,56 114,70 
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C A R 4 DINAMICA CUTlTULUI (CIOCANULUI) 

ARTICULAT DE ROTOR 

4,1, Introducere 

Instalaţiile cu rotor şi cuţite sau ciocane articulate au întrebuinţări multiple 

fiind adaptate caracteristicilor materialelor ce urmează a fi prelucrate. 

In afara concasoarelor utilizate mai ales la măcinarea cărbunelui, prezintă 

importanţă instalaţiile de tocare a nutreţurilor, având însă acelaşi principiu de 

funcţionare. Dintre acestea, trăsături particulare prezintă instalaţiile ce execută 

operaţii de tăiere şi tocare a tulpinilor agricole. 

Pe baza rezultatelor deja obţinute privind dinamica morilor cu ciocane, în 

continuare se vor trata particularităţile specifice operaţiilor de tăiere şi în mod 

deosebit alegerea regimurilor de fimcţionare eficientă. 

Determinarea legilor de mişcare se va face pe baza legilor stabilite pentru 

dinamica mişcării relative a cuţitului. Se va presupune că ciocnirea dintre cuţit şi 

material este eficientă dacă are loc în poziţia de echilibru relativ cu viteza relativă 

în sensul de rotaţie. 
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4.2. Funcţionarea utilajului de tăiere 

In general instalaţia execută tăierea şi tocarea materialului fară elemente de 

rezemare (tăiere prin inerţie). Acestea se folosesc în construcţia combinelor de 

recoltat plante furajere având organe cu funcţii multiple încât execută atât tocarea, 

cât şi aruncarea materialului în locurile de colectare. Există însă şi instalaţii de 

tocat staţionare, ca de exemplu maşinile combinate de tocat şi măcinat nutreţuri, 

maşini şi instalaţii de măcinat nutreţuri fibroase şi grosiere etc. La toate aceste 

instalaţii, arborele este dispus orizontal nonnal pe direcţia de înaintare a 

materialului supus tocării. 

Principial instalaţia este compusă din rotorul pe care sunt dispuse articulat 

cuţitele prin intermediul unor bolţuri sau tije, respectiv carcasa. Amplasarea 

cuţitelor de-a lungul instalaţiei de tăiere se face după o elice cu un început încât 

între trecerile a două cuţite să existe o anumită zonă de acoperire. 

Rotorul execută o mişcare de rotaţie cu viteza luigliiulară constantă co încât 

sub acţiunea forţei centrifuge detennină aşezarea cuţitelor în poziţie radială. 

Cuţitul rămâne în această poziţie până ce întâlneşte tulpina. 

După tăiere, cuţitul deviază cu un anumit unghi faţă de poziţia radială şi 

execută vibraţii libere în jurul acestei poziţii. Pentru a asigura regimul eficient de 

mişcare cuţitul la următoarea tăiere trebuie să revină în poziţia radială. 

Dacă îiT poziţia de tăiere mişcarea relativă a cuţitului are acelaşi sens cu 

rotorul, viteza de tăiere rezultă maximă, procesul de tăiere fiind optim. 

4.3. Studiul mişcării 

Modelul dinamic este arătat în fig.4.1 unde Oi reprezintă axa rotonilui, iar 

O articulaţia dintre cuţit şi rotor. Se consideră sistemul de axe fixe OiXiyi cu OiXi 

verticală şi sistemul de axe legate de cuţit cu axa Ox trecând prin centrul de 
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greutate G al cuţitului. La uii moment dat raza OOi de lungime R face cu verticala 

ungliiul (ot, iar deviaţia axei cuţitului faţă de direcţia radială este dată de uiighiul cp. 

Fig.4.I 

Notînd prin Xi proiecţiile pe axele fixe ale forţei de legătură din 

articulaţia O, ecuaţiile diferenţiale ale mişcării ciocanului se pot scrie 

mx,^ = A', + mg 

'"ĵ iG = y^ 
JfjO = X^XfjSinO - Y^x^y cos o 

(4.1) 

unde m este masa ciocanului, Jq momentul de inerţie faţă de axa ce trece prin 

centrul de greutate paralelă cu axa fixă de rotaţie, iar xg = OG constantă. 

Dar, coordonatele centrului de greutate G se deduc din consideraţii 

geometrice şi rezultă 

x,^. = R cos QJt + cos o 

= Rs\n(ot + x^j sin O 
(4.2) 

R fiind raza cercului descris de punctul O. 

Dacă se elimină proiecţiile Xi, Yi ale forţei de legătură din ecuaţiile 

(4.1), se obţine 

= sin O - y,^ cos 0) - mgx^ smO (4.3) 
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care după înlocuirea expresiilor (4.2) conduce la ecuaţia 

J,.e - nico^Rx^ - 6*) + mgx^ sin i9 = O (4.4) 

In continuare se va introduce unghiul de deviaţie (p al ciocanului faţă de 

raza OiO caie este legat de unghiul 0 prin relaţia 

O = cot-(p (4-5) 

Aplicând legile dinamicii s-a determinat anterior [B9], ecuaţia 
s 

diferenţială a mişcării cuţitului 

^ = 0 (4,6) co'R . . ( , X sin^- sin^ty/ - (p) 

unde Jg este monicnliil de ineilie al cuţitului faţă de G, m masa cuţitului, iar xg = 

OG. Deoarece greutatea cuţitului este neglijabilă faţă de forţa centrifugă, se poale 

neglija încât ecuaţia diferenţială (4.6) devine 

(p^ nico^Iix 
s i n ^ = 0 ( 4 . 7 ) 

După cuin se constată, ecuaţia diferenţială (4.7) este neliniai'ă de fonna cunoscută 

în studiul oscilaţiilor pendulului. 

Presupunând că pendulul execută oscilaţii mici în jurul direcţiei radiale, se poate 

lua sin (p = cp. Astfel ecuaţia diferenţială (4.7) se poate aduce la fonna linearizată 

^ + = 0 (4.8) 

unde 

CO.. = (O 
i 

'^^Kco (4.9) 

In poziţia iniţială (t ^ 0), se presupiuie cuţitul aflat pe direcţic radială, adică (p = 0. 

Datorită ciocnijii dintre cuţit şi material ce are loc în acest momenl, cuţitul 

primeşte viteza unghiulară relativă -̂ (o) = - O . 

Ţinând seama de condiţiile iniţiale corespunzătoare poziţiei de ciocnire, 

integi'ala ecuaţiei (4.8) va li 
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^(t) =--^siniKwt) 
Kco 

(4.10) 

Evident legea mişcării relative (4.10) este annoiiică cu pulsaţia (o„ = Kco, diferită 

de viteza uiigliiulară a rotorului prin coeficientul de proporţionalitate K. 

4.4. Regimurile optime de runcţionare 

Regimurile eficiente de mişcare se realizează dacă ciocnirile cu 

materialul au loc în poziţiile radiale ale cuţitului. Astfel, poziţiile de ciocnire 

corespund unghiului cp = O şi pot avea loc în momentele 

rn: r In t_ = 
K(o '2K Q) 

Dar, în aceste momente, confonn soluţiei (4.10), viteza ungliiulară relativă va fi 

rn 

(4.11) 

(4.12) 

Regimul de mişcare trebuie să fie realizat încât procesul de tăiere să aibă 

loc în momentele date de relaţia (4.11) pentru r = 1,3,... 

In mişcarea staţionară, ciocnirile se repartizează unifonn înlr-o rotaţie, ceea 

ce are loc numai pentni 2K număr întreg. Litr-adevăr, ungliiul de rotaţie 

corespunzător unui interval dintie două momente succesive date de relaţia (4.11) 

este (O— = — şi deci rotaţia completă va cuprinde 2K intervale. 
Ko) K 

Pe de altă paite pentru a avea la sfârşitul rotaţiei complete efect de lăicrc, 

trebuie ca = pentm r = 1,3,... Deci pentru regimul de mişcare cllcicnt <y 

trebuie ca parametrul 2K să fie număr impar. 

Practic regimul pcntni care K = 1/2 este potrivit din punct de vedere al 

uzurii minime, dar extiem de greu de realizat. Acest regim este potrivit la viteze 

mici pentru care este suficient un număr mic de cuţite. In cazul K = 3/2 este 
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potrivit pentru rotorul cu rază mai mare şi cuţite mici. Nu suiit acceptabile 

constructiv regimurile pentru K = 5/2. 

In particular, dacă se consideră cuţitul de formă dreptunghiulară de lungime 

h şi se neglijează orificiul articulaţiei rezultă 

k - M 

4.5. Reducerea perturbaţiilor datorate ciocnirilor 

Procesul de măcinare se realizează în morile cu ciocane prin lovirea 

materialului de către ciocanele sau cuţitele articulate de rotor. 

Eficacitatea mărunţirii este însă influenţată de mai mulţi factori dintre 

care percuţiile aplicate particulelor au rolul esenţial. 

Eliminarea perturbaţiilor generate din interacţiunile percutante este 

asigurată prin realizarea ciocanului astfel încăt să admită centru de percuţie. 

In principiu se unnăreşte respectarea unor parametrii constructivi ai 

ciocanului şi de alimentare a morii încât percuţiile aplicate ciocanului să nu se 

transmită articulaţiei. 

Este însă evident că nu întotdeauna sunt satisfăcute cerinţele impuse 

pentru existenţa centrului de percuţie. Drept urmare apar dezechilibre ce 

depind de percuţiile de legătură al căror efect se manifestă şi prin perturbaţii 

suplimentare în funcţionarea morii. 

Evaluarea efectelor datorate ciocnirii cu particulele de material se 

precizează în continuare cu ajutorul raportului de transmitere al percuţiei în 

articulaţie. Verificările experimentale pe mori cu diferite categorii de ciocane 

confinnă corespondenţa ce trebuie să existe, nivelul vibraţiilor măsurate şi 

raportul de transmitere al percuţiei. 
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4.6. Raportul dc transmitere al percuţiei 

Datorită sistemului de alimentare, ciocnirea dintre ciocan şi particulă are 

loc la extremitatea ciocanului în punctul A. Pentru ciocanul realizat astfel ca 

punctul A să fie chiar centrul de percuţie nu apare în articulaţia O percuţie de 

legătură. 
s 

In realitate nu întotdeauna sunt satisfăcute condiţiile de existenţă ale 

centrului de percuţie. Este posibil să nu fie respectate aceste condiţii din 

motive constructive sau din necesitatea adoptării unor componente ale maşinii 

după alte criterii. Dar chiar pentru ciocane construite corect din punct de 

vedere a! centrului de percuţie pot să apară ciocniri în puncte diferite de 

extremitatea A. 

Drept unnare se va presupune că asupra ciocanului în punctul N, 

peipendicular pe axa OG se aplică din partea particulei percuţia P (fig.4.2). 

Fig.4.2 

Deoarece punctul A nu se presupune a fi centru de percuţie, apare în articulaţia 

O percuţia de legătură Pi (Pix, Piy, P^)-
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Coiifonn legilor generale ale ciocnirii (3.1) - (3.2) rezultă 

Pix = 0, P ,y -P = mxGA(o,Piz = 0 (4.13) 

şi 

JOAco = -XNP ( 4 1 4 ) 

Din ecuaţia (4.13) se găseşte Pu = O, P^ = O şi deci Pi(0,P,,0). Astfel 

pentru percuţia P se deduce expresia 

P = Pi - nixcAo) 

Dacă această expresie se introduce în ecuaţia (4.14) rezultă 

Pt = mxn -
XM 

Ao) (4.15) 

In condiţiile construirii unui ciocan care asigură existenţa centrului 

de percuţie A, trebuie să fie satisfăcută relaţia (3.11). Astfel, relaţia (4.15) 

pe baza condiţiei (3.11) se mai poate scrie: 

Xa P, =inxG Aco 
x n 

Confonn relaţiei (4.14), din ecuaţia (4.16) se deduce: 

P " Xa 

(4.16) 

(4.17) 

Raportul dintre mărimile percuţiei de legătură şi a percuţiei aplicate pi in 

ciocnirea dintre particulă cu ciocanul, caracterizează gradul de transmitere a 

percuţiei în ailiculaţie dacă nu este respectată condiţia de existenţă a ceiilriiliii 

de percuţie. Acest raport exprimă măsura perturbaţiilor datorate ciocnirilor ce 

reprezintă sursa nivelului ridicat al vibraţiilor. 

Măsurătorile de vibraţii (cap.8) au arătat că pe măsura crcşlcrii 

raportului (4.17). are loc şi amplificarea nivelului de vibra|ii. 
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4.7. Concluzii 

Instalaţiile cu rotor şi cuţite articulate suiit utilizate în diferite domenii, dar 

principiul de funcţionare este acelaşi. Astfel, ecuaţia diferenţială a mişcării relative 

a cuţitului se poate deduce prin particularizarea din cazul general analizat anterior. 

Regimurile eficiente de mişcare ce au pulsaţia proprie o)„ = Kco, se realizează 

pentru 2K impar, co fiind pulsaţia proprie, iar K = 
mRxr 

X 

Deoarece nu sunt întotdeauna îndeplinite condiţiile de existenţă a 

centrului de percuţie, apar dezechilibre ce depind de percuţiile de legătură ce 

dau naştere la perturbaţii suplimentare. Sunt evaluate aceste efecte prin 

intermediul raportului de transmitere a percuţiei în articulaţie şi se verifică prin 

măsurători apariţia unor nivele amplificate de vibraţii în condiţiile creşterii 

raportului de transmitere a percuţiei. 
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C A P . 5 . E C H I U B Î Î A E E A E O T O R I L O E 

5.1. Definiţii şi generalităţi 

Echilibrarea, după STAS 10728-76, realizează verificarea repartizării 

masei unui rotor şi dacă este necesar corectarea astfel încât vibraţia fusurilor 

şi/sau forţele din lagăre să se afle între limitele prescrise pentru frecvenţa 

corespuirzătoare vitezei de funcţionare. 

După recomandările din standard, rotorul este considerat un corp, ce are 

o mişcare de rotaţie şi în general are fusuri cu care se sprijină pe lagăre. 

Rotorul se consideră rigid, dacă defonuaţiile sale cauzate de forţele de 

greutate şi centrifuge sunt neglijabile. 

Un rotor este considerat ca având o funcţionare de rotor flexibil dacă 

acesta funcţionează la o turaţie mai mare de 0,6 coi (coi corespunde primei 

turaţii critice). In acest caz, în afara dezechilibrului iniţial datorită 

imperfecţiunilor de prelucrare, neomogenităţii materialului, montării greşite, 

etc., în timpul fiincţionării defonuaţiile arborelui rotorului devin mai mari decât 

excentricităţile iniţiale. 

Sursele de dezechilibru ale maşinilor rotative pot fi clasificate după cum 

minează: 
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a) proiectare defectuoasă (distribuţia asimetrică a maselor, a golurilor şi a 

alezajelor, perturbarea simetriei de distribuţie datorită uiior şpliiituri, pene etc.); 

b) neomogeiiitatea materialului (prin sufluri, porozităţi, incluziiuii sau 

densităţi diferite); 

c) erori sau defecte de execuţie (abateri de la toleranţele de prelucrare, 

defonnaţii produse în timpul prelucrării datorită eforturilor tennice interne etc); 
s 

d) defecte de montaj (distribuţia asimetrică a maselor datorită îmbinăiilor 

bulonate ale corpurilor compuse în mişcare de rotaţie, bătaie radială datorită calării 

priir pene, alinierea incorectă a lagărelor etc.); 

e) defecte produse în timpul exploatării (defonnaţii cauzate de 

neiuiifonnitatea câmpurilor de temperatură şi de diferenţe dintre coeficienţii de 

dilataţie termică a pieselor componente, deplasarea sau aiperea imor piese 

componente datorită forţelor centrifuge, ca de exemplu palete, pale, etc., coroziiuie 

neiuiifoniîă, uzură, defecte sub acţiunea unor factori exteriori); 

f) fenomene liidraulice sau aerodinamice, ca de exemplu turbulenţa sau 

cavitatia. 

Gravitatea acestor defecţiuni creşte cu pătratul vitezei unghiulare şi din 

acest motiv rotorii, mai ales cei care lucrează la turaţii mari, trebuie echilibraţi. 

Echilibrarea conduce la îmbunătăţirea condiţiilor de exploatare, la prelungirea 

duratei de funcţionare şi la asigurarea securităţii muncii. 

5.2. Forţele care generează dezechilibrul 

Pentai elucidarea repartiţiei maselor şi a naturii dezechilibrului cauzat, 

se vor considera două variante semnificative. 

In prima variantă (fig.5.1), rotorul se va presupune compus din mase 

punctuale, mj , conţinute într-un plan radia! P dispus perpendicular în S pe axa 

de rotaţie. 
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Presupunând viteza unghiulară constantă, ipoteză care stă la baza 

studiului echilibrării rotorilor, torsorul forţelor de inerţie se reduce în această 

variantă la o forţa unică f , conţinută în planul P, denumită forţă de 

dezecliilibru: 

(5.1) 

Forţa F poate fi considerată ca 

provocată de o singură mash de 

dezechilibru u [g], situată într-un 

punct detemiinat de vectorul de 

poziţie p [mm]. 

F^co^up (5.2) 

întrucât Feste funcţie de co2, 

pentru caracterizarea stării de 

dezechilibru este mai convenabil să 

se considere un alt vector U, 

independent de co,denumit vector 

de dezechilibru: 

U ^ u p (5.3) 

VectoiTjl Ueste definit de unghiul cp, faţă de un vector de referinţă T 

rigidizat de rotor, situat în planul P pe o direcţie radială arbitrar aleasă, denumit 

unghi de dezechilibru. Modulul vectorului de dezechilibru este prin definiţie 

mărimea dezechilibrului [g.mm . 

In concluzie, dacă masele sunt concentrate punctual, într-un singur plan 

radial, dezechilibrul poate fi considerat ca şi cauzat de o singură masă de 

dezechilibm u, situată în acest plan pe o direcţie bine definită. Masa u este 

funcţie de alegerea lui existând o dublă infinitate de posibilităţi. 

Dacă se consideră: 

Fig.5.1 
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u ^ Z m j , (5.4) 

vectorul p va fi vectorul de poziţie al centrului maselor. La un disc omogen, de 

grosime mică, p va reprezenta în acest caz excentricitatea e faţă de axa de 

rotaţie denumită excentricitatea masei, iar u masa discului. 

In a doua variantă se va presupune o repartiţie oarecare a maselor 

mj, cuprinse într-o serie de plane radiale, conţinând una sau mai multe din 

aceste mase. In fiecare plan se poate detemiina ca mai înainte câte un vector de 

dezechilibru, obţinându-se de exemplu, în cazul a cinci plane radiale, 

configuraţia din fig. 5.2. 

Fig.5.2 

Alegând două plane radiale arbitrare I, II, fiecare vector de dezechilibru 

se poate descompune în câte două componente paralele situate în aceste plane, 

ca de exemplu; 

U. = u.,4-U„, (5.5) 

Compunând vectorii coplanari astfel obţinuţi rezultă doi vectori IT, şi 

Uj, constituind o cruce de vectori, denumită cruce de dezechilibru, mecanic 
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echivalentă cu sistemul dat. Considerentele de mai sus sunt valabile şi pentru 

un număr oarecare de plane radiale. 

In concluzie, dacă masele sunt concentrate şi arbitrar repartizate, 

dezechilibrul poate fi considerat ca şi cauzat de două mase de dezechilibru u] 

şi uji situate pe direcţii bine definite în două plane radiale arbitrar alese. Aceste 

mase se pot calcula cu ajutorul relaţiei (5.3), rămânând valabilă şi în acest caz, 

dubla infinitate de posibilităţi de alegere, ca şi în varianta 1. 
Rotorul de lungime finită poate fi considerat compus din n discuri 

coaxiale şi alăturate, de grosimi neglijabile, fiecare având masa Amj 

concentrată în centrul respectiv al maselor, determinat de vectorul de poziţie ei 

Vectoml de dezechilibru al discului considerat va fi; 

U, (5.6) 

Astfel considerat, rotorul poate fi încadrat în cea de a doua variantă, 

rezultând în planele radiale arbitrar alese I, II, (denumite plane de referinţă) 

cmcea de dezechilibru, fonnată din vectorii 

fTrSUii , (5.7) 

Această cruce se consideră dată de două mase de dezechilibru, care se 

calculează cu ajutorul relaţiei (5.3). 

Pentru definirea poziţiei vectorilor de dezechilibiTi ai cmcii, vectorii de 

referinţă specificaţi ca în fig.5.1 se aleg într-un plan arbitrar, care trece prin axa 

rotorului. Crucea de dezechiliubru CTi , ^ ^ se poate reduce în orice punct A 

al axei de rotaţie (fig.5.3), obţinându-se în general un torsor de dezechilibru f 

compus dintr-o forţă R şi un moment M. 

Dezechilibrul definit fie prin crucea de dezechilibru fie prin torsorul 

rpoartă denumirea de dezechilibru dinamic. 

Considerând torsorul redus în pynctul de intersecţie cu axa de rotaţie a 

planului radial ce trece prin centrul de greutate al rotorului, pot apare 
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unnătoarele cazuri particulare: 

Fig.5.3 

I. R^, Jd^O, denumit dezechilibru static, caracterizat prin faptul că 

una dintre axele centrale principale de inerţie ale rotorului este paralelă cu axa 

de rotaţie. Centrul de greutate al rotorului este situat excentric faţă de axa de 

rotaţie. 

II. R=0, MA), denumit dezechilibrul de cuplu, caracterizat prin faptul 

că una dintre axele centrale principale de inerţie este înclinată faţă de axa 

rotorului. Centrul de greutate al rotorului este situat pe axa de rotaţie. 

III. Mt^} şi UlM , denumit dezechilibru quasi-static, torsorul 

putându-se reduce în continuare la o forţă unică cu punctul de aplicaţie 

deplasat axial faţă de centrul de greutate la cota a=M/R. Centrul de greutate, ca 

şi în cazul I, nu este situat pe axa de rotaţie. 
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5.3. Calculul crucilor de dezechilibru echivalente 

Există o infinitate de cruci de dezechilibru echivalente cu (Ti i • 

Dintre acestea interesează crucea cTs , (Tq conţinută în planele de simetrie ale 

lagărului stâng (Ls)şi drept (L^). Se vor considera două cazuri: unul cu rotorul 

situat între lagăre (fig.5.4,a) şi altul cu rotorul în consolă (fig.5.4,b). 

n) b) 

Fig.5.4 

Pe baza echivalenţei amintite, momentele celor două cruci faţă de un 

punct oarecare de pe axa de rotaţie Oz trebuie să fie identice. Notând prin k 

versorul axei Oz şi egalând momentele faţă de punctul C, respectiv B, rezultă 

vectorii şi ^7/ / în funcţie de W^ şi ^ d . 

Pentru cazul din figura 5.4a se deduce: 
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bkxJjj ={a 

-b^xîTjj =akxlTs-{b-\-c)kxU^ 

Sistemul (5.8) se poate scrie sub unnătoarea fomiă matriceală: 

Pentru cazul din figura 5.4 b se deduce: 

bk xlj^ =(a + b)^xV^ + ckxU^ 

-bkxU^j +{c-b)kxU^ 

sau matriceal; 

a + b c 

ÎJ,, 
c 
a 

b 
b-c 

îTs 
n. 

(5.8) 

a+b c 
c îTs 

(5.9) 
îJn a b + c 

b 

* (5.9) 

(5.10) 

(5.11) 
b b 

Vectorii îTî  şi / rezultă descompuşi după vectorii C ŝ şi lJ\y , după 

mmulţirea acestora cu mărimi scalare. 

Relaţiile de transformare (5.9) şi (5.11) rămân valabile şi pentru 

proiecţiile vectorilor de dezechilibru faţă de axele Ox sau Oy ale sistemului 

Oxyz fixat de rotor. 

Prin evaluarea matricilor inverse respective se calculează şi vectorii (7s, 

iTu în fimcţie de ^T; şi 

5.4. Echilibrarea într-un singur plan 

La rotorii de fonna unor discuri, având raportul dintre lăţime şi diametru 

sub 1/10, ca la ferăstraie circulare, pietre de polizor etc., este suficientă 

echilibrarea într-un singur plan, dacă discul este montat în limita toleranţelor 

admise, perpendicular pe axa de rotaţie. 
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Echilibrarea într-un singur plan înlătuj-ă nuinai dezechilibrul static sau 

quasi-static, denumindu-se din această cauză echilibrare statică. 

Pentru efectuarea echilibrării statice trebuie cunoscut planul radial ce 

trece prin centrul de greutate sau prin punctul de aplicaţie al forţei de 

dezechilibru quasi-static. 

La discurile perpendiculare pe axa de rotaţie acest plan se poale 

considera confundat cu planul median respectiv. 

hitrucât în cazul dezechilibrului static centrul de greutate G al discului se 

găseşte la distanţa e de axa de rotaţie, acesta se poate evidenţia prinlr-o 

pendulare statică, după aşezarea arborelui respectiv pe două prisme, ca în 

fig.5.5. 

Fig.5.5 

Direcţia x-x în care trebuie să se intervină cu o masă de echilibrare, se 

marchează după încetarea pendulării şi corespunde poziţiei de echilibru stabil 

al discului, cu punctul G la nivelul minim. Mărimea dezechilibrului U=me, 

luide m este masa discului, se poate detennina prin plasarea pe direcţia x-x a 

unei mase de control m^ la distanţa c, astfel ca în orice altă poziţie discul să 
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raiTiâwă în echilibru stabil. 

In acest caz: 

U = m.e = mc.c (5.12) 

Echilibrarea se poate efectua fie prin plasarea unei contragreutăţi ine 

distanţa b astfel ca: 

ine.b = U (5.13) 
s 

fie prin îndepărtarea de material prin găurire la cota a în partea opusă, astfel ca 

n i e - a ^ U (5.14) 

Pentru efectuarea cu mare precizie a unor echilibrări statice în serie 

există dispozitive speciale. 

Este de remarcat că prin pendularea statică dezechilibrul de cuplu nu 

poate fi sesizat. 

Dacă acesta există, rămâne neechilibrat şi se evidenţiază cu atât mai 

mult cu cât turaţia maximă de lucru creşte. La discurile subţiri efectul 

dezechilibrului cuplului este mic şi se poate practic neglija. 

5.5. Echilibrarea în două plane 

5.5.1. Regimuri de echilibrare 

Atât în cazul dezechilibrului de cuplu, cât şi în cazul general al 

dezechilibrului dinamic, echilibrarea, denumită echilibrare dinamică^ se 

realizează în două plane radiale arbitrar alese denuniite plane de echilibrare 

sau plane de corecţie. 

Rotorului i se imprimă o rotaţie în lagărele sale proprii sau în lagărele 

unei maşini speciale de echilibrat dinamic, măsurându-se vibraţiile provocate 

de crucea de dezechilibru. 
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Pe baza măsurătorilor efectuate ( de deplasări sau de forţe ) se culeg 

informaţii cu privire la direcţia şi modulul vectoj:ilor componenţi ai crucii de 

dezechilibru. 

Echilibrarea dinamică are ca obiect final micşorarea la valori practic 

admisibile a acestor vectori, prin îndepărtarea materialului de pe direcţiile 

respective sau prin aplicarea unor contragreutăţi. 

La o maşină de echilibrat dinamic (fig.5.6 a) vibraţia lagarelor, de regulă 

în direcţie orizontală, este asigurată prin fixarea lor elastică de batiu cu ajutorul 

arcurilor lamelare (Ci) şi (C2 ). Sistemul vibrant astfel considerat are două 

grade de mobilitate, putându-se modela matematic prin două ecuaţii 

diferenţiale. 

M 

Fig.5.6 

180 
i 

90' 

2-0 
OL» 
P 

1 

C) 
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Priii blocarea uiiuia din lagăre, de exemplu a lagărului stâng, sistemul 

devine cu un singur grad de libertate, modelându-se printr-o singură ecuaţie 

diferenţială. 

Modelul fizic simplificat este prezentat în figura 5.6,b, cu unnătoarea 

specificaţie: 

-nif reprezintă masa rotorului redusă la punctul A din planul de simetrie 
s 

Ld al lagărului drept; 

-Uo^^coscot reprezintă forţa perturbatoare armonică dată de proiecţia 

forţei de dezechilibru U^a)'^ redusă în punctul A; 

-c reprezintă coeficientul de amortizare vâscoasă al sistemului; 

-k reprezintă constanta de rigiditate a arcului lamelar (C2); 

Masa redusă 1% se calculează din relaţia: 

(5.15) 

unde m este masa, iar i raza de giraţie a rotorului, considerată faţă de axa 

centrală perpendiculară pe planul orizontal al vibraţiilor. 

Ecuaţia diferenţială a vibraţiilor forţate amortizate este: 

m/s + d+ks=UDCO^coscot (5.16) 

Soluţia acestei ecuaţii, după trecerea regimului tranzitoriu, va fi: 

s=Scoicoi-r) (5-17) 

Introducând pulsaţia proprie p în lipsa amortizării: 

şi factorul de amortizare 

amplitudinea S a răspunsului deplasare (a vibraţiilor forţate) va fi: 
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5 = 
U, 

(O 

P' 
- / \ 2 2 2 

(O Q) \ 1 -\ _ _ K P J 

(5.20) 

Unghiul de defazaj dintre vectorul U^ şi vectorul de deplasare va fi: 

(5.21) y = arctg 

(O 

1 -

(0 

Este de remarcat că vectorii CTs şi cTd se rotesc în sensul vitezei 

unghiulai'e cu viteza co , S fiind în unna lui IT 

In fig.5.6,c s-au reprezentat curbele S/(UD/ini-) şi y în funcţie de 

raportul co/p pentru diferite valori ale factorului de amortizare. 

După raportul dintre viteza unghiulară co la care are loc echilibraiea şi 

pulsaţia proprie p a sistemului se deosebesc trei regimuri de echilibrare 

dinamică: 

a. Echilibrarea la rezonanţă, dacă co = p. 

b. Echilibrarea supracritică, dacă co » p. 

c. Echilibrarea subcritică, dacă co « p. 

5.5.2. Echilibrarea la rezonanţa 

Echilibrarea Ja rezonanţă se efectuează la turaţia critică a sistemului 

oscilant când, după cum rezultă din relaţiile (5.20) şi (5.21), amplitudinea 

vibraţiilor este maximă, iar decalajul de fază y dintre vectorii de dezechilibm şi 

de deplasare este de 90^ . 

Echilibrarea pe bază de măsurători se realizează direct: rotorului i se 

imprimă o turaţie peste cea critică şi se lasă apoi liber, înregistrându-se o 
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scădere continuă a turaţiei. La trecerea prin rezonanţă, cu un ceas comparator 

montat în dreptul lagărului neblocat se măsoară amplitudinea maximă a 

oscilaţiei. Cu ajutoml unui vârf de ac sau de creion apropiat uşor de axa 

rotorului se înseamnă locul bătăii maxime. 

Contragreutatea, dedusă din amplitudinea măsurată pe baza unei 

etalonări prealabile, se plasează în planul cel mai apropiat de lagărul neblocat 

rotit cu 900 faţă de locul bătăii maxime în sensul contrar turaţiei. 

Se procedează în mod asemănător şi la detenninarea contragreutăţii din 

al doilea plan de echilibrare, după blocarea celuilalt lagăr. 

Toate aceste operaţii sunt greoaie şi nesigure. Nesiguranţa provine pe de 

o parte din lipsa de precizie la măsurare, iar pe de altă parte din faptul că 

amplitudinea de rezonanţă depinde sensibil de factorul de amortizare, după 

cum rezultă din fig.5.6,c. Singurul avantaj al metodei, de posibilitate de 

sesizare a celui mai mic dezechilibru, în faza actuală de dezvoltare a telmicii de 

măsurare a vibraţiilor, îşi pierde însemnătatea. Datorită acestui fapt, metoda de 

măsurare la rezonanţă nu mai prezintă importanţă deosebită. 

5.5.3. Echilibrarea supracritică 

Pentru sesizarea unor aspecte flindamentale ale acestui regim de 

echilibrare, factoail de amortizare ^ din relaţia (5.20) se va considera 0. Având 

în vedere că la echilibrarea supracritică ( o » p , în numitorul relaţiei (5.20) cifra 

1 se poate neglija faţă de (co/p )2, rezultând astfel: 

S ^ ^ (5.22) 

Amplitudinea vibraţiei este prin unnare independentă de viteza 

unghiulară, este proporţională cu vectorul de dezechilibru redus şi invers 
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proporţională cu masa redusă a rotorului. După cum rezultă din figura 5.6,c, 

decalajul de fază dintre vectorii de dezechilibru şi vibraţie se poate considera 

7 = 1 8 0 ^ 

Pentru realizarea regimului supracritic pulsaţia p a sistemului vibrant 

trebuie să fie relativ mică, ceea ce pe baza relaţiei (5.18) înseamnă o suspensie 

elastică de rigiditate mică. Din acest motiv în limbajul de specialitate 

consacrat, se spune că maşina de echilibrat în regim supracritic are lagăre 

nehgide. 

Vectorul de dezechilibru redus se deduce prin măsurarea depasărilor 

cauzate, conţinând implicit ambii vectori de dezechilibru iT̂  şi Û , din 

planele de echilibrare considerate. 

Echilibrarea, care are ca scop reducerea până la limita unor toleranţe 

admise a vectorilor de dezechilibru, devine în general posibilă numai printr-un 

procedeu de aproximare iterativă realizată prin lansări succesive. Numărul 

lansărilor este de minimum două, fiind în funcţie de toleranţa dată şi de 

distanţele minime dintre planele de echilibrare şi lagăre. La prima lansare, 

realizată prin blocarea lagărului stâng, ca în fig.5.6, se măsoară mărimea şi faza 

vectorului S cu ajutorul unor traductori de regulă inductivi, care transfonnă 

mărimea de intrare mecanică (viteza oscilaţiei) în mărime electrică (tensiune). 

Cu ajutoml relaţiei (5.22) se calculează apoi modulul lui U^ , neglijând 

i^ din relaţia (5.15) şi considerând Ig şi 1 cunoscute. 

In planul II se plasează în fază cu o contragreutate de masă m^ pe o 

rază p, după relaţia = , anulându-se astfel oscilaţiile din lagărul 

X 

drept. 

Prin blocarea lagărului drept se măsoară în mod asemănător oscilaţia din 

lagănil stîng şi se determină contragreutatea din planul 1. 
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Procedeul iterativ se continuă, dacă e cazul, cu aplicarea de fiecare dată 

a tuturor contragreutăţilor detenninate în lansările anterioare. 

Rezultă că echilibrarea supracritică a unui rotor nou este greoaie şi 

îndelungată. Procedeul este avantajos numai la echilibrări în serie, care la 

maşina de echilibrat în cauză reclamă însă adaptări suplimentare, după cum se 

va vedea mai târziu. 

5.5.4. Echilibrarea subcritică 

Si în acest caz, pentru sesizarea unor aspecte fundamentale, se va 

considera £,=0. 

Deoarece la echilibrarea subcritică ( o « p , mărimea (co/p)^ din relaţia 

(5.20) se poate neglija în raport cu 1, obţinându-se; 

(5.23) 
'"r P 

care, dacă se ţine seama de relaţia (5.18), devine: 

S ^ ^ . l l f - (5.24) 
k k 

Amplitudinea măsurată este deci proporţională cu mărimea vectorului de 

dezechilibru redus la lagăre, fiind independentă de masa rotorului. Factorul de 

proportionalitate depinde numai de constantele maşinii co şi k. 

Decalajul de fază dintre vectonil oscilaţiei şi vectorul de dezechilibru 

redus, după cum rezultă din fig. 5.6,c, este în regim subcritic y = oO • 

Pentm realizarea unui regim subcritic, pulsaţia de rezonanţă trebuie 

aleasă relativ mare, ceea ce confomi relaţiei (5.18) se asigură prin aplicarea 

unor lagăre rigide cu constanta k mare. Nu se necesită arcuri lamelare speciale, 

acestea putând fi însăşi palierele de susţinere a lagărelor. Oscilaţiile se măsoară 
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cu traductori de forţă piezoelectrici, blocarea alternativă a lagărelor devenind 

astfel inutilă. 

Măsurarea vibraţiilor şi detenninarea vectorilor de echilibru reduşi V ,̂ şi 

IJ^ se efectuează în timpul unei singure lansări. Vectorii de dezechilibru ÎJ, şi 

din planele I şi II sau proiecţiile lor se pot deduce prin calcule cu ajutorul 

matricei de transfer din (5.9) şi (5.11), care nu conţine decât dimensiuni 

geometrice cunoscute. Transfomările liniare corespunzătoare se pot modela şi 

prin circuite electrice, constantele geometrice respective putându-se introduce 

înaintea echilibrării, cu ajutorul unor potenţiometre. In felul acesta, valorile lui 

TĴ  şi rezultate din mărimile electrice de intrare date de U^ şi U^ , se pot 

citi direct cu ajutoml aparatelor de bord ale maşinii. 

Datorită avantajelor prezentate mai sus, maşinile de echilibrat dinamic în 

regim subcritic, se pot considera superioare faţă de celelalte tipuri, înglobând 

cele mai recente realizări din domeniul tehnicii de echilibrare. 

5.5.5. Separarea dezechilibrului în regim supracritic. Punct nodal. 

După cum s-a arătat la paragraful 5.5.3., la maşinile de echilibrat îa 

regim supracritic (cu lagăre nerigide ) echilibrarea este dificilă, necesită mai 

multe lansări şi de multe ori se realizează cu dezechilibru rezidual mare. Aceste 

dificultăţi sunt cauzate de influenţa reciprocă a vectorilor de dezechilibru 

şi TĴ^ şi de imposibilitatea de separare a efectelor acestora. 

Pentru separarea efectelor lui TĴ  şi îĴ ^ , rotorul se montează într-o 

ramă mecanică cu suspensie elastică, care poate vibra în jurul unei axe. Poziţia 

axei, materializată de exemplu prin muchia unei prisme, se poate regla astfel 

încât să fie conţinută fie în planul I fie în planul II de echilibrare (fig.5.7). 
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Fig.5.7 

In poziţia I vibraţia este proporţională şi în contrafază cu vectorul U ĵ , 

iar în poziţia II, cu vectorul C^ . Echilibrarea se efectuează în două lansări şi 

este posibilă dacă se cunosc coeficienţii de proporţionalitate ci şi cji-

La echilibrarea în serie acestea se pot deduce pe cale experimentală cu 

ajutoml unui rotor perfect echilibrat al seriei. După reglarea axei de vibraţie în 

planul I, rotorului i se imprimă o mişcare de rotaţie după aplicarea unei mase 

etalon u la o rază etalon p , în planul II. Operaţia se repetă reglând axa în 

planul II şi transpunând masa u la raza p în planul 1. Măsurând amplitudinile 

respective, Si şi Sn , coeficienţii Ci şi Cu se vor deduce din relaţiile: 

£1. şi c, = P " (5.25) 

O altă metodă de separare a efectului vectorilor de dezechilibru se 

bazează pe existenţa unor aşa-zise puncte nodale^ caracteristice oscilaţiei 

libere a ramei cu suspensie elastică, în ipoteza neglijării factorului de 

amortizare. 

Metoda se aplică cu exclusivitate la echilibrarea rotorilor în serie. 

Noţiunea de punct nodal 

Se va considera în acest sens un rotor R perfect echilibrat, de masă m, 

având centrul de greutate în G şi axa centrală principală de inerţie suprapusă 
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peste axa de rotaţie A (fig.5.8). Se rigidizează de R un sistem de referinţă Oxyz 

astfel ca O să coincidă cu G şi Oz cu A. 

Momentele centrale principale de inerţie se notează cu şi cu I = Ix = 

ly. Intr-un punct P din planul radial E de coordonate (0,yu,Zu) se fixează o 

masă de dezechilibru u neglijabilă faţă de m. Datorită acesteia, centrul de 

greutate se va deplasa în G de coordonate (0,ey,ez) deduse cu ajutorul 

relaţiilor: 

e.. = 
m + u m 

(5.26) 

Fig.5.8 

Faţă de un nou sistem de referinţă O 'x 'y 'z ' paralel cu Oxyz, cu originea 

în G' punctul P va avea coordonatele: 

A.' = A". = O 
m (5.27) 

z' -z - e -^u ^u ^z 
m 

m + u 
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Tiiiaiid seama de relaţiile de mai sus, momentele de inerţie ale noului 

sistem faţă de axele O ' x ' , O ' y ' , O 'z ' , aplicând teorema lui Steiner, vor fi: 

( \2 mu , 
A.=(/.+"«-';) 

(5.28) 

s 

In noua variantă, întrucât axele sistemului O ' x ' y ' z ' nu coincid 

cu axele principale centrale de inerţie. Dezechilibrul u va roti axa centrală 

principală de inerţie din planul y 'O 'z ' cu unghiul a faţă de G 'z ' , care se 

detennină cu ajutoml relaţiei: 

tg2a = (5.29) 

Ţinând seama de relaţia (5.28), aceasta devine: 

ig2a = (5.30) 

In ipoteza I ^ Iz Şi pentru u « m , al doilea termen al numitorului se poate 

neglija faţă de primul şi astfel, se obţine: 

ig2a = 
I-I. 

In plus, unghiul a rezultă foarte mic, adică: 

a = 
I-L 

(5.31) 

(5.32) 

Noua axă centrală de inerţie O'z* intersectează axa de rotaţie A într-un 

pmict N situat la distanţa d de planul E. Dm fig.5.8, ţinând seama şi de relaţiile 

(5.26), (5.27), (5.32) se deduce: 

(5.33) 
^ iga m-^u"" ' + 
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Neglijând u pe lâiigă m, se obţine: 

d = 1-f 
I-I. 
mz' 

i l l i p i i i p ^ l i i i i i 

(5.34) 

De aici rezultă că poziţia punctului N dedusă ia intersecţia axei de rotaţie (A) 

cu noua axă centrală principală de inerţie nu depinde de dezechilibrul u ci 

numai de masa rotorului şi de alegere^ planului (E). 

întrucât rotaţia liberă în spaţiu a rotorului se efectuează în jurul axei 

centrale principale de inerţie considerată fixă, axa de rotaţie (A) la aplicarea 

dezecliilibrului u va pendula în jurul acesteia, descriind două conuri cu vîrful în 

N. Din acest motiv punctul N poartă denumirea de punct nodal sau punct de 

oscilaţie. Dacă rotorul R este silit să oscileze liber împreună cu rama într-un 

singur plan, de exemplu în planul vertical, ca în fig.5.7, punctul nodal N devine 

fix, poziţia sa depinzând de alegerea planului E, fiind independentă de masa u. 

Pentru evitarea influenţei masei ramei, aceasta se poate elimina, adoptând o 

bară b cu masă neglijabilă, zisă bară nodală, fixată de cele două lagăre paralel 

cu axa de rotaţie (fig,5.9). 

Fig.5.9 

La lansarea rotomlui etalon al seriei, considerat perfect echilibrat, nu se 

va sesiza nici o oscilaţie. După montarea, de exemplu în planul de echilibrare II 

72 
BUPT



a unei mase etalon u pe o rază etalon p, bara va oscila în jurul punctului nodal 

N n , depistat cu un ceas comparator, unde oscilaţiile încetează. In mod 

asemănător, la o nouă lansare se poate detennina al doilea punct nodal N], 

corespunzător dezechilibrului etalon u montat pe raza p în planul I. 

Aflând cele două puncte nodale, comparatorul din N j va indica 

amplitudinea Sn proporţională exclusiv cu vectorul de dezechilibru etalon U = 

pu plasat în planul II, iar comparatorul din N u amplitudinea S\ proporţională 

exclusiv cu acelaşi vector de dezechihbru plasat în planul 1. Cei doi coeficienţi 

de proporţionalitate se vor determina cu ajutorul relaţiilor (5.25). După 

măsurarea deplasărilor Si şi Sn din punctele nodale N j şi N n date de un rotor 

oarecare neechilibrat al seriei considerate, prin himulţire cu coeficienţii de 

proporţionalitate se va putea calcula modulul vectorilor de dezechilibru, adică 

mărimile de dezechilibru din planele I şi II. Ştiind că aceşti vectori sunt în 

contrafază (decalaţi cu 180^) cu deplasările măsurate în punctele N n şi N j , se 

vor putea calcula şi contragreutăţile necesare, ca mărime, direcţie şi sens. 

Punctele nodale N n şi Ni se pot detemiina şi cu ajutorul unei aşa-zise rame 

electrice (fig.5.10), care este de fapt un potenţiometru reglabil. 

Fig.5.10 
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La capetele rezistenţei sale ohmice se aplică tensiunile proporţionale cu 

oscilaţiile din lagăre, date de traductorii inductivi, Tg şi Tq, reglarea 

efectuându-se pînă când voltmetrul V j j j , va indica tensiunea nulă. Se 

procedează ca şi în cazul ramei mecanice sau a baiei nodale, rezultând două 

poziţii distincte pentru indicatorul potenliometrului, corespunzătoare masei 

etalon u plasată în planul 1 respectiv II. Ca şi la rama mecanică, în poziţia 
s 

indicatorului potenţiometrului corespunzătoare masei etalon plasată în planul 1 

voltmetrul va indica o tensiune proporţională cu masa etalon plasată în planul 11 

şi viceversa, ceea ce pennite deducerea constantelor ci şi cu din relaţia (5.25). 

La un rotor nccchilibrat al seriei se înregistrează tensiunile date de 

voltmetru pentni aceleaşi două poziţii ale indicatorului potenţiometrului care s-

au detenninat la etalonare. Cunoscînd coeficienţii ci şi cu , se deduc mărimile 

de dezechilibru corespunzătoare. 

Echilibrarea rotorilor în scrie cu ramă electrică se efectuează prin urmare 

cu o singură lansare secondată de două reglări în cazul prezenţei unui singur 

potenţiometru sau de două comutări în cazul prezenţei a două poteuliomctre. 

5.6. Calitatea realizabilă a echilibrării şi dezechilibrul rezidual 

Anularea totală a vectorului de dezechilibru practic nu este posibilă şi 

din acest motiv echilibrarea se execută totdeauna cu dezechilibru rezidual. 

Dezechilibrul rezidual se poate admite cu atât mai mare cu cât este mai mare 

masa rotorului. Datorită acestui fapt s-a adoptat ca măsură a calităţii 

echilibrării raportul dintre dezechilibrul rezidual admisibil U şi masa rotorului 

m, denumit dezechilibru specific admisibil notat, după STAS 10729-76, cu c. 
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m 

g • mm (5.35) 

Dezechilibrul specific admisibil în plaiiul de dezechilibru static este 

echivalent cu deplasarea centrului de greutate în ^m al rotorului faţă de axa 

arborelui. 

Se acceptă, pe baza experienţei, că pentru rotori de acelaşi tip, 

dezechilibrul specific admisibil e este invers proporţional cu turaţia n a 

rotorului, adică: 

e • 0) = c = const. (5.36) 

In funcţie de constanta c, denumită calitatea echilibrării, pe bază de 

considerente economice şi de fiabilitate STAS 10729-76 recomandă 11 grade 

de calitate de echilibrare, prezentate în tabelul 5.1 cu exemple de tipuri de 

rotori. Dintre acestea interesează în mod deosebit pentru maşini agricole şi 

mori gradul de echilibrare G16. Alte situaţii se mai întâlnesc la utilaje agricole 

de utilitate generală, ca de exemplu ventilatoare (G6,3). 

In tabelul 5.2 sunt date graficele pentru e recomandat, în fimcţie de 

turaţiile maxime de lucru, pentm cele 11 grade de calitate. 

La rotorul MCF 7 montat pe arbore, de exemplu, din tabelul 5.1 rezultă 

gradul de calitate G16. Dacă turaţia maximă de lucru este de 3.000 rot./min., 

din tabelul 5.2 se deduce: 

ea=60 jiin 

Dacă masa rotorului considerat este de 200 kg, din relaţia (5.35) se 

obţine: 

Ua=1200 gmm 

Întrucât echilibrarea se efectuează în două plane, dezechilibrul rezidual 

admisibil, detenninat ca mai sus, va trebui realizat în aceste plane. 
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BftARfiA ROroULOa 

Grade de calitate de echilibrare pentru diferite grupe reprezentative 

de rotori rigizi 

Tabelul 5. 
Gradul de 
calitate de 

echilibrare G 
G4000 

G1600 

G630 

G250 

GIOO 

2) TIPURI DE ROTORI 

G40 

G16 

G6,3 

ecD 
mm / s 
4000 

1600 

630 

250 

100 

40 

16 

6,3 

Antrenare prin arbore cotit^) Ia motoarele Diesel navale 
lente^), montaj rigid, număr impar de cilindrii 
Antrenare prin arbore cotit, montaj rigid, motoare mari în 
doi timpi 
Antrenare prin arbore cotit, montaj rigid, motoare mari în 
patru timpi 
Antrenare prin arbore cotit, montaj elastic, motoare Diesel 
navale 
Antrenare prin arbore cotit, montaj rigid, motoare Diesel 

ra pide 4) CU patru cilindrii 
Antrenare prin arbore cotit la motoare Diesel rapide"^), cu 6 
sau mai mulţi cilindrii. 

Motoare complete^) (cu benzină sau Diesel) pentru 
autoturisme, camioane şi locomotive 
Roţi de automobile, jante de roţi, ansamble de roţi, arbori 
de antrenare 
Antrenare prin arbore cotit, montaj elastic al motoarelor 
rapide^) în patru timpi (cu benzină sau Diesel) cu 6 sau mai 
mulţi cilindrii. Antrenare pi in arbore cotit pentru motoare 
de autoturisme, camioane şl̂  locomotive 
Arbori de antrenare (arburt de elice, arbori cardanici) cu 
condiţii speciale 

Piese ale maşinilor dc sfăraniat 
Piese ale maşinilor agricole 
Piese separate ale motoarelor (cu benzină sau Diesel) pentru 
autoturisme, camioane şi locomotive 
Antrenare prin arbore cotit la motoare cu 6 sau mai mulţi 
cilindrii în condiţii speciale 
Angrenajele turbinelor principale navale (marina 
comercială) 
Tamburi centrifugali 
Ventilatoare 
Montaje de rotori cu turbine cu gaz pentru aeronautică 
Volanţi 
Maşini-unelte şi piese de maşini 
Piese separate ale unor motoare cu condiţii speciale 
Maşini electrice cu condiţii normale 
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G2,5 2,5 Turbine cu gaz şi cu vapori inclusiv turbinele principale 
navale (marina comercială) 
Rotori de turbo-generatori, rigizi 
Turbo compresoare 
Antrenarea maşinilor unelte 
Pompe antrenate prin turbine 
Maşini electrice mari şi medii cu condiţii speciale 

G1 1 Antrenarea magnetofoanelor şi fonografelor 
(gramofoanelor) 
Antrenarea pieselor de polizat (rectificat) 
Maşini electrice mici, cu condiţii speciale ^ 

G0,4 0,4 Broşe, discuri abrazive de precizie 
Giroscoape 

1) co=27cn/60-n/10 dacă n este exprimat în rot./min. şi co în rad./sec. 
2) In general, pentru rotori rigizi cu două plane de corecţie, se acceptă pentru fiecare 

plan jumătate din dezechilibrul rezidual recomandat; aceste valori sunt în general variabile 
pentru oricare din cele două plane alese. Pentru rotori în formă de disc, cu un singur plan de 
corecţie, valoarea mtreagă a dezechilibrului rezidual recomandat se acceptă pentru acest 
plan. 

3) Prin "Antrenarea prin arbore cotit" se înţelege un ansamblu compus din: arborele 
cotit, volantul, un ambreiaj, o roată de curea, un amortizor de vibraţii, partea în rotaţie a 
bielei, etc. 

4) In acest standard, prin motor Diesel lent se înţelege motorul la care viteza 
pistonului este mai mică de 9m/s, iar prin motor Diesel rapid se înţelege motorul la care 
viteza pistonului este mai mare de 9 m/s. 

5) Pentru motoare complete, masa roţorului cuprinde suma tuturor maselor care 
contribuie la antrenarea arborelui cotit descris la obs. 3 de mai sus 

Dacă centrul de greutate este conţinut între planele de echilibrare şi între 

lagărele proprii ale rotorului (fig.5.11), ca în cele mai multe cazuri, repartizarea 

se face după legea pârghiilor, ca Ia dezechilibrul pur static, când vectorii de 

dezecliilibru sunt paraleli şi de acelaşi sens, adică: 

(5.37) 

^ "x + y " x + y 

Această repartizare este acoperitoare, deoarece pentru orice altă poziţie 

relativă a acestor vectori se obţin reacţiuni dinainice în lagăre. 

Pentru a demonstra acest lucru, din relaţia (5.9) se deduce: 
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Tabelul 5.2 

B ^ 
B 

60 •Ş 
'3 
2 
c 
8 
S 
S iS 
t 3 

I 

100 I 10̂  
80 63 50 40 31.S 25 
20 16 12.5 100 • lOl BO 63 50 40 31.5 25 
• 2 0 16 125 
100 I 10' 
BO 63 50 40 31 ă 25 
20 
1 6 >2 5 

100 BO 63 50 40 31.5 25 
20 
16 I2S 

100 . 10-
80 63 50 40 31 5 25 
20 
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u, 
l 
a 
1 

l 
a + b (5.38) 

Fig.5.11 Fig.5.12 

Reprezentând vectorial ecuaţia (5.38), ca în fig. 5.12, se observă că 

pentru valori date Wj şi iTjj , încărcarea maximă Ugmax Şi U^max se 

obţine dacă îTj şi îT̂ j sunt paraleli şi îndreptaţi în acelaşi sens. 

Dacă centrul de greutate al rotorului se află în zona corespunzătoare 

treimii de mijloc a distanţei dintre lagăre, şi planele de echilibrare sunt situate 

aproximativ la aceeaşi distanţă de o parte şi alta a centrului de greutate, 

nomele în vigoare admit ca repartizarea să se facă unifonn, adică Ui = Un ^ 

U a / 2 . 

Considerând exemplul precedent, în ipoteza că 1 = 750 mm, x = 250 

mm, y = 300 mm şi a + x = 350 mm, se deduce raportul (a+x) /1 = 350 / 750 = 

0,46. Ca umare, centrul de greutate se află în treimea de mijloc a distanţei 

axiale. Deoarece 250 » 300 dezechilibrul U^ se va repartiza uniform: 

Ui = Un = Ua / 2 = 600 g mm 
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ROTOfilLOft 

Dacă plaiiele de echilibrare suiit situate în afara lagărelor, ca în fig.5.13, 

se poate deduce: 

a + l 'C 
l l 

îT. -a a + l Un 
l l 

(5.39) 

Reprezentând vectorial ecuaţiile (5.39) ca în fig.5.14, rezultă că, pentru 

obţinerea reacţiunilor dinamice maxime Usmax Şi ^Dmax .vectorii fT) şi 

lIjj trebuie să fie paraleli şi de sens contrar. 

Fig. 5.13 Fig. 5.14 

In ipoteza unui rotor simetric (a?t;c) vectorii de dezechilibru rezidual din 

planele I şi II se vor considera egali (Tj = Vjj . Pentru cazul cel mai 

defavorabil, ca mai sus, aceştia vor fonna im cuplu de dezechilibru rezidual, de 

mărime U j b. Dacă se impune ca reacţiunile dinamice din lagăre să nu 

depăşească valorile din cazul 1 (fig.5.11), adică să fie egale cu Ua / 2, rezultă 

condiţia: 

= (5.40) 

adică 
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;A SI £CHIUBIlAftEA 

(5.41) 

Ca unnare, în planele I şi II din fig.5.13 se admite un dezechilibru 

rezidual mai mic, decât în cazul din fig.5.11. 

Relaţia (5.41) se aplică în cazul când b / 1 < 2. Dacă acest raport este 

mai mare ca 2, repartizarea se face după alte criterii. 
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CAP.6 C0NS1D£EAT0 GENERALE PElVlND STUDIUL 

SI ANALIZA VlBEATIILOE 

6,L Consideraţii generale privind reprezentarea vibraţiilor 

întotdeauna se poate preciza cel puţin un parametru care să descrie 

caracteristicile principale specifice funcţionării unei maşini. Variaţia acestui 

parametru este sesizată şi apoi transmisă sub formă de semnal pentru a fi 

realizată operaţia de prelucrare [G2]-[G3 . 

In general semnalul obţinut de la o maşină este dependent de timp, 

deoarcce însăşi funcţionarea se desfăşoară în timp. 

Comportarea dinamică a morii cu ciocane a fost unnărită printr-un 

semnal achiziţionat cu ajutorul unui captor de acceleraţii montat pe lagărele 

rotorului. Acesta a perniis prin prelucrare ulterioară ţinând seama de metodele 

de analiză preconizate, stabilirea unor concluzii importante privind atât 

corectarea unor defecţiuni rezultate din dezechilibrare, cât şi optimizarea 

regimurilor de funcţionare. 
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Analitic, forma semnalului de vibraţii este dată de o funcţie reală sau 

complexă, dependentă de variabila t. 

Clasificarea acestor semnale se face după diferite criterii prin grupare pe 

bază de proprietăţi comune. 

6.1.1. Clasificarea fenomenologică 
s 

Clasificarea fenomenologică se face după modul de comportare şi are 

avantajul de a pune în evidenţă tipul evoluţiei semnalului, caracterul 

predetenninat sau componentele aleatoare ale acestuia (fig.6.1). 

In cazul morilor cu ciocane, semnalul provenit de la rotorul aflat în 

mişcare de rotaţie are componente periodice staţionare (în regim stabilizat) 

care sunt vizibile în reprezentarea temporală (fig.6.2). Acest semnal este 

posibil de analizat aplicând metode numerice de rezolvare adecvate, în 

concordanţă cu dezvoltările analitice prezentate în continuare. 

SaiTiinlc 

pciioJicc 

Annii i i icc I'crioilicc 
oarccnrc 

'ij'ciioilicc 

nleotonre[ 

SlstJcnmrc 

Ergodicc jNccr((otIicc 

I Nctanlioiinrc j 

Fig.6.1 
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o 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.04 

U s ] 

Fig.6.2 

6.1.2. Clasificarea morfologică 

In această clasificare se ţine seama de forma de variaţie ce ar putea fi 

continua sau discretă. 

Este important de a stabili dacă semnalul are variaţie continuă sau 

discretă şi dacă variabila independentă (timpul t), are de asemenea o 

vaiiaţie contmuă sau discretă (fig. 6.3) 

Spectrele de amplitudine rezultă ca urmare a dezvoltării în serie Fourier 

a funcţiilor semnal periodice respectiv prin intermediul transformatei Fourier 

pentru fimcţii semnal aperiodice. Utilizând exprimarea complexă a funcţiilor 

armonice fundamentale (smcot,cos(ot), se definesc funcţiile spectrale de 

amplitudine bilaterale stabilite teoretic, şi funcţiile de amplitudine unilaterale, 

derivate din primele. Acestea sunt legate direct de dezvoltarea Fourier, având 

semnificaţie fizică. 

84 
BUPT



Semnal 
CoiUinuu 

Semnal aTia log ic^V^ 

x(u ) 

>,..,.iTr> 
Semnul csaiUional 
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° IsemnaJ c u a n t i f i c a t ' ^ 

) « Jr(A) 

^ d U V 
Seiimal numeric w 

Fig.6.3 

In general problema evaluării spectrelor de amplitudine este determinată 

dacă funcţia semnal este dată. Faptul că funcţia semnal este limitată în timp, 

defonnează spectrul real şi pentru înlăturarea acestui efect se utilizează 

procedee de ponderare temporală sau frecvenţială prin filtre, sau procedee 

numerice de calcul. Trebuie subliniat că ansamblul funcţie semnal-funcţie 

spectrală de amplitudine constituie un ansamblu, exprimând fie sub formă 

temporală, fie sub formă frecvenţială un proces fizic. 

In cazul funcţiilor periodice, prin utilizarea transformatei Fourier discrete 

se obţin spectrele de amplitudine propriu-zise. 

6.2. Transformata Fourier a semnalelor 

Considerând un semnal periodic, funcţie de variabila independentă t, 

aceasta se poate reprezenta în două modun: a) reprezentarea în funcţie de timp 

de fonna >• = f(t) şi b) reprezentarea în funcţie de frecvenţă de fonna Y = F(u). 
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Transformata Fourier exprimă analitic trecerea între cele două forme de 

reprezentări. Această transformare presupune dezvoltarea semnalului într-o 

serie Fourier de funcţii armonice în care intervine sistemul trigonometric 

fundamental. Alegerea acestui sistem de funcţii ortogonale face posibilă 

evidenţierea în mod practic a liniilor spectrale armonice, precum şi a unor 

interpretări fizice a semnalului nedeformat. 
s 

Semnale periodice 

Considerând x(t) un semnal periodic, funcţie de timpul t, de perioadă T, 

se poate arăta că acesta se exprimă sub forma: 

sau 

x ( t ) = y + X [ a k C o s ( ^ k t ) + b k ( s i n ^ k t ) ] 
k=l 

oc 

(6.1) 

x(t)= ^ + Z [ a k cos(27ruokt)+ bk sin(27rUokt)], cu uo=l/T (6.2) 
^ k=i 

Coeficienţii a^ şi bk sunt daţi de relaţiile: 

T 

2 ^ 
T x(t)cos(27iDokt)dt 

(6.3) 

2 
T x(t)sin(27iUokt)dt 

Folosind relaţiile (6.3) care dau coeficienţii Fourier, se poate scrie: 
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X(kuo)= 2 ( a k - j b k ) 

obţinând în final: 

(6.4) 

(6.5) 

unde X(kuo) reprezintă spectrul care este în general complex. Acesta se poate 

exprima printr-un spectru de amplitudine, definit prin relaţia 

X(ki)o )| = ^ V^k + b k (6.6) 

şi un spectru de fază 

bk 
(p(kuo) = arctg 

V ak 
(6.7) 

Pentru modelarea matematică a fenomenelor de şoc se utilizează funcţia 

impuls unitate, mtrodusă de Dirac şi definită de relaţiile: 

5(t) = O, pentru Vt ^̂  O 

şi 

5(t) = 00 , pentru t = 0. 

Ţinând seama de expresia în funcţie de fi-ecvenţă 
00 

k = - o o 

se poate trece la expresia în funcţie de timp 

(6.8) 

CO 1 4 

k=-co T 
2 

(6.9) 
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Funcţia impuls are proprietatea de eşantionare a excitaţiei prin aceea că 

furnizează un eşantion din momentul în care apare impulsul unitate 5(t). 

Dacă semnalul x(t) este real cum este cazul tuturor semnalelor de vibraţii 

se pot scrie relaţiile de simetrie: 

a.k= ak şi b.k=-bk (6.10) 

Transformata Fourier a unui semnal periodic real posedă proprietatea de 

simetrie (spectrul de amplitudine par şi spectrul de fază impar), ceea ce este 

avantajos în algoritmul de calcul al transformatei discrete Fourier (DFT) şi 

anume este posibil de a construi spectrul bilateral fară a calcula decât spectrul 

de semnal pentru frecvenţele pozitive, şi astfel o diminuare rapidă a duratei de 

calcul. Algoritmul FFT consideră o înregistrare din domeniul timpului ca un 

bloc fonnat din n eşantioane egal distanţate pe care le transformă într-un bloc 

de n eşantioane egal distanţate în domeniul frecvenţei. Toate eşantioanele din 

domeniul timpului sunt necesare pentru calculul fiecărei linii din domeniul 

frecvenţă. Dacă senmalul este periodic, de perioadă T, spectrul asociat este un 

spectru compus din linii de frecvenţe distanţate între ele la minimum Uo=l/T 

dar discontinuu şi nu există decât pentru frecvenţe multiple de Uo=l/T. 

Semnale neperiodice 

Se consideră acelaşi semnal x(t) dar la care perioada T tinde la infinit. în 

acest caz, intervalul minim de frecvenţă Uo tinde spre zero, iar spectrul devine 

o funcţie continuă de frecvenţă. 

In acest caz ecuaţiile de transformare se pot sene astfel: 

x ( t ) = J J x ( ^ ) • • d ^ 
—00 —00 

(6.11) 

Şl 
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(6.12) 
- 0 0 

Astfel se poate spune că transformata Fourier este continuă în frecvenţă. 

Funcţia X(u) poate fi complexă, şi se compune deci din partea reală 

Re[X(D)] şi partea imaginară ImX(o)]: 

Şl 

R e [ X ( t ; ) ] - ]x{t)cos(27rut)dt 
-00 

( 6 . 1 3 ) 

I m [ X ( u ) ] = \x(t)sm(2;rut)dt (6.14) 
- 0 0 

Deci, expresia pentru spectrul de amplitudine şi fază se poate scrie: 

(6.15) 

In acest caz răinân valabile observaţiile asupra semnalului real 

prezentate anterior. 

iar 

Transformata Fourier a unor semnale cunoscute de durată finită 

In general, analiza numerică a densităţii spectrale a unui semnal 

experimental nu se poate efectua decât dacă acesta are o durată finită (O, T). 

Se evidenţiază în fig.6.4 - 6.5 transformatele Fourier pentru două cazuri: 

1) semnal considerat de limgime (O, T) periodic, de perioadă T 
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l 
y 

x(t) 

m 

X(v) 

a . j-
T T 

Fig.6.4. 

2) semnalul considerat este nul în afara intervalului (O, T) ' 

x(t) X(v) 
tin|7fT |̂ 

Fig.6.5. 

Spectru bilateral şi unilateral 

Din cele prezentate în paragrafele precedente se observă că transformata 

Fourier a unui semnal nu este definită numai pentru frecvenţe pozitive, ci şi 

pentru frecvenţe negative. Toate analizoarele de spectre ce folosesc 

transformata Fourier clasică nu calculează spectrele decât pentru frecvenţele 

pozitive, deoarece ele operează asupra unui semnal fizic real. Utilizând 

proprietatea de simetrie a spectrului, transformata Fourier a semnalului analizat 

pentru frecvenţe pozitive se poate extinde şi pentru frecvenţe negative. 

Spectrul astfel obţinut este un spectru bilateral. 

Deoarece în practică nu se consideră transfonnata Fourier decât pentru 

frecvenţe pozitive, considerând un semnal analitic a(t) asociat lui x(t) se poate 

scrie: 
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TF[ait)]=< 

O ,pt.u<0 

X{u) ,pt,v = 0 

2X(u) ,pt.u>0 
(6.16) 

Spectrul obţinut X(t) se numeşte spectru unilateral, iar semnalul analitic 

a(t) corespunzător lui x(t) care permite scrierea relaţiei 

a = x(t) + jxit) (6.17) 

unde 

(6.18) x(t ) = H[x( t ) ] 

este transformata Hilbert a semnalului x(t) 

De aici rezultă avantajul că având un simplu filtru defazat cu n/2 care 

poate realiza transformarea Hilbert, se poate reprezenta energia spectrală a 

semnalului. 

6.3. Achiziţia unui semnal analogic 

Pentru a trata numeric un semnal analogic, continuu în timp şi în 

amplitudine, este necesar de a-1 reprezenta în prealabil printr-o serie de valori 

numerice. Operaţia conduce la funcţia de achiziţie care cuprinde fazele de 

eşantionare, cuantificare şi codare. Acest lucru se realizează în general printr-

un convertor analog-numeric. In cazul achiziţionării datelor, s-a folosit o placă 

de achizite DAS 1600 incorporată într-un calculator personal compatibil PC. 
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6.3.1. Eşantionarea 

Eşantionarea constă în transformarea semnalului cu variaţie continuă 

preluat de captor într-un semnal numeric, cu o anumită cadenţă de înregistrare 

(eşantionare). Dacă durata înregistrării în domeniul timpului (Tr) este 

eşantionată cu pasul de eşantionare Te, frecvenţa de eşantionare echivalentă 

este Ve=l/ Te iar frecvenţa maximă ce poate fi eşantionată va fi v,nax=l/TR 

(fig.6.6) 

Jr(/) 

X(k) 
pas de eşantionare Tt 

1 
9 

1 î i 
r 

Fig.6.6 

In continuare se prezintă principiile de bază ale eşantionării cu efect 

asupra semnalelor continue. 

Eşantionarea periodică (cazul ideal) 

In cazul ideal, durata de înregistrare a semnalului se consideră infinită. 

Pentru a realiza un eşandonaj real periodic a unui semnal analogic x(t) 

(fig.6.7a) este suficient de a multiplica semnalul x(t) printr-o serie de impulsuri 

Dirac 5Te(t), de frecvenţă Ve (fig. 6.7c), dar separate în timp prin Te=l/Vc, 

(fig.6. 7b). Astfel rezultă semnalul 
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x,,(t)=x(t) 5Te(t) (6.19) 

Transformata Fourier prin multiplicare în domeniul timpului se observă 

că se transformă într-un produs de convoluţie în domeniul frecvenţei: 

x(t) 5Te(t)«TF[x(t)]*TF[5Te(t)] (6.20) 

Acesta implică o repetiţie periodică, de perioadă egală cu frecvenţa de 

eşantionare Ve=l/Te a transformatei Fourier şi obţinerea densităţii spectrale a 

semnalului analogic (fig.6.7c). 

/ 
/ 

A 

_ 
Xil) 

/ 
^ *»/i 1 fii f - /j) 

i 
J-.^' -T, V y 'â-Ar, 

«Tf"»- ZHi-kT,) l%mm 

'e6ve(v) 

I I I. - 2 V, - V, 1 

n 

/ 

5 3 Ve 3 V, 

\ 
c 

IV' 
'̂înNl-V t̂cPv.tl',!^)) 

A A - ^ A A A - v 

Fig.6.7. 

In funcţie de reprezentarea în domeniul frecvenţei al spectrului original 

al semnalului analogic, aceasta poate fi distinctă sau suprapusă parţial (fig.6.8). 
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In primul caz, semnalul x(t) al transformatei Fourier X(v) spune că X(v) 

este nulă pentru I v| > v^ax şi spectrul se extinde pe o lăţime de 2vmax-

In al doilea caz, există o suprapunere a spectrelor (efect aliasing), caz în 

care transformarea nu mai este reversibilă. Confonn teoremei lui Shannon, 

pentru preântâmpinarea efectului aliasing trebuie ca vc>2vinax, caz în care se 

asigură reversibilitatea transformării semnalului analizat. 

Un aspect important îl constituie problema eşantionării unui semnal real 

(de durată limitată). Deoarece produsul dintre durata unui semnal şi lărgimea 

spectrului respectiv nu poate fi făcut mai mică decât o valoare dată, semnalele 

I \I W M M 
( ), I » t J -l li ^v . 

mm 
U U l( M t I 1 1 I 1 / J iV . /J /V iv yj i 

-l». O 

Fig.6.8. 

de durată limitată au de obicei un spectru infinit şi deci nu se supun condiţiilor 

din teorema lui Shannon. Totuşi, se poate considera un semnal de durată finită 

ca o trunchiere a unui semnal de durată infinită şi spectru finit. Această 

determinare este aproximativă, deoarece lipsesc contribuţiile funcţiilor eşantion 

din afara intervalului. Influenţa se manifestă în acest caz la capetele 

intervalului. 
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Eşantionarea periodică reală 

Eşantionarea reprezentată în fig.6.7 nu poate fi realizată fizic, ea fiind un 

concept abstract. Prelevarea experimentală a unei valori eşantionate, implică o 

operaţie de măsură ce se execută în timp determinat. Practic, valorile 

eşantionate x(k) = x(tk) sunt reprezentate printr-un parametru (amplitudine), 

printr-o serie de impulsuri de energie nenulă. Convertorul analog-numeric are 

rolul de a prelua impulsul de la traductor, de a-1 transforma într-o mărime 

numerică, eşantionată în timp şi de a-1 memora în vederea unei analize 

ulterioare conform fig.6.9. 

I 1 Iv 
-r, \ 

xil) 

y 
d 

L -

• 

^ 
1 

IL.^ - r \ 
/ 

Fig.6.9. 

Spectrul corespunzător semnalului Xcm(t), rezultat după eşantionare care 

este de fapt un produs de convoluţie temporală între o serie periodică de 

impulsuri Dirac şi o fereastră dreptunghiulară [((t-D)/2)/D], este reprezentat în 

fig.6.10. 

Deci, în cazul eşantionării reale, densitatea spectrală obţinută 

corespunde cazului ideal, şi a cărei înfaşurătoare continuă este dată de o 

funcţie în sinc^, dependentă de durata de înregistrare D. 
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Fig.6.10. 

6.3.2. Cuantificarea şi codajul. 

Cuantificarea este operaţia prin care se transformă amplitudinea unui 

semnal analogic în valori numerice, în general reprezentate în binar. Datorită 

faptului că un număr finit de biţi definesc valoarea numerică a semnalului, 

convertorul analog-digital poate înregistra un număr finit de valori. Ca urmare a 

acestui fapt, conversia mtroduce o eroare de cuantificare care variază între O şi 

±1/2 LSB. 

Fie e(t) diferenţa între semnalul analogic x(t) şi semnalul cuantificat y(t), 

iar Q nivelul de cuantificare (Q=1LSB). Pentru un nivel Q mic, natura erorii de 

cuantificare este similară celui de semnal aleator. Mai mult, considerând Q mic 

şi semnalul e(t) distribuit uniform între -1/2Q şi +1/2Q, semnalul se poate 

considera ca fiind similar celui de zgomot alb. Deci valoarea medie a lui e(t) 

este nulă şi variaţia sa v dată de relaţia: 

2 

Q o 12 (6.21) 

96 
BUPT



arată că puterea semnalului cuantificat variază cu pătratul lui Q. 

In consecinţă, este important de a avea un convertor analog-digital cu 

rezoluţie foarte înaltă dar limitat de precizie, viteză şi preţ. 

Alte erori provocate de convertorul analog-digital sunt: 

-erori de liniaritate 

-erori de amplificare 
s 

6.3.3. Erori introduse de analiza FFT 

Analiza efectuată cu transformata Fourier numerică conform definiţiei 

introduce erori deoarece nu poate efectua calculele pe o perioadă infinită. 

Semnalul numeric asupra căruia se efectuează algoritmul Fourier 

reprezintă de fapt o porţiune de semnal real. Datorită acestui lucru, erorile 

introduse de analiza FFT sunt: 

- efectul de suprapunere (aliasing) 

- efectul de fereastră în domeniul timpului 

- efectul de zăbrele (picket fence effect) 

Efectul de suprapunere (aliasing) 

Efectul este cauzat de eşantionarea semnalului în domeniul timp şi se 

caracterizează prin aceea că unele frecvenţe înalte, după eşantionare se pot 

manifesta şi în domeniul frecvenţelor joase. Considerând frecvenţa de intrare 

Vin superioară frecvenţei de eşantionare Vs, în procesul de eşantionare se va 

crea conform fig.6.11. o nouă frecvenţă, mai joasă Vin-Vg. 

Domeniul anaHteru/ut 

O -O m s O \j. s tn Frfcyenfâ 

Fig.6.11 
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Dacă eşantionarea se realizează la o frecvenţă mai mare decât dublul 

frecvenţei maxime a semnalului de intrare, frecvenţele rezultate prin 

suprapunere nu vor mai cădea în domeniul analizat (fîg.6.12). 

Oomeniul 
analuorulut 

He/nnaie df ^ intrare 
VSfmnah 
Saprvpt'SP 

frecvenfâ 

Fig.6.12 

Acest lucru se poate realiza prin plasarea unui filtru tiece-jos înainte de blocul 

de eşantionare. 

Efectul de fereastră 

Efectul de fereastră este rezultatul lungimii finite a înregistrării în 

domeniul timp, algoritmul FFT tratând această înregistrare ca o perioadă a 

unui semnal periodic de perioadă Tq. Pentru semnale tranzitorii cu durata mai 

mică decât durata înregistrării (fîg.6.13), acest mod de tratare nu deranjează. 

Sem/wf ăe /narare 
rea/ 

SemfHit ̂  i/tfrQ/T f/rtifoi 

Fig.6.13 
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In cazul unui semnal continuu, cu evoluţie în timp mai mare decât durata 

înregistrării, secvenţa de semnal este de asemenea privită ca aparţinând unui 

semnal periodic, rezultând un semnal distorsionat, cu discontinuităţi în zonele 

de trecere (fig.6.14). 

ftm/ta/ dt rtfrer* ^rr/uo! 

Fig.6.14 

. Deoarece fenomenele cu evoluţie bruscă în domeniul timpului determină 

un spectru de frecvenţă bogat, spectrul înregistrării din fig. 6.14. nu va conţine 

o singură linie, ci va fi continuu pe tot domeniul de frecvenţă (fig. 6.15.b). 

Fenomenul fiind determinat de comportarea înregistrării în zonele de 

capăt, soluţia pentru atenuarea fenomenului este de a utiliza în realizarea 

înregistrării în locul ferestrei dreptunghiulare de funcţii, fereastra având nulă 

atât valoarea, cât şi panta în zona capetelor (fig.6.16). 

Fig.6.15 

In fig.6.15 c. este prezentat spectrul obţinut prin folosirea unei ferestre 

ca cea din fig.6.16, remarcându-se o considerabilă apropiere de spectrul ideal. 
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Fig.6.16. 

Cea mai utilizată funcţie fereastră pentru atenuarea fenomenului leakage 

(scurgere) este fereastra Hanning, reprezentată de o perioadă a funcţiei 

cos^(27rt/T). 

Fereastra dreptunghiulară este utilizată pentru analiza semnalelor 

tranzitorii de durată mai mică decât lungimea în timp T a înregistrării, în care 

caz la fiecare capăt valoarea semnalului va fi zero şi nu se vor crea 

discontinuităţi, la tratarea înregistrării cu un semnal periodic. 

Efectul de zăbrele. 

Efectul de zăbrele este o combinaţie între efectul de scurgere şi periodizarea 

semnalului temporal, care este tradusă în domeniul fi-ecvenţă printr-o 

eşantionare a spectrului calculat. In acest scop se alege un număr finit de nivele 

şi se aproximează fiecare eşantion prin valoarea corespunzătoare nivelului cel 
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Fig.6.17 

mai apropiat. Distanţa dintre două nivele corespunzătoare se numeşte cuantă. 

Dacă nivelele sunt echidistante, atunci cuantele sunt egale, iar cuantizarea se 

numeşte unifonnă. Dacă distanţele dintre nivele variază, atunci cuantele sunt 

fimcţii de nivele, iar cuantizarea este neunifonnă. 

Dacă q este cuanta, iar eroarea produsă prin cuantizare e, atunci 

-q/2<£<q/2. 

Aplicând transfomiata Fourier asupra unui semnal, spectrul obţinut nu 
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respectă riguros caracteristicile unui semnal periodic, deoarece intervine 

eroarea de cuantizare. Aşadar, acest proces se poate interpreta ca şi o 

eşantionare la intervale echidistante q, adică cu frecvenţa de eşantionare 1/q. 

Fig.6.17 ilustrează acest efect la calculul unui semnal sinusoidal. 

6.3.4, Transformata Fourier discretă. Transformata Fourier 

rapidă. 

în vederea realizării analizei armonice prin transformata Fourier cu 

ajutorul calculatorului, se utilizează transformata Fourier discretă, care 

realizează analiza pornind de la mulţimea eşantioanelor. 

Utilizarea transformatei Fourier pentru analiza unui semnal continuu 

folosind transformata discretă se poate scrie: 

X(k)= pt. k = O,..., (N-1) (6.22) 
n=0 

unde X(k) este transformata Fourier discretă aplicată semnalului eşantionat 
2n -/TT x(n) corespunzător semnalului fizic x(t), Wj^ = e ^ , corespunde factorului 

6 utilizat în calculul transformatei Fourier. 

Dacă în domeniul timpului semnalul este descris prin N eşantioane într-o 

perioadă, în domeniul frecvenţei spectrul va conţine de asemenea N eşantioane 

într-o perioadă. Totuşi, deoarece în cazul semnalelor reale spectrul frecvenţelor 

este simetric, numai N/2 eşantioane vor fi independente. 

Calculul unei transformate Fourier având N valori în secvenţă implică 

N*N = N^ operaţii de înmulţire şi însumare cu numere complexe, determinând 

o creştere rapidă a timpului de calcul la creşterea numărului de eşantioane N. 

Exploatând proprietăţile de simetrie ale exponenţialei complexe s-a 

elaborat un algoritm de calcul al transformatei Fourier discrete atunci când N 

este o putere a lui 2, numărul operaţiilor reducându-se de la N^ la N log2 N. 

102 
BUPT



Aceşti algoritmi sunt cunoscuţi sub denumirea de transformări Fourier rapide 

notaţi FFT sau TFT. 

Algoritmul FFT consideră o înregistrare din domeniul timpului ca un 

bloc format din N eşantioane egal distanţate pe care le transformă într-un bloc 

de N eşantioane egal distanţate în domeniul frecvenţă. 

Frecvenţa cea mai joasă ce poate fi evidenţiată prin analiza FFT este 

determinată de lungimea înregistrării în domeniul timp. 

Frecvenţa maximă ce poate fi evidenţiată este Vmax =(N/2)(1/T) unde T 

este durata înregistrării în domeniul timpului. 

Modificarea valorii frecvenţei maxime se realizează prin modificarea 

duratei înregistrării, între cele două mărimi (v^ax şi T) fiind stabilită o legătură 

de proporţionalitate inversă. 

In fig.6.18 se evidenţiază analiza armonică prin FFT a unui semnal 

continuu real de intrare, iar în fig.6.19 analiza armonică prin FFT a semnalului 

achiziţionat de pe traductorul montat pe lagărul morii cu ciocane MCF 7 şi 

prezentat în fîg.6.2. 

Amplitudmt Semna! de mh-arv 
f .p ,̂ anfinuu 

y^y Timp 

I A/adf^m FTT | 

X — 
AmţJihdtm [^nftenan h 

\ mitnjut fnewnfet 

V f - r f > - , - / . 

Fig.6.18. 
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6.3.5. Densitatea spectrală de putere 

In cazul mişcărilor periodice, spectrul de frecvenţă realizat prin 

transformata Fourier a permis stabilirea atât a conţinutului în frecvenţe, cât şi a 

repartiţiei amplitudinii pe frecvenţele componente. 

In cazul proceselor aleatorii, o reprezentare în domeniul frecvenţelor se 

realizează calculând transft)nnata Fourier a frmcţiei de autocorelaţie. 

Funcţia de autocorelaţie şi densitatea spectrală de putere formează o 

pereche de transformate Fourier, astfel încât funcţia de autocorelaţie se poate 

obţine aplicând o transformată Fourier inversă frmcţiei densitate spectrală de 

putere, care la rândul ei este obţinută din transfomiarea directă Fourier a 

semnalului în domeniul timp. 

Notând cu X(v) transformata directă Fourier a unei frmcţii de timp x(t), 

spectrul de putere Sx(t) este dat de relaţia: 

(6.23) 
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Aplicând transformata Fourier inversă mărimii Sx(v) se obţine funcţia de 

autocorelaţie: 

= (6.24) 

unde T este deplasarea timpului. 

Funcţia de autocorelaţie este utilizată pentru a depista existenţa unui 

semnal periodic ascuns de zgomot, întrucât fimcţia de autocorelaţie a unui 

semnal periodic este de asemenea periodică, în timp ce funcţia de autocorelaţie 

a zgomotului scade către zero la creşterea deplasării în domeniul timp. 

Procesarea digitală oferă posibilitatea "filtrării inverse" a semnalului, 

transformându-l către forme simplificate, mai uşor de apreciat şi analizat. 

Rezultatul filtrării inverse este un semnal care, în amplitudine, corespunde 

logaritmului amplitudinii în spectru a semnalului de intrare, şi în fază, unei faze 

cu semn schimbat faţă de faza semnalului de intrare. Operat în raport cu 

frecvenţa asupra unor transformate Fourier, rezultatul este o imagine în oglindă 

a transformatei Fourier faţă de axa de coordonate-frecvenţă. 

O vibraţie periodică poate fi reprezentată în domeniul frecvenţei printr-

un spectru fonnat din linii discrete, fiecare linie reprezentând valoarea medie 

pătratică a componentei armonice respective. 

O vibraţie aleatoare determină în domeniul frecvenţelor un spectru 

continuu, astfel încât mărimea mediei pătratice măsurată la o anumită frecvenţă 

va depinde de lăţimea de bandă utilizată. Din acest motiv, pentru caracterizarea 

unei vibraţii aleatoare, mult mai utilă este funcţia densităţii spectrale a mediei 

pătratice. 
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CAP.7 DETERMINĂRI EXPERIMENTALĂ 

7.1 Instalaţia experimentală 

Detenninările experimentale au fost realizate pe morile cu ciocane MCF 

7 şi MC 16 cărora le-a fost ataşat un ecliipament de cercetare experimentala 

compus din mai multe module funcţionale. Schema echipamentului se arată în 

(fig.7.1). Instalaţia este concepută astfel încât principalele funcţiuni să fie 

rezolvate cu ajutorul calculatorului. 

Moara Captor Calculator echipat 

MCF-7 piezoelectric — cu placă de achiziţii — hiiprimantă 

(MC-16) KD-35 DAS-1600 

Fig.7.1 

Instalaţia experimentală (fig. 7.2) este constituită din morile cu ciocane 

MCF 7 respectiv MC 16, acţionate de un motor asincron trifazat cu rotorul în 

scurtcircuit, având următoarele caracteristici: puterea 75, (90) Kw, la turaţia de 

2916, (1473) rot./min. 
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Fig. 12 

Izolarea antivibratorie a ansamblului motor electric de acţionare (1) -

moara cu ciocane (2) faţă de diversele surse perturbatoare (clădire, alte utilaje, 

etc.) este realizată cu ajutorul unor izolatori de cauciuc de tip Timiş-Fix (3). 

Izolarea faţă de elementul perturbator direct (motorul electric de antrenare) s-a 

realizat prin cuplarea celor două utilaje prin intermediul unui cuplaj elastic cu 

bolţuri (4) (STAS 5982-79), cuplaj care pennite compensarea unor dezaxări 

radiale şi unghiulare. 

Alimentarea uniformă cu material se face printr-un vibroalimentator (5) 

comandat direct de curentul motorului electric de acţionare într-un domeniu 

prcscris. 

Stabilirea încălcării morii se face prin unnărirea indicaţiilor ampemietrului 

montat în circuitul motorului electric de acţionare. Creşterea curentului 

motorului electric de acţionare este efectul unei alimentări a morii cu o 
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cantitate mai mare de produs, ceea ce are drept consecinţă mărirea stratului de 

material de pe sită şi deci modificarea centmlui de percuţie al ciocanului. 

Pe lagărele morii cu ciocane au fost montaţi doi captori de vibraţii dc tip 

KD 35, (6) cu scopul de a prelua vibraţiile rotorului, ca urmare a 

dezechilibrelor la care este supus acesta în timpul exploatării. Aceste semnale 

de vibraţii sunt prelevate relativ cu ajutorul captorilor, care furnizează un 

semnal în tensiune proporţional cu acceleraţia vibraţiei rotorujui. Semnalele 

furnizate de aceşti captori, calibrate şi preluate printr-o interfaţă de achiziţie tip 

DAS 1600 instalată într-un calculator PS 486 au fost achiziţionate şi stocate 

într-un fişier din calculator (fig.7.3). 

Fig.7.3 

7.2. Aparatură utilizată 

Captorul dc măsură 

La alegerea captorului s-a ţinut seama de condiţiilc de mediu existente în 

punctul de montaj, precum şi de posibilităţile existente. 
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DlNAJilCA SI ECHILIBRAREA ftOTOftlLOR DE LA MAŞINILE AGRICOLE 

Masa captorului s-a ales mai mică decât o zecime din masa obiectului de 

diagnosticat (rotonil morii), pentru ca să se evite influenţa asupra vibraţiilor 

obiectului. 

La montaiea captorului s-a avut în vedere să fie pe cât posibil asigurată 

rigiditatea fixării, deoarece de aceasta depinde foarte mult comportarea în 

special la frecvenţe înalte. Drept unnare montarea captorului s-a lacut prin 

şuruburi pe o suprafaţă plană şleftiită. 

Deoarece componentele lanţului de măsură trebuie să aibă un potenţial 

electric comun, componentele lanţului de măsură posedă punere la pământ 

comună prin legătură electrică, cu carcasa obiectului de măsurat (lagăr). 

Pentru captorul piezoelectric a fost respectat domeniul de temperatură 

prescris în care trebuie să funcţioneaze. 

Asiguiarea respectării condiţiilor de funcţionare şi garantarea 

informaţiilor obţmute prin măsurători de vibraţii a fost realizată prin 

calibrarea corectă a captorului. 

Captorul de vibraţii KD 35 este piezoelectric, de tip accelerometru. 

Constaictiv, acest captor se bazează pe efectul piezoelectric. Astfel dacă se 

aplică forţe asupra materialelor piezoelectrice (cristale de cuarţ, plăci ceramice 

feroelastice polarizate artificial cu diferite combinaţii: titanat de bariu sau 

zirconat) sunt generate sarcini electrice, aşa cum se arată în fig. 7.4. 

La acţionarea unor forţe asupra elementelor piezoelectrice, proporţionale 

cu acceleraţia vibraţiei, acestea produc sarcini electrice elementare, care sunt 

colectate prin contacte de pe suprafeţele elementelor respective. Elementele 

piezoelectrice pot fi defonnate la compresiune (fig.7.4.a) şi Ia forfecare 

(fig.7.4.b). In ambele cazuri se produc sarcini electrice de-a lungul suprafeţelor 

încât între sarcina electrică rezultată Q(t) produsă şi forţa aplicată F(t) exislă 

relaţia: 
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Fig. 7.4 

Q(t) = 8F(t) (7.1) 

unde 5 esle modulul piezoelectric. 

La traductoarele piezoelectrice tensiunea electrică de măsurare U(t) este 

dircct proporţională cu sarcina electrică Q(t), adică 

Q(t) = CU(t) (7.2) 

unde C este capacitatea traductonilui. 

In principiu, accelerometrul piezoelectric acţionează ca im condensator 

de capacitate Cu în paralel cu o rezistenţă Ra (cu pierdere internă mare), care 

din motive practice poate t'i neglijată. Acesta poate fi considerat fie ca o sursă 

ideală de sarcină Qa în paralel cu capacitatea Ca şi cu capacitatea cablului Cc, 

fie ca o sursă de tensiune Ua în serie cu Ca şi în paralel cu Cc. In fig. 7.5.a şi b 

sunt prezentate schematic ambele circuite echivalente. 

Deoarece în general s-a utilizat accelerometml KD-35, principalele 

caracteristici de care trebuie să se ţină seama în măsurători se arată în tabelul 

7.1. 

După cum se constată, utilizarea captonilui este compatibilă situaţiilor 

întâlnite la utilaje ca mori cu ciocane fară a fi necesare corecţii. 
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Caracteristici tehnice ale captorului KD 35 

Tabelul 7.1 

CARACTERISTICA SIMBOL UNITATE DE 
MASURA 

K D 3 5 

Factor de conversie 
(125Hz) 

Ba mV/ms"^ 5 

Frecvenţa de rezonanţă 
cuplat cu 0 masă de 

200 gr. (oţel) 
Vr KHz 20 

Acceleraţia maximală 
sinusoidală 

îiiax. ms-^ 3.000 

Acceleraţia maximă 
pe verticală 

â ms"^ 1.000 

Domeniul de erori la 
etalonare 

50...500 Hz 
5...5.000 Hz • 

- - ±1,5 
±3,0 

Masa ftră fişă m R 28 
Temperatura de 

funcţionare 
t -50...200"C 
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7.3 Modalităţi de testare şi verificare a instalaţiei 

de achiziţie a semnalelor 

Calibrarea şi etalonarea captorului 

Pentru o utilizare corectă a aparaturii în procesul de achiziţie a 

semnalelor de vibraţii, aceasta trebuie în prealabil calibrată., Calibrarea şi 

etalonarea captorilor utilizaţi au avut în vedere pe lângă aspectele metrologice 

directe (o indicare analogică a mărimii măsurate afectată de erori minime) şi o 

fidelă corespondenţă între mărimea măsurată şi semnalul de tensiune furnizat 

de aparatul respectiv. 

Calibrarea captorului 

Captorii de acceleraţii KD 35 s-au calibrat mecanic prin fixarea pe 

aparatul de calibrat Electrodynamischer Eichtisch tip 11032 a cănii frecvenţă 

de excitaţie este de Vc = 79,5 Hz. La această frecvenţă aparatul EET 101 

realizează o deplasare vârf la vârf de 0,100 mm. Pulsaţia se calculează cu 

relaţia: 

O) = 27TVE = 5 0 0 S-' 

Pentru calculul deplasării s-a utilizat caracteristica aparatului de etalonat 

(fig.7.6). Astfel, pe curba de 1% corespunzător masei de 28 g a captorului de 

acceleraţii a cărui calibrare era în desfăşurare s-a găsit acceleraţia â de 9,75 

m/s^. Deplasarea captonilui se obţine cu relaţia: 

Această valoare a deplasării se citeşte pe indicatorul aparatului de măsurat 

vibraţii tip 4292 selectat pentru calibrare în intervalul de măsurare până la 

Imm. Dacă indicaţia aparatului nu este cea rezultată din calcul (7.4), atunci se 
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reglează amplificarea canalului până se citeşte această valoare. După 

finalizarea reglajelor, se măsoară tensiunea fiiniizată la ieşirea canalului şi se 

găseşte 1.12 V vârf la vârf. Constanta captorului este dată de rela(ia: 

(7.5) C = - ^ = 0 , 0 . 1 2 ^ 
100|im Hm 

Etalonarea captorilor 

Etalonarea captorilor are ca scop obţinerea corelaţiilor dintre indicaţiile 

mijlocului de măsurare (semnalele în tensiune furnizate de către traductorii de 

vibraţii) şi valorile corespunzătoare măsurate (acceleraţie sau deplasare). 

Variaţia sensibilităţii funcţie de temperatură a captorilor de vibraţii este 

prezentată în fig.7.7, iar caracteristica de etalonare tensiune electrică -

deplasare este prezentată în fig.7.8. 

113 

BUPT



50 100 150 

Temperatura [grad C] 

15 

1 0 

5 
O 

- 5 

> 1 O 

< 

D e p l a s a r e a p r o b e i dc o te l l'aia de 
i r aduc lo r [mm] 

Fig.7.7 Fig.7.8 

Semnalele achiziţionate prin intennediul traductorilor de vibraţii KD 35 sunt 

amplificate printr-un amplificator de tip 2635 şi preluate de placa de achiziţie 

DAS 1600, produsă de firnia KEITHLEY. 

7.4 Placa de achiziţie 

Placa DAS 1600 este de mare viteză, multifuncţională, cu interfaţă 

analogică şi digitală pentm IBM PC/XT/AT şi calculatoare compatibile. Placa 

DAS 1600 se instalează direct în calculator, transfomiându-l într-un instniment 

rapid şi precis de achiziţie şi analiză a datelor şi semnalelor. Aceste plăci au o 

construcţie mulţi stratificată pentru a minimiza zgomotul şi diafonia la fi'ecvenţe 

ridicate. 

Placa DAS 1600 oferă 8 canale diferenţiale sau 16 canale simple pentru 

intrări analogice cu rezoluţia de 12 biţi şi frecvenţa de eşantionare de maxim 

100 KHz. 

Utilizatorul poate seta intrările pentru modul unipolar (O-IOV) sau 

bipolar (±10V), folosind comutatoarele de pe placă. Gama de intrări este 

software programabilă. 
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Transferul de date are loc în unul din unnătoarele trei moduri: prin 

control prin program, prin intennediul unei rutiiie de întreruperi sau prin DMA 

(Direct Memory Acces). Toate aceste moduri sunt selectabile software. Modul 

DMA pemiite o achiziţie cu o frecvenţă de 100 kHz mostre, deci randainentul 

de transfer al datelor este mult mai ridicat decât al unei plăci mai puţin 

sofisticate la care rmidamentul este limitat la 70 KHz. 

Un regulator de timp Intel 8254, programabil pe trei canale, realizează 

temporizarea pentru A/D sau poate genera semnale externe la orice frecvenţă, 

de la 2,5 MHz la 1 puls/oră. Un oscilator cu cristal integrat în placă realizează 

baza de timp. Conversia analog-digitală poate fi declanşată în trei moduri: prin 

comandă software, prin intennediul regulatorului de timp programabil al plăcii 

sau printr-un declanşator extern de semnal. Numărătorul de timp poate măsura 

frecvenţă, perioadă, sau lăţimea semnalului. 

Sunt de asemenea disponibile două canale de conversie digital-

analogice, pe 12 biţi. Ieşirile acestor canale au intervale de 0-5 V, 0-10 V, ±5 

V, ±10 V, Toate ieşirile analogice sunt setate pe O V la putere mai mare. In 

plus, utilizatorul poate folosi o dirijare externă pentru a obţine ieşiri analogice 

în alte game. 

Pe placa DAS1600 sunt disponibili 32 de biţi ai intrărilor şi ieşirilor 

digitale: 8 biţi ai I/O digitale (patru intrări şi patru ieşiri) sunt pe pinii 

conectorului principal I/O, iar cei 24 de biţi rămaşi sunt pe pinii conectorului 

auxiliar. Aceşti 24 de biţi sunt în corespondenţă cu două porturi de 8 biţi şi cu 

două porturi de 4 biţi. Fiecare port poate fi setat în mod independent pentru 

intrări şi ieşiri. 

Particulahtăli suplimentare ale plăcii DAS1600 includ: 

• compabilitate cu DAS-16G (în ceea ce priveşte backwardul). 

Programele concepute pentru DAS1600 pot fi folosite şi pentru DAS-16G şi 
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fără modificări. 

• caiial de intrare de configurare, selectabil prin comutatori, bază I/O de 

adrese, nivel DMA. 

• conversie A/D declanşabilă prin oricare din următoarele moduri: 

comandă software, prin intermediul regulatorului de timp intern (care este 

programabil) sau direct, o declanşare externă. Odată ce conversia analog-

digitală este completă, transferul de date are loc via program dQ transfer, prin 

întreruperi sau DMA. 

Pentru vizualizarea semnalului achiziţionat în domeniul timp, în paralel 

cu conexiunile plăcii de achiziţie semnalul este preluat de un osciloscop cu 

două canale, corespunzător celor două traductoare montate pe lagărele 

rotorului morii cu ciocane. 

7.5 Concluzii 

Prezentarea instalaţiei experimentale în scopul deteminărilor privind 

parametrii constructivi şi funcţionali ai morilor cu ciocane articulate, precum şi 

a perturbaţiilor în funcţionare, pennite evidenţierea unor concluzii de interes în 

rezolvarea problemelor abordate. 

Datorită complexităţii fenomenelor dinamice rotor-ciocan ce apar ca 

unnare a interacţiunilor percutante în procesul de mărunţire, a volumului mare 

de date ce unnează a fi prelucrate, cât şi a necesităţii unei precizii 

corespunzătoare a măsurătorilor efectuate, pe lângă aparatura electronică de 

măsurare, instalaţia experimentală a fost echipată cu un calculator electronic, 

cu placă de achiziţie incorporată, dotată cu un echipament hard şi soft de 

achiziţii performant. 
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Aiializa unor tipodimensiuni diferite de ciocane a fost posibilă prin 

echiparea corespunzătoare a rotorului morii MCF 7, respectiv MC 16 şi 

culegerea datelor chiar în condiţii reale de funcţionare, simulând modificarea 

centrului de percuţie al ciocanului prin încărcări diferite, progresive, la aceeaşi 

încărcare a motorului electric de acţionare al morii. 

Soluţia oferită pennite achiziţionarea semnalului de la traductorii de 

vibraţii, condiţionarea lui şi stocarea în memoria calculatorului în vederea unei 

prelucrări ulterioare. 

Măsurile impuse instalaţiei experimentale preconizate au pennis 

asigurarea unei acurateţi a măsurătorilor prin eliminarea influenţelor 

perturbatoare, prin alegerea şi calibrarea corectă a traductorilor şi folosirea 

unei plăci de achiziţie perfonnante. 

Deasemenea, s-a asigurat posibilitatea simulării cât mai exacte a 

experimentului, captarea semnalului facându-se în condiţii reale de ftincţionare. 

Pentru vizualizarea semnalului achiziţionat, softul de achiziţie conceput 

a asigurat posibilitatea de reprezentare grafică în timp a semnalului şi 

compararea acestuia cu semnalul de pe osciloscop. 
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CAP. 6 ANALIZA SI INTEEPEETAftEA DATELOÎi 

EXPERIMENTALE 
s 

8.1 Generalităţi 

Datele obţinute prin intennediul progainului "Echilibrare" provin de la 

accelerometrele de tip KD 35 montate pe lagărele rotorului morii cu ciocane 

MCF 7, respectiv MC 16, semnalele de vibraţii fiind proporţionale cu 

tensiunea de pe traductor [mV]. Ţinând seama de caracteristica de calibrare şi 

etalonare a captorului (cap.7), se poate înregistra cantitativ mărimea 

înregistrată. Deoarece s-au urmărit aspecte comparative, în diagrame s-au 

păstrat unităţile indicate pe aparat [mV] şi nu a mai fost necesară precizarea 

valorilor efective. Datorită faptului că variaţiile de tensiune de pe traductorii 

montaţi pe lagăre au valori foarte mici, în lanţul de măsură a fost intercalat un 

amplificator de seiimal, iar pentru înlăturarea semnalelor parazite, un filtru cu 

diferite domenii de filtrare. Printr-o calibrare prealabilă a traductorilor de 

vibraţii KD 35, semnalul ajunge la placa de achiziţie DAS 1600 incorporată în 

calculator, iar prin soft-ul programului "Echilibrare" datele provenite de la 

dezechilibrul rotorului, în condiţii reale de funcţionare, sunt achiziţionate şi 

stocate într-un fişier de date, sub numele introdus de utilizator. Pentru 

vizualizarea semnalului achiziţionat, fişierul respectiv se deschide şi se 

selectează meniul corespunzător trasării graficului fiincţie de numărul de date 

achiziţionate. Prin utilizarea Scroll-Bar-ului orizontal aflat sub grafic, se poate 
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vizualiza pe porţiuni graficul afişat, lungind axa "x". La capetele abscisei este 

afişat numărul de ordine al primei valori, respectiv al ultimei valori 

reprezentate în acel moment. Prin facilităţile oferite de pachetul de programe 

MATHCAD, fişierul de date solicitat de utilizator este deschis, citit şi filtrat 

pe domeniul de interes, iar prin transformata Fourier rapidă (FFT) se poate face 

vizualizarea şi anahza semnalului achiziţionat. 

s 

8.2 Date experimentale 

In scopul punerii în evidenţă a vibraţiilor (dezechilibrelor) morilor cu 

ciocane şi a parametrilor constmctivi-funcţionali ce au influenţă asupra 

acestora, precum şi în vederea diagnosticării stării de funcţionare a morii, 

detenninările experimentale s-au făcut pe o moară cu ciocane MCF 7 respectiv 

MC 16 în condiţii reale de flmcţionare (fig.8.1). 

In mişcarea de rotaţie nu apare nici un fel de acţiune perturbatoare 

asupra reazemelor lagărelor dacă axa de rotaţie coincide riguros cu una din 

axele principale de inerţie ale rotorului. In practică însă, nu este posibilă 

fabricarea pieselor maşinilor rotative cu respectarea riguroasă a acestei 

condiţii. Pentru identificarea prin diagnoză a dezechilibrului se descriu în 

continuare unele caracteristici ale semnalului, care în unna analizării unui 

număr mare de cazuri similare, constitue criterii specifice de identificare pentru 

un astfel de defect. 

Dacă rotorul este neechilibrat, dezecliilibrul se manifestă în cursul 

fiecărei rotaţii complete (360^), în aceeaşi poziţie, respectiv la acelaşi unghi 

măsui'at în grade. In acest caz semnalul din domeniul timp este annonic. 

Dezecliilibrul se evidenţiază în spectrul de fi-ecvenţă printr-o frecvenţă egală cu 

frecvenţa de rotaţie Ix, iar amplitudinea este proporţională cu mărimea 

dezechilibrului. 
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Există o forţă de dezechilibru atunci când vibraţiile în ambele lagăre, de o 

parte şi de cealaltă a rotorului morii, sunt radiale şi în acelaşi sens, respectiv în 

fază, au un semnal de timp sinusoidal şi de frecvenţă egală cu Ix. Vibraţiile sunt 

radiale atunci când apar numai în spectrul de frecvenţă al vibraţiilor măsurate pe 

direcţie radială. în acest caz dezechilibrul este static şi se poate remedia printr-o 

echilibrare statică. 
s 

Există un cuplu de dezechilibru în cazul în care vibraţiile în ambele lagăre, 

de o parte şi de cealaltă parte a rotorului morii, sunt radiale şi în sens contrar, au 

semnalul din domeniul timp sinusoidal şi de frecvenţă Ix. La măsurarea 

fazelor vibraţiilor radiale în cele două lagăre, se constată că vibraţiile sunt 

defazate între ele cu circa 180^. Acesta este un caz de dezechilibru dinamic şi 

este necesară o echilibrare dinamică. 

în caz de dezechilibru, fară să se mai cerceteze dacă este dezechilibru static 

sau dinamic, se execută echilibrarea într-un plan, dacă lăţimea rotorului este mai 

mică decât raza rotorului şi turaţia acestuia este < 1000 min"' (aceasta deoarece la 

astfel de rotori de lungime mică, echilibrarea într-un plan se poate realiza suficient 

de corect); în celelalte cazuri echilibrarea se execută în două planuri sau în atâtea 

planuri, după cât de complicată este forma rotorului. 

Pentru a pune în evidenţă starea telinică a rotoailui morii cu ciocane 

MCF 7, prima determinare a fost făcută cu rotorul fară ciocane, moara 

flincţionând în gol. Semnalul din domeniul timp obţinut a fost sinusoidal 

(fig.8.2). 

Dezechilibrul se evidenţiază în spectrul de frecvenţă printr-o frecvenţă 

egală cu frecvenţa de rotaţie, notată Ix. Frecvenţa de rotaţie este v = n / 60 

adică V = 2976 / 60 = 49.6 Hz, iar spectrul de frecvenţă este reprezentat în 

fig.8.3. 
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8.2.1 Determinări privind parametrii constructivi 

ai morilor cu ciocane 

In acest scop s-au făcut determinări pe moara cu ciocane MCF 7 

echipată cu un număr de 4 respectiv 8 axe, numărul de ciocane pe ax rămânând 

constant (opt ciocane), deci setul de ciocane ce echipează rotorul cu patru axe 

are 32 ciocane, iar cel ce echipează rotorul cu opt axe are 64 ciocane (fig.8.4). 

Dispunerea ciocanelor pe rotor s-a făcut conform fîg.8.5. Ciocanele cu care 

s-au făcut determinările au fost ciocane originale tipului de moară MCF 7. 

In acelaşi scop s-au făcut determinări şi pe moara cu ciocane MC 16 

echipată cu un număr de 6 axe, numărul de ciocane pe ax fiind constant (10 

ciocane), conform fig.8.6, ciocanele utilizate fiind ciocane originale tipului de 

moară MC 16. 

In acest caz, pe lângă frecvenţa de rotaţie Ix, produsă de excitaţii 

periodice cu perioada de rotaţie a rotorului morii, de dezechilibrări ale maselor 

în rotaţie, apar şi frecvenţe n.x (n = 4;8), corespunzătoare excitaţiilor periodice 

cu perioada egală cu perioada de rotaţie a rotorului, înmulţită cu numărul de 

axe, ceea ce arată că în acest domeniu de frecvenţă, perturbaţiile care produc 

nivele de vibraţii pe structura morii MCF 7 sunt de natură dependentă de 

parametrii frmcţionali ai morii cu ciocane. Datorită faptului că nivelele de 

vibraţii nu se păstrează constante în timp, rezultă că perturbaţiile nu sunt numai 

ale dezechilibrării maselor în rotaţie, ci şi de natură complexă, aerodinamică. In 

fig.8.7 şi fig.8.8 este prezentat semnalul din domeniul timp, respectiv spectrul 

de frecvenţă al rotorului echipat cu un număr de 32 ciocane pe patru axe, iar în 

fig.8.9 şi fig.8.10 este prezentat semnalul din domeniul timp, respectiv spectrul 

de frecvenţă al rotorului echipat cu un număr de 64 ciocane pe opt axe. 
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Se observă comparând semnalul din domeniul timp din fig.8.7 şi flg.8.9 

că în primul caz au loc patru impulsuri la o rotaţie, iar în cel de-al doilea caz au 
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loc opt impulsuri la o rotaţie. Impulsurile se constată că apar aleator în 

domeniul de timp. Spectrul de frecvenţă va conţine o serie de linii spectrale şi 

diferenţa dintre frecvenţele a două linii spectrale alăturate va fi de asemenea 

egală cu frecvenţa de rotaţie. 

0.05 

0.04 

0.03 

0.02 

0.01 

500 

Fig.8.8 

Din fig.8.8 şi fig.8.10 se observă în primul caz că fiecare a patra linie spectrală 

va avea un vârf, iar în al doilea caz, fiecare a opta linie spectrală va avea un 

vârf. 

Făcând o comparaţie între spectrele de frecvenţă provenite de la moara 

MCF 7 la funcţionarea în gol, echipată cu un număr de 32 ciocane (fig.8.8) 

respectiv 64 de ciocane (fig.8.10), se observă că vârfririle semnalelor sunt mai 

mici la un număr mai mare de ciocane, ceea ce este explicabil prin faptul că 

gradul de uniformitate al mişcării rotorului este mai mare cu cât numărul de 

ciocane este mai mare. 
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Dacă se compară spectrele de frecvenţă provenite de la moara MCF 7 

echipată cu un număr de 64 de ciocane la funcţionarea în gol (fîg.8.10) cu 
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spectrele de frecvenţă provenite de la moara MC 16 echipată cu un număr de 

60 de ciocane la funcţionarea în gol (fig.8.11), se observă că în cazul morii 

MC 16 vârfurile semnalelor sunt mai mici, ceea ce arată că gradul de 

uniformitate al mişcării rotorului morii MC 16 este mai mare. 

> 

0.003 

0 . 0 0 2 

0.002 

0 . 0 0 1 

0 .001 

v[Hz] 

Fig.8.11 

Pentru a pune în evidenţă tipul constructiv de ciocan, se fac determinări 

cu următoarele tipuri de ciocane: 

moara MCF 7 

- ciocan 1 (ciocan original MCF 7 cu un orificiu obturat), (fig.8.12) 

- ciocan 2 (ciocan original MCF 7), (fig.8.13) 

- ciocan 3 (ciocan MCF 7 cu colţuri drepte şi lăţime mai mare), 

(fig-8-14) 

- ciocan 4 (ciocan MCF 5), (fîg.8.15) 

moara MC 16 

- ciocan original MC 16, (fig.8.16) 
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Parametrii dimensionali ai ciocanelor utilizate sunt prezentaţi în tabelul 8.1. 

Deteniiinările s-au făcut pe moara cu ciocane MCF 7 echipată cu un 

număr de 32 ciocane pe 4 axe, la funcţionarea în sarcină, 

-set ciocane 1: fig.8.17 (timp) şi fig.8.18 (fiecvenţă) 

-set ciocane 2: fig.8.19 (timp) şi fig.8.20 (frecvenţă) 

-set ciocane 3: fig.8.21 (timp) şi fig.8.22 (frecvenţă) 

-set ciocane 4: fig.8.23 (timp) şi fig.8.24 (frecvenţă) 
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Analizând semnalele în domeniul frecvenţă conform fig.8.18, fig.8.20, 

fig.8.22 şi fig,8.24 se observă că vârfurile semnalelor sunt în ordine 

descrescătoare: set ciocane 4 (fig.8.24), set ciocane 1 (fig.8.18), set ciocane 2 

(fig.8.20) respectiv setul de ciocane 3 (fig.8.22). 
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Aceasta se poate explica prin faptul că nu sunt îndeplinite condiţiile de 

existenţă ale centailui de percuţie (cap.3). Din tabelul 8.1 se observă că la fel 

ca şi vârfurile semnalelor, diferenţele dintre valorile parametrilor reali ai 

ciocanelor cu care s-au făcut detenninările şi cei calculaţi pentru aceleaşi tipuri 

de ciocane sunt în ordine descrescătoare: set ciocane 4 (15,7411 mm), set 

ciocane 1 (7,9794 mm), set ciocane 2 (6,7893 mm) respectiv setul de ciocane 3 

(5,7069 mm), 

8.2.2. Determinări privind parametrii funcţionali 

ai morilor cu ciocane 

In scopul punerii în evidenţă a parametrilor funcţionali ai morilor cu 

ciocane s-au făcut determinări având ca material de mărunţit porumb şi orz, la 

difente regimuri de încărcare a morilor cu ciocane, materializate prin 

vizualizarea intensităţii curentului electric absorbit de motorul de acţionare al 

morii cu ciocane. 

Pentru moara M C F 7 regimurile de încărcare ale motorului electric de 

acţionare a morii pentru material de mărunţit porumb a fost de 80 A; 100 A; 

120 A, pentru material de mărunţit orz a fost de 100 A; 120 A; 140 A, iar 

pentru moara MC 16 regimul de încărcare a motorului electric de acţionare a 

morii pentru material de mărunţit orz a fost de 100 A; 130 A; 160 A. 

Determinări efectuate pe moara cu ciocane MCF 7 

echipată cu 32 ciocane pe 4 axe: 

- set ciocane 4 

In fig.8.25 este reprezentat spectrul de frecvenţă pentru moara MCF 7 

pentru material de mărunţit porumb la o încărcare a motorului electric de 

acţionare al morii de 80 A, iar în fig. 8.26 semnalul din domeniul timp 

corespunzător. 
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In fig.8.27 este reprezentat spectrul de frecvenţă pentru moara MCF 7 

pentru material de mărunţit porumb la o încărcare a motorului electric de 

acţionare al morii de 100 A, iar în fig. 8.28 semnalul din domeniul timp 

corespunzător. 
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In fig.8.29 este reprezentat spectrul de frecvenţă pentru moara 

MCF 7 pentru material de mărunţit porumb la o încărcare a motorului electric 

de acţionare al morii de 120 A, iar în fig. 8.30 semnalul din domeniul tnnp 

corespunzător. 
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In fig.8.31 este reprezentat spectrul de frecvenţă pentru moara 

MCF 7 pentru material de mărunţit orz la o încărcare a motorului electric de 

acţionare al morii de 100 A, iar în fig. 8.32 semnalul din domeniul timp 

corespunzător. 

In fig.8.33 este reprezentat spectrul de frecvenţă pentru moara 

MCF 7 pentru material de mărunţit orz la o încărcare a motorului electric de 

acţionare al morii de 120 A, iar în fig. 8.34 semnalul din domeniul timp 
N 

corespunzător. 

In fig.8.35 este reprezentat spectrul de frecvenţă pentru moara 

MCF 7 pentru material de mărunţit orz la o încărcare a motorului electric de 

acţionare al morii de 140 A, iar în fig. 8.36 semnalul din domeniul timp 

corespunzător. 

Percuţia dintre ciocan şi materialul de mărunţit este evidenţiată în 

spectrul de frecvenţă printr-o serie de linii spectrale. Diferenţa dintre 

frecvenţele a două linii spectrale alăturate este egală cu frecvenţa de rotaţie a 

rotorului. 
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O amplitudine ridicată la frecvenţa de rotaţie indică de obicei un 

dezechilibru. Se constată însă că amplitudinea la frecvenţa de rotaţie se 

modifică aproape la fiecare rotaţie, ceea ce indică că nu este cazul unui 

dezechilibru, deoarece ar trebui ca amplitudinea să rămână constantă. Atunci 

însă, când are loc percuţia dintre ciocan şi cantităţi diferite de material de 

mărunţit, variabile la fiecare rotaţie, amplitudinea vibraţiilor la frecvenţa de 

rotaţie variază şi ea la fiecare rotaţie. In spectrul de frecvenţă se observă o linie 

spectrală la frecvenţa de 198,4 Hz (patru axe * 49,4), care se identifică cu 

frecvenţa de trecere a ciocanelor aşezate pe patru axe. 

Comparând semnalele înregistrate în domeniul frecvenţă pentru porumb 

cu cele pentru orz, se constată că vârfuri mai mari s-au înregistrat pentru orz, 

ceea ce se poate explica prin faptul că bobul de orz are nevoie de o cantitate de 

energie cinetică mai mare cedată de ciocane în timpul percuţiei pentru 

distrugerea forţelor de coeziune internă ale bobului decât cea necesară pentru 

bobul de porumb. 

144 

BUPT



Comparând semnalele înregistrate în domeniul frecvenţă pentru acelaşi 

material la diferite încărcări ale motorului de acţionare al morii, se observă o 

scădere a acestora la o încărcare mai mare. Acest lucru se poate explica prin 

faptul că pe măsură ce încărcarea cu material a morii creşte, cantitatea de 

energie absorbită de masa de material (mai mare) supusă mărunţirii este mai 

mare, materialul de mărunţit comportându-se ca şi un amortizor de vibraţii. 

- set ciocane 3 

In fig.8.37 este reprezentat spectrul de frecvenţă pentru moara 

MCF 7 pentru material de mărunţit porumb la o încărcare a motorului electric 

de acţionare a morii de 80 A, iar în fig. 8.38 semnalul din domeniul timp 

corespunzător. 
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In fig.8.39 este reprezentat spectrul de frecvenţă pentru moara 

MCF 7 pentru material de mărunţit porumb la o încărcare a motorului electric 

de acţionare al morii de 100 A, iar în fig. 8.40 semnalul din domeniul timp 

corespunzător. 

In fig.8.41 este reprezentat spectrul de frecvenţă pentru moara 

MCF 7 pentru material de mărunţit porumb la o încărcare a motorului electric 

de acţionare al morii de 120 A, iar în fig. 8.42 semnalul din domeniul timp 

corespunzător. 

Făcând comparaţie la diferite încărcări pentru setul de ciocane 3 luând 

ca material porumb, se observă de asemenea o scădere a vârfurilor de semnal 

pe măsură ce încărcarea motorului de acţionare creşte: 80 A; 100 A; 120 A 

(fig.8.37; fig.8.39; fig.8.41). 

Comparând semnalele în domeniul frecvenţă pentru moara cu ciocane 

MCF 7 la funcţionarea în sarcină (80 A; 100 A; 120 A) pentru acelaşi material 
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de mănmţit (porumb), echipată cu setul de ciocane 4 (fig.8.25, fig.8.27, 

fig.8.29) cu semnalele în domeniul frecvenţă pentru aceeaşi moară echipată cu 

setul de ciocane 3 (fig.8.37, fig.8.39, fig.8.41), se constată de asemenea vârfuri 

de semnal mai mari pentru setul de ciocane 4, conform tabelului 8.1. 

In fig.8.44, fig.8.46 şi fig.8.48 se reprezintă semnalul din domeniul timp 

pentru setul de ciocane 3 la încărcarea morii de 80 A; 100 A; 120 A, luând ca 

material de mănmţit porumb. Reprezentările corespunzătoare în domeniul 

frecvenţial se arată în fig.8.43. fig,8.45 şi fig.8.47. 

Dacă se urmăreşte semnalul în domeniul frecvenţă pentru acelaşi set de 

ciocane (de ex. setul 3), aceeaşi încărcare a morii (80 A; 100 A; 120 A) pentru 

acelaşi material de mănmţit (porumb), redat prin perechile de reprezentări 

(fig.8.37 şi fig.8.43), (fig.8.39 şi fig.8.45) şi (fig.8.41 şi fig.8.47), se constată 

că are loc o modificare a vârfurilor de semnal la fiecare rotaţie, modificare 

cauzată de cantitatea de material diferită lovită de ciocane în timpul fiecărei 

rotaţii. 
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Fig.8.48 

Din analiza semnalelor înregistrate pe aceeaşi moară cu ciocane, Ia 

aceeaşi încărcare a motorului electric de acţionare a morii, s-au stabilit criterii 

specifice de identificare a regimurilor de funcţionare: 

1) Prezenţa în spectrul de frecvenţă a imui vârf de semnal la frecvenţa de 

rotaţie a rotorului cu ciocane şi modificarea acestuia la fiecare rotaţie este 

cauzată de cantitatea de material variabilă lovită de fiecare ciocan, respectiv de 

numărul de ciocane existente pe axele rotorului. 

2) Prezenţa posibil redusă a semnalului la frecvenţa de trecere a axelor 

cu ciocane ale rotorului. 

3) Semnalul din domeniul timp are diferite distorsiuni cauzate de 

efectele suprapuse. 
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4) Alimentarea neuniformă cu material a morii cu ciocane are 

repercursiuni şi asupra curentului absorbit de motorul electric de acţionare, 

aspect resimţit în spectrul de frecvenţă. 

Pentru a pune în evidenţă parametrii fimcţionali dependenţi de uzura 

ciocanelor s-au făcut determinări pe moara cu ciocane MCF 7 echipată cu setul 

de ciocane original având unul, două sau trei colţuri uzate, respectiv pe moara 

cu ciocane MC 16 echipată cu setul original de ciocane având trei colţuri 

uzate, luând ca material de mărunţit porumb, la încărcarea motorului electric de 

acţionare a morii la 80 A respectiv 100 A. Diagramele obţinute se arată în 

fig.8.49 (MCF 7, 4 axe- un colţ uzat); fig.8.50 (MCF 7, 4 axe- două colţuri 

uzate); fig.8.51 (MCF 7, 8 axe- un colţ uzat); fig.8.52 (MCF 7, 8 axe- două 

colţuri uzate); fig.8.53 (MC 16 -set trei colţuri uzate). 

Drept bază de comparaţie pentru moara MCF 7 au fost considerate 

determinările cu setul original de ciocane fară uzură, 32 ciocane montate pe 

patru axe (fig.8.54), 64 ciocane montate pe opt axe (fig.8.55) respectiv pentru 

moara MC 16 set original de ciocane fară uzură (fig.8.56). 

In figurile 8.49 ^ 8.53, se prezintă spectrul de frecvenţă al vibraţiilor 

radiale pentru rotori echipaţi cu ciocane având unul, două şi trei colţun uzate. 

Moara cu ciocane MCF 7 este echipată cu patru axe sau opt axe, deci 

frecvenţa de trecere a axelor este de 198,4 Hz sau 396,8 Hz (4*49,4 sau 

8*49,4). Moara MC 16 este echipată cu şase axe, deci frecvenţa de trecere a 

axelor este de 147,3 Hz (6*24,55). 

Se evidenţiază în spectrele de frecvenţă prezentate un zgomot de bandă 

largă, având curba semnalelor din spectru cu creşteri faţă de axa frecvenţelor. 
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Nivelul global al semnalelor la frecvenţa de trecere a axelor cu ciocane a 

fost mai mare faţă de cazul considerat martor (set ciocane fără uzură) pentru 

toate seturile de ciocane analizate. Se observă că semnalele măsurate pe 

seturile de ciocane cu unu, două sau trei colţuri uzate sunt din ce în ce mai mari 

odată cu creşterea numărului de colţuri uzate. 

Cercetările efectuate privind parametrii funcţionali în dependenţă faţă de 

uzura ciocanelor se materializează prin următoarele concluzii: 

1) Fenomenul de uzură al ciocanelor generează zgomote şi vibraţii de 

intensitate ridicată. 

2) Nivelul global al vibraţiilor morilor cu ciocane uzate depăşeşte cu 

mult nivelul global al vibraţiilor morilor cu ciocane echipate cu setul de ciocane 

nou (echilibrat, fară uzură). 

3) In spectrul de frecvenţă al vibraţiilor morilor cu ciocane echipate cu 

seturi de ciocane uzate se constată un zgomot de bandă largă. 

S-au evidenţiat creşteri ale curbei din spectru faţă de axa orizontală a 

frecvenţelor, şi o hnie spectrală superioară la frecvenţa de trecere a axelor cu 

ciocane. 

8.2.3. Determinări privind diagnoza de funcţionare 

a morilor cu ciocane 

Fig.8.57 şi fîg.8.58 conţin semnalul din domeniul timp şi spectrul de 

frecvenţă al vibraţiilor unui rotor de moară MCF 7, având o turaţie de 2976 mm"^ 

în spectrul de frecvenţă apar, pe lângă o componentă la frecvenţa de rotaţie de 

49,6 Hz, armonici ale acesteia, precum şi componente de frecvenţe diferite. Drept 

urmare, rotorul în afară de dezechilibru, are şi alte cauze de vibraţii. Pentru astfel 
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de cazuri complexe, înaiiite de executarea operaţiei de ecliilibrare, este necesară 

identificarea celorlalte cauze de vibraţii şi remedierea defectelor respective. 

Dacă după trei încercări succesive nu se realizează ecliilibarea, înseamnă fie 

că s-a făcut o eroare la executarea ecliilibrării, fie că nu există dezecliilibru. Deci, 

rotorii la care se constată cauze de vibraţii, nu înseamnă că au în mod automat şi o 

problemă de dezecliilibru. 

Arborele încovoiat constituie tot un caz de dezecliilibru. Prin echilibrarea 
s 

luiui rotor, al cărui arbore este încovoiat, se poate reduce într-o anumită măsură 

dezecliilibrul, dar ecliilibarea nu poate să îndrepte arborele. Arborele încovoiat 

împiedică în unele cazuri alinierea corectă, iar în alte cazuri cauzează probleme de 

joc întie piese, depinzând de poziţia în care se află încovoierea. 
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Din analiza vibraţiilor mai multor cazuri de arbori încovoiaţi se constată că, 

în spectrul de fiecvenţă al acestor vibraţii este caracteristică apariţia distinctă a 

celei de a doua annonici a frecvenţei de rotaţie. în fig.8.59 este reprezentat 

semnalul din domeniul timp şi spectrul de frecvenţă (fig.8.60) al vibraţiilor 

măsurate pe direcţie radială ale unui rotor de moară MCF 7, al cărui arbore 

prezintă o încovoiere, situată la distanţă aproximativ egală de cele două lagăi e, de 

o pai1e şi de cealaltă paite a rotonilui. Dacă arborele este suficient de încovoiat, 

atiuici şi spectrul de frecvenţă trebuie să conţină una din indicaţiile pentru 

nealiniere, respectiv componenta de frecvenţă 2x. 

La aiborele încovoiat în mişcare de rotaţie, extrenutatea cirborelui descrie o 

aniunită traiectorie. Prin măsurarea abaterii extiemităţii arboreliu taţă de axa de 

rotaţie se identifică uşor, dacă arborele este încovoiat. 
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Analiza vibraţiilor mai multor cazuri de arbori încovoiaţi a condus la 

stabilirea unor proprietăţi specifice pentru recunoaşterea defectului. La arborele la 

care încovoierea este situată la mijloc, respectiv la o distanţă egală de cele două 

lagăre, vibraţia dominantă este cea de fi-ecvenţă Ix în direcţie radială. Dacă 

încovoierea se află aproape de unul din extremităţile arborelui, vibraţia dominantă 

este de frecvenţă 2x, tot în direcţie radială. Caracteristică la arborele încovoiat este 

şi apariţia unor vibraţii puternice axiale cu componente de frecvenţe Ix şi 2x, 

datorită curbării respective. 

în alte cazuri, în afară de componentele menţionate, apar în spectru şi 

armonici superioare. Prin măsurarea fazelor vibraţiilor radiale şi axiale în cele două 

lagăre, de o parte şi de cealaltă parte a arborelui (cu sau fară rotor), se confirmă cu 

precizie dacă acesta este încovoiat sau avem de a face cu un caz de dezechilibru 

tipic. La arborele încovoiat vibraţiile radiale sunt în fază, iar cele axiale sunt 

defazate cu 180* .̂ 

Alinierea incorectă constituie o cauză importantă de dezechilibru ce are ca 

efect avarierea subansamblelor cuplate incorect. Dacă la cuplarea arborelui 

motorului electric de acţionare cu arborele morii cu ciocane MCF 7 nu s-a 

executat în prealabil o aliniere conform abaterilor de ahniere prescrise, lagărele sau 

rulmenţii celor două maşini cuplate se uzează cu atât mai repede cu cât abaterile 

arborilor sunt mai mari, respectiv alinierea este mai incorectă. Astfel, din cauza 

unei alinieri incorecte ciclul de fiincţionare în bune condiţii al rulmenţilor morilor 

cu ciocane se poate micşora de la 35.000 - 40.000 ore de fiincţionare în cazul unei 

alinieri corecte, chiar până la câteva mii de ore de fiincţionare, în cazul unei alinieri 

incorecte sau chiar la o durată de fiincţionare mai redusă, în fiincţie de gravitatea 

nealinierii. 

Cuplarea se consideră că este aliniată incorect atunci când arborele 

conducător al maşinii de acţionare (motor electric) nu este coaxial cu arborele 
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condus al maşinii acţionate (arborele morii MCF 7). Există trei tipuri posibile de 

cuplare cu aliniere incorectă: 

1) Nealiniere prin paralelism, cei doi arbori nu sunt coaxiali, dar sunt 

paraleli între ei. Astfel prin cuplare se creează o solicitare suplimentară în cuplaj. 

2) Nealiniere unghiulară, axele celor doi arbori se întâlnesc sub un unglii. 

Prin cuplare se creează şi în acest caz o solicitare suplimentară în cuplaj. 

3) Nealiniere combinată, axele celor doi arbori sunt deplasate una faţă de 
s 

cealaltă şi fonnează în acelaşi timp şi un unghi între ele. Aici prin cuplare apar de 

asemenea solicitări suplimentare în cuplaj. 

Moara cu ciocane MCF 7 a fost cuplată cu motorul electric de acţionare 

printr-un cuplaj elastic cu bolţun (STAS 5982-79). La depăşirea dezaxărilor 

radiale şi unglaiulare permise, solicitarea în cuplaj creşte. 

Din analiza cazurilor de aliniere incorectă s-a constatat de autor că atimci 

când există o aliniere incorectă, în spectrul de frecvenţă se disting primele tiei 

annonici ale frecvenţei de rotaţie (Ix, 2x şi 3x). în cazul unei ecliilibrăn perfecte 

(cu dezecliilibm rezidual aproape inexistent) vârful de semnal corespunzător 

frecvenţei de rotaţie în spectru este foarte redus. 

Pentru a identifica tipul existent de aliniere incorectă se măsoară vibraţiile în 

direcţie orizontală, verticală şi axială, în ambele lagăre ale motorului electric de 

acţionare şi ale morii cu ciocane MCF 7. Apoi se analizează spectrele de frecvenţă 

ale vibraţiilor măsurate în cele trei direcţii. Primele trei armonice ale frecvenţei de 

rotaţie pot apare în spectrul de frecvenţă al vibraţiilor măsurate pe direcţia; 

a) orizontală: In acest caz există o aliniere incorectă de tip neliniaritate prin 

paralelism vertical; arborele motorului electric de acţionare este deplasat paralel 

faţă de arborele morii cu ciocane MCF 7 ; 

b) verticală: Aliniere incorectă de tip neliniaritate prin paralelism orizontal; 

c) axială: In acest caz există o aliniere incorectă de tip nealiniere unghiulară; 
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d) trei direcţii: Alinierea incorectă este de tip combinat, deci există toate 

cele trei tipuri de aliniere incorectă. 

Dacă primele trei armonici ale frecvenţei de rotaţie sunt distincte în spectrul 

de frecvenţă al vibraţiilor, există o aliniere incorectă, indiferent dacă semnalele de 

vibraţii sunt reduse. în general, se poate considera că în cazul amplitudinilor 

reduse ale vibraţiilor moara cu ciocane MCF 7 este în stare de funcţionare bună . 

Aceasta se confirmă în majoritatea cazurilor. 
s 

Totuşi există şi cazuri în care chiar la amplitudini mici ale vibraţiilor pot 

apare în timp probleme serioase de vibraţii. Astfel chiar dacă se constată un caz de 

aliniere incorectă cu ampHtudini mici ale vibraţiilor, acest defect conduce la o 

uzură mult mai rapidă a cuplajelor de legătură, respectiv a rulmenţilor decât în 

cazul unei alinieri corespunzătoare. Atunci când valorile amphtudinilor vibraţiilor 

au ajuns destul de ridicate pentru a fi considerate şi în consecinţă analizate, se 

constată o aliniere incorectă, uzura cuplajelor de legătură, respectiv a ruknenţilor, 

este deja avansată. în aceste cazuri, înainte de efectuarea alinierii, trebuie înlocuite 

piesele uzate. 

In multe cazuri defecte de aliniere incorectă rămân nedetectate şi 

neremediate până la oprirea agregatului pentru înlocuirea pieselor deteriorate. De 

aceea pentru evitarea unei uzuri premature, se recomandă ca după efectuarea 
A 

alinierii şi punerea în fimcţiune a agregatului, să se măsoare vibraţiile. In caz că se 

constată defecţiuni, acestea trebuie remediate imediat, pentru a nu se ajunge la o 

uzură prematură a pieselor în mişcare de rotaţie şi la o scurtare nedorită a ciclului 

de funcţionare a agregatelor. 

Există multe tipuri, combinaţii şi grade de aliniere incorectă. Semnalele 

obţinute pot să varieze în funcţie de tipul cuplajului, dimensiunile şi diametrul 

arborelui, viteza de rotaţie. 
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Semnalul din domeniul timp şi spectrul de frecvenţă al unui caz de aliniere 

incorectă a motorului electric de acţionare cu moara MCF 7 se arată în fig. 8.61 şi 

fig.8.62. 

0 . 0 4 

0 . 0 2 -

- 0 . 0 2 -

- 0 . 0 4 -

0.U4 

Fig. 8.61 

Următoarele rezultate pot reprezenta trăsături specifice de identificare 

pentru cazul alinierii incorecte: 

1. Primele trei armonici ale frecvenţei de rotaţie (Ix, 2x şi 3x) se disting clar 

în spectrul de frecvenţă. Dacă amplitudinea celei de a doua armonici este mai mare 

decât prima şi a treia armonică, arborele este încovoiat. 

2. Semnalul în domeniul timp conţine o creştere rapidă şi o scădere cu două 

vârfuri în fiecare perioadă. O dată în timpul fiecărei rotaţii complete, cuplajul 

suferă dezaxări datorită încovoierii arborelui şi apoi revine în poziţie iniţială. Dacă 

cuplajul suferă dezaxări sunt generate trei vârfuri de semnal. Apoi după ce cuplajul 

revine în poziţie iniţială apare o creşterea bruscă a vârfului de semnal. 
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Fig.8.62 

3. Semnalul în domeniul timp este trunchiat şi este în fază, dar uneori poate 

fi şi defazat. 

4, Duratele fiecărei jumătăţi de rotaţie nu sunt egale. Aceasta se explică prin 

faptul că viteza de rotaţie a rotorului morii descreşte când cuplajul se dezaxează şi 

creşte când cuplajul revine în poziţie iniţială. 

Insuficienta strângere sau slăbire a îmbinărilor mecanice poate fi cauza 

generatoare a unor vibraţii. In figura 8.63 se prezintă semnalul în domeniul timp, 

respectiv în fig.8.64 spectrul în domeniul frecvenţă al vibraţiilor radiale măsurate 

pe carcasa lagărului morii cu ciocane MCF 7, la care intenţionat au fost destrânse 

două şuruburi de fixare a morii. 

Prezenţa în spectrul de frecvenţă al unei linii spectrale de amplitudine 

ridicată la frecvenţa de rotaţie a morii de 49,6 Hz dă impresia unui dezechilibru al 

rotorului, dezecliilibru ce ar putea fi remediat prin echilibrare. 

166 

BUPT



0 . 0 4 

Fig.8.63 
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Fig.8.14 
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Urmărind mai atent spectrul de frecvenţă, se constată apariţia unor linii spectrale 

(vârfuri) la valori fracţionare ale frecvenţei de rotaţie. Frecvenţa este generată de 

mişcarea neuniformă a rotorului la fiecare rotaţie. Continuând slăbirea şuruburilor 

şi analizând semnalul în domeniul timp (fig.8.65), respectiv spectrul din domeniul 

frecvenţă (fig,8.66), se observă apariţia în spectrul de frecvenţă a unui vârf la 

frecvenţa de 1/2 din frecvenţa de rotaţie, determinată de o deplasare unghiulară 

suplimentară la fiecare a doua rotaţie care a apărut ca urmare a slăbirii în 
s 

continuare a şuruburilor. 

0 , 0 4 

0 . 0 2 

- 0 . 0 2 -

- 0 . 0 4 -

0 . 0 0 5 0 . 0 4 

Fig.8.65 

Acest lucru se observă şi în semnalul din domeniul timp unde la fiecare a doua 

rotaţie, intensitatea semnalului este mai mare decât la rotaţia anterioară. 
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Fig.8.66 
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CAP. 9 CONCLUZII SI CONTRIBUTII ORIQIţIALE 

In procesul de producţie, morile cu ciocane, pe lângă operaţiunile 

necesare tehnologiei de fabricaţie a nutreţurilor combinate, generează şi 

perturbări nedorite cauzate de dezechilibrul sau uzura unor părţi componente, 

precum şi de diferite dezechilibre datorită proiectării şi exploatării 

necorespunzătoare. Aceste dezechilibre dau naştere la vibraţii, care în anumite 

condiţii de flmcţionare pot deveni foarte periculoase. Astfel este important să 

fie analizaţi factorii care pot să ducă la menţinerea unui regim de funcţionare 

corect al morilor cu ciocane. 

Ţinând seama că în procesele de mărunţire principalul efect este dat de 

interacţiunile percutante, s-au tratat în mod special probleme dinamice de 

ciocnire. Din considerente tehnologice, pe baza modelului adoptat, a fost 

posibilă determinarea regimurilor optime de funcţionare ale rotorului cu cuţite 

şi ciocane articulate. 

Dezvoltări importante sunt legate de introducerea conceptului de centru 

de percuţie în construcţia ciocanelor. Respectarea condiţiilor de existenţă a 

centrului de percuţie face posibilă eliminarea percuţiilor de legătură şi a 

perturbaţiilor corespunzătoare, ceea ce constitue o completare a operaţiilor 

propriu zise de echilibrare dinamică. Faţă de unele formule consacrate pentru 
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centrul de percuţie al ciocanului dreptunghiular se fac dezvoltări importante şi 

precizări noi în special dacă se ia în considerare orificiul de articulaţie. Apoi se 

extind rezultatele şi la ciocane de formă oarecare unde toate formulele de 

calcul sunt la fel de simple şi uşor de aplicat. 

Deoarece mărimea care dă cele mai sigure informaţii asupra sursei de 

vibraţii este frecvenţa, s-a considerat necesară analiza în domeniul frecvenţă, 

corelată cu analiza în domeniul timp, ce are ca scop localizarea surselor de 
s 

vibraţii şi determinarea cauzelor producerii fiecăreia dintre frecvenţele 

evidenţiate. Pentru realizarea scopului propus s-a avut în vedere determinarea 

frecvenţei sau a benzii de frecvenţe care caracterizează cauza de vibraţie 

(imperfecţiune, defect, etc.), stabilirea pe baza benzii de frecvenţe obţinute a 

sursei de vibraţie, identificarea şi analiza dezechilibrului pomindu-se de la 

frecvenţele cu amplitudini proeminente în spectru. 

Dintre rezultatele prezentate în teză, principalele contribuţii originale ale 

autorului legate de cercetările teoretice şi experimentale având ca scop 

dinamica şi echilibrarea rotorilor de la morile cu ciocane utilizate în procesul 

de fabricaţie a nutreţurilor combinate sunt: 

• sistematizarea şi fimdamentarea principalelor aspecte ale proceselor tehnice 

de mărunţire a materialului. 

• fimdamentarea posibilităţii de eliminare a dezechilibrelor datorită 

interacţiunilor percutante dintre particulă şi ciocan prin anularea reacţiunilor 

din articulaţii. 

• determinarea condiţiilor de existenţă a centrului de percuţie pentru ciocane 

atât de formă dreptunghiulară, cât şi de formă oarecare, cu unul şi două orificii 

de articulaţie. 

• poziţionarea orificiilor de articulaţie pentru un anumit ciocan calculat în 

condiţiile de existenţă a centrului de percuţie. 
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• stabilirea unor noi formule de calcul pentru dimensionarea ciocanelor de 

formă dreptunghiulară şi oarecare în condiţiile adoptării centrului de percuţie. 

• realizarea modelului dinamic ce stă la baza stabilirii ecuaţiilor diferenţiale 

ale mişcării ciocanului, a caracteristicii de funcţionare. 

• stabilirea regimurilor eficiente de funcţionare a rotorului cu cuţite articulate 

pe baza caracteristicii de flmcţionare. 

• introducerea noţiunii de raport de transmitere al percuţiei pe baza căruia 

s-au stabilit măsuri privind reducerea perturbaţiilor datorate ciocnirilor dintre 

ciocan şi materialul de mărunţit ca urmare a nerespectării condiţiilor de 

realizare a centrului de percuţie. 

• încadrarea rotorului morii cu ciocane ca rotor ce necesită echilibrarea 

dinamică în două plane, precum şi stabilirea planelor de echilibrare şi a 

dezechilibrului rezidual admisibil în conformitate cu cerinţele privind calitatea 

echilibrării. 

• stabilirea parametrilor necesari privind achiziţia datelor, domeniul de 

frecvenţe de interes, timpul de eşantionare, etc. 

• realizarea instalaţiei experimentale prin legarea între ele a modulelor privind 

achiziţia de semnal, stocarea datelor în fişiere, vizualizarea semnalului şi 

compararea acestuia cu cel vizibil pe osciloscop, etc. 

• analiza şi interpretarea semnalului în domeniul timp şi în domeniul frecvenţă 

funcţie de parametrii impuşi a fi studiaţi experimental. 

• realizarea unitară a tehnicii de identificare a fiecărei cauze principale de 

vibraţii pe baza analizei de semnal în domeniul frecvenţă corelat cu analiza de 

semnal în domeniul timp. 

• elaborarea unei strategii de analiză pe baza căreia se delimitează fenomenul 

dezechilibrării rotorului morii cu ciocane de fenomene conexe, care au 
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manifestări apropiate, dar care sunt produse de alţi factori şi care constituie 

defecte, ca de exemplu arborele încovoiat, alinierea incorectă, insuficienta 

strângere sau slăbire a îmbinărilor mecanice. 

• verificarea experimentală a influenţei abaterii formei ciocanului faţă de 

situaţia corespunzătoare existenţei centrului de percuţie asupra nivelului de 

vibraţii. 

• determinarea dependenţei dintre nivelul de vibraţii generşt şi parametrii 

funcţionali ai morilor cu ciocane pentru diferite materiale de mărunţit şi diferite 

domenii de încărcare a morii cu ciocane. 

• stabilirea criteriilor de evaluare a uzurii ciocanelor datorită procesului de 

producţie prin intermediul nivelului de vibraţii. 

• precizm-ea principalelor caracteristici privind nivelele de vibraţii generate în 

urma defectelor de exploatare, ca arbore încovoiat, insuficienta strângere sau 

slăbire a îmbinărilor mecanice. 

Studiul teoretic şi experimental dezvoltat în teza de doctorat constitue 

baza unei tehnici unitare, omogene şi precis structurate privind dinamica şi 

echilibrarea morilor cu ciocane articulate de rotor. Prin conţinutul său, prin 

prezentarea rezultatelor măsurătorilor şi analizelor de vibraţii, precun şi a 

identificării cauzei principale de vibraţie care este dezechilibrul rotorului morii 

cu ciocane articulate, teza de doctorat oferă inginerilor şi tehnicienilor din 

domeniul producerii nutreţurilor combinate, fără oprirea şi demontarea morilor 

cu ciocane articulate de rotor, informaţii necesare şi suficiente privind starea 

tehnică. Pe baza informaţiilor privind starea tehnică a morilor cu ciocane, 

deciziile personalului autorizat în ceea ce priveşte oprirea sau ftmcţionarea 

întregului flux de producţie duce la economii importante de timp, de costuri şi 

de personal de întreţinere. 
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PROGRAME UTIUZATE 

Programul "Echilibrare" 

VERSION 2.00 
Begin Form ECHILIBR 

= "ACHIZIŢIE DE DATE" 
= 4020 

= 1095 
= 1770 
= 7380 

= 4710 

Caption 
ClientHeight 
ClienlLeft 
ClienlTop 
ClientWidUi 
Height 
Left = 1035 
LinkTopic = "Fonnl" 
Piclure . = ECHILIBR.FRX:0000 
ScaleHcight = 4020 
ScaleWidth = 7380 
Top = 1 1 4 0 
Width = 7500 
Begin CommandButton Cominand3 

CapUon = "NC" 
Height = 375 
Left = 5640 
Tabindex = 1 
Top = 3480 
Width = 1575 

End 
Begin CommandButlon Commandl 1 

Caption 
Height 
Left 
Tabindex 
Top 
Width 

End 
Begin Line Line9 

XI = 2280 
X2 = 4800 
Y1 = 2880 
Y2 = 2880 

End 
Begin Line LinelO 

= "ACHIZIŢIE' 
= 735 

2520 
= O 

= 1920 
= 2055 

XI 
X2 
Y1 
Y2 

End 

2280 
2280 
2880 
1320 
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Begin Line Line 11 
XI = 2280 
X2 = 4800 
Y1 = 1320 
Y2 = 1320 

End 
Begin Line Linel2 

XI = 4800 
X2 = 4800 
Y1 = 2880 
Y2 = 1320 

End 
Begin Labei Label3 

Alignment = 2 'Ccnler 
BackColor = &HOOFFFFFF& 
Caplion = "Achiziţie date DMA/Read" 
Height = 375 
U f t = 2400 
Tabindex = 2 
Top = 1440 
Width = 2295 

End 
Begin Menu MH 

Caplion = "HELP" 
Begin Menu MQ 

Caption 
End 
Begin Menu MV 

Caption 
End 

End 
End 

= "Despre prog. QB' 

= "Despre prog. VB" 

Sub Commandl l_Click () 
achiread.Show 
End Sub 

Sub Command3_Click () 
retval = Shell("c:\nc\nc", 1) 
End Sub 

Sub MQ_Click () 
PREZ_QB.Show 
End Sub 

Sub MV_Click () 
PREZ_VB.Show 
End Sub 
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Programul "Achiziţie" 

ACHIZIŢIE READ PE CANALUL 1-8; 
16384 VALORI SALVATE INTR-UN FIŞIER TEXT 

SINCLUDE: •Q4IFACE.Br 

DIM NumOffioards AS INTEGER 
DIM DERR AS INTEGER ' Error Hag 
DIM DEVHANDLE AS LONG ' Device Handle 
DIM advalue AS LONG ' Hoids A/D sampic 
DIM daVALUE AS LONG ' Holds D/A sampic 
DIM vollage AS LONG 

CLS 
DIM Chan AS INTEGER 
DIM nrvaiori AS LONG 
DIM masca AS INTEGER 
LOCATE 3, 3: PRINŢ "GAIN 
LOCATE 4, 3:PRJNT "O 
LOCATE 5, 3: PRINŢ " 1 
LOCATE 6, 3: PRINŢ "2 
L0CATE7, 3:PR1NT "3 

AMPLIFICARE 
r -10...+10 
2 -5...+5 
4 -2.5...+2.5 
8 

LIMITE" 
[V]" 
[W 
[V]" 

-1.25...+1.25 [V]" 
LOCATE 9, 3; INPUT "Gain(0,l,2,3)<0>:"; Gain 
LOCATE 11, 3: INPUT "Canalul dc achizitie(0...8)<0>:"; Chan 

A$ = "DAS1600.CFG" + CHR$(0) 
DERR = DAS1600DEVOPEN%(SSEGADD(A$), NumOfBoards) 
IF DERR o O THEN BEEP: PRINŢ "ERROR HEX$(DERR); " OCCURRED DURING 

.DEVOPEN'": STOP 

DERR = DAS1600GETDEVHANDLE%(0, DEVHANDLE) 
IF (DERR o 0) THEN BEEP: PRINŢ "ERROR "; HEX$(DERR);" OCCURRED DURING 

'..GETDEVHANDLE'": STOP 

'*************ACHIZITIE DATE************************************ 
DIM dal(16385) 
CLS 
LOCATE 5, 5: PRINŢ "APASA O TASTA PENTRU A ÎNCEPE ACHIZIŢIA ... " 
DO WHILE INKEYS = "" 
LOOP 
LOCATE 5, 5: PRINŢ "SE FACE ACHIZIŢIA DE DATE ! 
StartTimeS = TIMES 
FOR i%= 1 TO 16384 

DERR = KADRead%(DEVHANDLE, Chan, Gain, advalue) 
IF DERR o O THEN BEEP: PRINŢ "ERROR HEX$(DERR); " DURING 'KADRcad'": STOP 
dal(i%) = SGN(advalue - 32760) * INT(ABS(32760 - advalue) / 3276 * 1000) / 1000 
LOCATE 6, 7: PRINŢ advalue 
LOCATE 7, 7: PRINŢ dai(i%) 
IF INKEYS = "s" THEN STOP 

NEXT i% 
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StopTimeS = TIMES 
BEEP 

timp de start/stop***************************** 
LOCATE 10, 3: PRINŢ "START:"; StartTimeS 
LOCATE 11, 3; PRINŢ " STOP:"; StopTimeS 

'+**+**+******INCARCARE PISIER**************************************** 
CLS 
count = 16384 
LOCATE 10, 3 
INPUT "Introduceli numele risieruliii(7 litere!)<achirea.dal> c:\DATE\"; fisierî 
IF fisierS = "" THEN fisier$ = "achirea" 
LOCATE 17, 5: PRINŢ "ASTEAPTA ! 

fisierS = "c:\date\#" + fisierS + ".dat" 
OPEN fisierS FOR OUTPUT AS 1 
PRINŢ #1, STR$(count) 
FOR i% = 1 TO count 
PRINŢ #l,dat(i%);","; 
NEXT i% 
CLOSE #1 

I * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * * 

END 

SE VOR ACHIZIŢIONA 16384 VALORI DE PE CANALUL 1-8 
SE VA SELECTA PERIOADA DE ACHIZIŢIE IN [ms] 

SINCLUDE: •Q4IFACE.Br 

CLS 
DIM CHAN AS INTEGER 
DIM ClkRate 
DIM nrvalori AS LONG 
DIM masca AS INTEGER 
LOCATE 1, 3: INPUT "ClkRate [ms] ="; ClkRate 
LOCATE 3, 3: PRINŢ "GAIN 
LOCATE 4, 3: PRlNT " O 
LOCATE 5, 3: PRINŢ " 1 
LOCATE 6, 3: PRINŢ "2 
LOCATE 7, 3: PRINŢ "3 

AMPLIFICARE 
1 -10...+10 
2 -5...+5 
4 -2.5...+2.5 
8 

LIMITE' 
[V]" 
[V]" 
[V]" 

-1.25...+1.25 [V]" 
LOCATE 9, 3: INPUT "Gain(0,l,2,3)<0>:"; GAIN 
LOCATE 11, 3: INPUT "Canalul de achizitie(0...8)<0>:"; CHAN 

masca = 4095 
nrvalori = 16384 

REM SDYNAMIC 
DIM bufla(2 * nrvalori) AS INTEGER 
REM SSTATIC 

DIM NumOfBoards AS INTEGER 
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DIM DERR AS INTEGER ' Error flag 
DIM STARTINDEX AS INTEGER ' Aciuai Index where data slarts 
DIM DEVHANDLE AS LONG ' Device Handle 
DIM ADHANDLE AS LONG ' A/D Frame Handle 
DIM STATUS AS INTEGER ' Holds Slalus durin DMA 
DIM count AS LONG ' Holds DMA transfer count 
DIM ADDR AS LONG ' Holds address needed by KSetDMABuf 
DIM dat(16385) AS SINGLE 
DIM daU(16385) AS SINGLE 
DIM dati(16385) AS INTEGER 
DIMdalil(16385) AS INTEGER 

CLS 

a$ = "DAS1600.CFG" + CHR$(0) 
DERR = DAS1600DEVOPEN%(SSEGADD(a$), NumOIBoards) 
IF DERR O THEN BEEP: PRINŢ "ERROR HEX$(DERR); " OCCURRED DURING 

.DEVOPEN"': STOP 

DERR = DAS1600GETDEVHANDLE%(0, DEVHANDLE) 
IF (DERR o 0) THEN BEEP: PRlNT "ERROR "; HEX$(DERR); " OCCURRED DURING 

..GETDEVHANDLE'": STOP 

DERR = KGetADFrame%(DEVHANDLE, ADHANDLE) 
IF (DERR o 0) THEN BEEP: PRINŢ "ERROR HEX$(DERR); " OCCURRED DURING 

KGETADFRAME'": STOP 

DERR = KMAKEDMABuI%(nrvalori, buffaO, ADDR, STARTINDEX) 
IF DERR o O THEN PRINŢ "Make Dma BufFcr Error": STOP 

DAS1600ERR = KSetDMABiil%(ADHANDLE, ADDR, nrvalori) 
IF DAS1600ERR o O THEN BEEP: PRINŢ "ERROR "; HEX$(DAS1600ERR); " OCCURRED 

DURING 'KSetDMABuf": STOP 

DERR = KSetStartSlopG%(ADHANDLE, CHAN, CHAN, GAIN) 
IF DERR o O THEN BEEP; PRINŢ "ERROR "; HEX$(DERR); " OCCURRED DURING 

•KSetStrtStpG'": STOP 

DERR = KSetClkRate%(ADHANDLE, 16384 * CUcRatc) 
IF DERR o O THEN BEEP: PRINŢ "ERROR "; HEX$(DERR);" OCCURRED DURING 

•KSetClkRate'": STOP 

DERR = KSetADFrccRuii%(ADHANDLE) 
IF DERR o O THEN BEEP: PRINŢ "ERROR "; HEX$(DERR); " OCCURRED DURING 

'KSetADFreeRun'": STOP 

LOCATE 15, 1: PRINŢ "APASA O TASTA PENTRU A ÎNCEPE ACHIZIŢIA..." 
DO 
LOOP WHILE INKEYS = "" 

DERR = KDMAStan%(ADHANDLE) 
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IF DERR o O THEN BEEP: PRINŢ "ERROR "; HEX$(DERR); " OCCURRED DURING 'KDMA' 
STOP 

LOCATE 15, 1: PRINŢ "APASA O TASTA PENTRU A OPRI ACHIZIŢIA... " 

100 DERR = KDMASlalus%(ADHANDLE, STATUS, counl) 
IF DERR O THEN BEEP; PRINŢ "ERROR HEX$(DERR);" OCCURRED DURING 

•KDMAStatus"': GOTO 300 
LOCATE 13, 1: PRINŢ "COUNT : count 
IF INKEY$ o "" GOTO 300 

IF (STATUS = 1) THEN GOTO 100 
LOCATE 15, 1: PRINŢ "ACHIZIŢIA S-A TERMINAT 

300 DERR = KDMAStop%(ADHANDLE, STATUS, count) 
IF DERR o O THEN BEEP: PRINŢ "ERROR HEX$(DERR); " OCCURRED DURING 

'KDMAStop'": STOP 
BEEP 

•GOTO 666 
I***+**********QQĴ YERSIA ********************************************** 
FOR i% = O TO count 
• PRINT " BUFFAC'; i%; ")="; bufra(i% + STARTINDEX)'; "STARTINDEX="; STARTINDEX 
daUl(i%) = (bu£ra(i%) / 16) AND masca 
IFbuffa(i%)>=OTHEN 

dati(i%) = bu£fa(i%) / 16 
ELSE 
dali(i%) = 4096 + burra(i%) / 16 

ENDIF 
• PRINT i%;" ";HEX$(datil(i%)); " "; HEX$(dati(i%)) 
• PRINT datil(i%);" daU(i%) 
• INPUTq$ 

datx(i%) = -SGN(bu£ra(i% + STARTINDEX)) * (32768 - ABS(bu£fa(i% + STARTINDEX))) / (2 GAIN) 
•PRINT •'daU("; i%; ")="; daU(i%) 

•dati(i%) = rNT(datx(i%)) 
•PRINT •'daU("; i%; ")="; dali(i%) 

dat(i%) = datx(i%) / 3276.8 
dat(i%) = SGN(dat(i%)) * INT(ABS(dat(i%) + 16384)) / 16384 

•PRINT "dat("; i%; ")="; dat(i%) 
NEXT i% 

666 

CLS 
LOCATE 8, 3 
INPUT "Introduceli felul accesului (b= binar , o= oulput, a= b si o):'̂ ; fel$ 
LOCATE 10, 3 
INPUT "Introduceti numele fisierului:<achidma.dal> c:\DATE\"; fisier$ 
IF fisierS = "•' THEN fisierî = "achidma" 
SELECT CASE fel$ 
CASE "b̂ ' 

count = count - 1 
fisierî = "c:\date\" + fisicrS + ".dat" 
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OPEN fisierS FOR BINARY ACCESS WRITE AS l 
PUT#1, l,count 
FOR i% = O TO count 
PUT #1, 2 * i% + 3, dati(i%) 
NEXT i% 
CLOSE #1 

CASE "o" 
fisierS = "c:\dale\#" + fisicrS + ".dat" 
OPEN fisierS FOR OUTPUT AS 1 
PRINŢ #1, STR$(coum) 
FORi% = OTO count - 1 
PRINŢ #l,dat(i%); 
NEXT i% 
CLOSE #1 

CASE "a" 
fis$ = "c:\date\#" + fisierS + ".dat" 
OPEN fis$ FOR OUTPUT AS 1 
PRINŢ #1, STR$(count) 
FOR i% = O TO count - 1 
PRINŢ #l,dat(i%);","; 
NEXT i% 
CLOSE #1 

count = count - 1 
fis$ = "c:\date\" + fisicrS + ".dai" 
OPEN fis$ FOR BINARY ACCESS WRITE AS 1 
PUT#1, 1, count 
FOR i% = O TO count 
P U T # l , 2 * i % + 3, dati(i%) 
NEXT i% 
CLOSE #1 

CASE ELSE 
STOP 

END SELECT 

END 

Programul "Open" 

Sub Commandl_Click () 
'*****CITIRE VALORI DIN pisiER***************************** 
opcnfileS = text 1.Text 
fis = openfileS 
Open OpenfileS For Input As 1 
Input#l, linieS 
numachi = Val(linic$) 
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j = 0 
Do While Not EOF(l) 
Input #1, linieS 
xachi(j) = linieS 
j = j + l 
Loop 
Close #1 
ChDir "c:\vb" 
achiread.Labell2.Caption = "Fişierul" + fis + " conţine " + Str$(numachi) + " valori achizitionalc": Bccp 
Select Case numachi 
Case 16384 

achiread.Shapel.Left = 6000 
achiread.Shapel.Visible = True 

End Select 
Unload open_ 
End Sub 

Sub Command2_Click () 
ChDir "c:\vb" 
open_.Visible = False 
End Sub 

Sub Dirl_Change () 
fileLPath = dirl.Path 
ChDir dirl.Path 
End Sub 

SubDrivel_Change () 
dirl.Path = drivel.Drivc 
ChDrive drivel.Drive 
End Sub 

Sub Filel_Click () 
lextl.Text = filel.FileName 
End Sub 

Sub Form_Load () 
ChDir "c:\date" 
End Sub 

Sub ForTn_Unload (Cancel As Intcger) 
ChDir "c:\vb" 
End Sub 

Sub Textl_Change () 
If KeyAscii = 13 Then 

If lnSu(textl.Text, "•") Then 
filel.PaUem = textl.Text 

Endlf 
Endlf 

End Sub 
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Programul "Save" 

Sub CommandlClick () 
'***++SCRIERE VALORI DIN piSIER***************************** 
savefileS = lextl.Texl 
Open savefileS For Oulpul As 1 
Forj = OTo 16384 
Prinţ #1, Sir$(xachi(j)); 
Nextj 
Close #1 
•SAVE_.Visible = False 
ChDir "c:\vb" 
Unload save_ 

End Sub 

Sub Command2_CIick () 
ChDir "c:\vb" 
save_.Visible = False 
End Sub 

Sub Dirl_Change () 
filel.PaUi = dirl.Pâtli 
ChDir dirl.Path 

End Sub 

Sub Drivcl_Change () 
dirl.Palh = drivel.Drive 
ChDrive drivel.Drive 

End Sub 

Sub Filel_Click () 
textl.Texl = filei.FileName 

End Sub 

Sub Textl_Change () 
If KeyAscii = 13 Then 

IflnSlraextl.Text, "*") Then 
filel.PaUem = textl.Text 

End If 
Endif 

End Sub 
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