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CAP. 1 INTRODUCERE

1.10biectivul lucririi.

Obiectul tezei de doctorat s-a conturat ca urmare a necesitatii cunoagterii
cauzelor care concurd la dezechilibrul dinamic al morilor cu ciocane precum §i
a unei preocupari sistematice privind deficientele de proiectare a organelor
active a acestor utilaje [B18], [B19].

In scopul mentinerii morilor cu ciocane in parametrii unui regim de
functionare corect, in lucrare se face o analiza a factorilor privind:

-proiectarea organelor active ale morilor cu ciocane, in speta a
ciocanelor corelat ansamblului rotor-ciocan privind comportamentul dinamic al
ansamblului;

-proiectarea formei ciocanului astfel incat sa fie respectatd existenfa
centrului de percutie, adici percutia aplicatd ciocanului s determine reactiune
nula in punctul de articulatie al ciocanului cu rotorul;

-analiza modificanlor centrului de percutie ca urmare a uzurilor care
apar in timpul exploatarii;

-analiza diversilor factori ce survin in timpul exploatdrii (arbore
incovoiat, slibiri ale imbindrilor mecanice, cuplaje de legaturd incorect

centrate, batdi ale ciocanelor in sitd sau contrabatitoare, péatrunderea
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accidentald in incinta de macinare a unor corpuri straine improprii ca pietre,

materiale metalice, etc.).

In concluzie, teza de doctorat se inscrie pe linia realizarii unor cercetari
privind perfectionarea proiectarii organelor active si a diagnosticarii factorilor
perturbatori frecvent intlnifi in procesul de exploatare al morilor cu ciocane
articulate. Aceasta este posibil de analizat experimental prin masurarea
vibratiilor lagirelor i interpretarea semnalelor de vibratii obfinute.

Tema abordata a condus la conturarea unor linii de cercetare axatc pe
necesitati stiinifice si tehnice.

In primul rand au fost intreprinse cercetdri pentru stabilirea efectului
interactiunilor percutante dintre particule si ciocan. Dupa studiul teoretic
privind contactul particula-ciocan, percutia aplicata ciocanului, studiul migcari
ciocanului si stabilirea centrului de percutie al ciocanului pentru diferite tipuri
de ciocane, s-au determinat experimental parametrii mentionati mai sus pe
diferite tipuri de ciocane existente in industrie.

Neglijand uzura s-a tratat din punct de vedere teoretic dinamica
ciocanului articulat de rotor. Pana in prezent nu exista elaborata o teorie
sistematica §i completa privind dinamica morii cu ciocane, nu exista stabilite
relatii pentru calculul principalilor parametrii de functionare. Drept urmare, in
tezd se trateazia dinamica ciocanului in ipoteza rotorului rigid, luénd in
considerare si interactiunile percutante dintre ciocan si material. Astfel pentru
rotorul initial considerat echilibrat, in procesul de exploatare datoritd
interactiunilor percutante dintre material i ciocan se dezechilibreaza. Acest
dezechilibru nu apare in ipoteza ca percutia se aplica ciocanului in aga fel incat
percutia din articulatie sa fie nula. In acest scop s-au facut determinari

experimentale legate de pozitia centrului de percufie pe rotorul echipat cu
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numdr si diferite tipuri de ciocane, in conditiile modificarii grosimii stratului de
matenal de pe sita.

Dinamica ciocanului articulat de rotor cu uzura a unu, doud sau trei
colturi ale ciocanului a constituit o preocupare principala fiind esentiala in
exploatatrea utilajelor pe care autorul le-a intdlnit curent in activitatea de
productie. Aceastd uzurd a ciocanului apare ca urmare a exploatdrii setului de
ciocane in procesul de productie, determinind o modificare a dimensiunilor sia
centrului de greutate al ciocanului. Determinirile experimentale s-au facut
pentru un numir diferit de ciocane montate pe rotor luand in considerare §i
influenta uzurilor anterioare (numir de colfuri uzate) pentru diferite forme
constructive de realizare a ciocanelor.

Multe din cercetirile cu caracter preponderent experimental au avut ca
scop diagnosticarea unor factori de exploatare frecvent intalnifi in procesul de
mdcinare §i care coexistdi uneori concomitent cu factorii studiati anterior
(dezechilibrul rezidual al rotorului, sliabirea imbinarilor mecanice, dezaxarea,
arbore incovoiat, etc.).

Dupi prezentarea tuturor rezultatelor experimentale obtinute, in ultima

parte sunt evidentiate concluzii generale si principalele contribufii in domeniu.

1.2 Socuri si vibratii in cazul morilor cu ciocane.

In dinamica morilor cu ciocane, pe lingd efectele dorite, necesare
procesului de productie, exista si efecte nedorite, cauzate de dezechilibrul sau
uzarea unor parti componente ale rotorului, precum si a diferitelor dezechilibre
datoritd proiectdrii necorespunzitoare a organelor active ale acestora
(ciocanele), care nu respectd conditia de existentd a centrului de percutie.
Aceste dezechilibre dau nagtere la vibrafii, care in anumite condifii de

functionare pot deveni foarte periculoase. Este vorba despre fenomenul de
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rezonan{d, la care o frecventd de excitatie, coencide cu o frecventa proprie a

structurii masinii §i care conduce la o amplificare a amplitudinii vibratiilor fie
de natura constructiva, fie de naturd dobandita prin uzura organelor active ale
morii. Depdsirea vibratiilor admisibile are ca efect depasirea tensiunilor
admisibile ale materialelor din componenta instalatiilor, cu repercursiuni asupra
structurii de rezistenfa a acestora, manifestate prin aparitia fisurilor precum sl
prin amplificarea zgomotului de structura. )

In cazul morilor cu ciocane, cauza cea mai frecventd de vibrafu o
constitue dezechilibrele datorate ciocnirilor.

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

a) proiectare defectuoasd (distributia asimetricd a maselor, a golurilor si a
alezajelor, perturbarea simetriei de distributie datoritd unor splinturi, pene,
proiectarea necorespunzitoare a organelor active ale morii (ciocanele) prin
nerespectarea adoptarii centrului de percutie, etc.);

b) neomogenitatea materialului (sufluri, porozitati, incluziuni sau densitafi
difenite);

¢) erori sau defecte de executie (abateri de la tolerantele de prelucrare,
deformatii produse in timpul prelucrarii datorita eforturilor termice interne etc);

d) defecte de montaj (distributia asimetrica a maselor datorita imbinarilor
bulonate ale corpurilor compuse in migcare de rotatie, bataie radiala datorita calarii
prin pene, alinierea incorectd a lagarelor, montarea pe rotor a ciocanelor, a tijelor,
a distantierelor de diferite serii de greutate, cuplaje de legdtura incorect centrate,
etc.);

e) defecte produse fin timpul exploatari (deformatii cauzate de
neuniformitatea campurilor de temperaturd i de diferente dintre coeficientii de
dilatatie termicd a pieselor componente, deplasarea sau ruperea unor piese

componente datoritd fortelor centrifuge, ca de excmplu ciocane, coroziune
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neuniformd, uzurd a ciocanelor, defecte sub actiunea unor factori exteriori, ca de

exemplu deformarea ciocanelor prin lovirea unui corp metalic patruns in incinta de
maruntire, lubrifiere insuficientd sau necorespunzatoare, slabiri ale imbinanlor
mecanice, rulmenti defecti,etc. );

f) fenomene aerodinamice, ca de exemplu turbulenta.

Rotorul morii cu ciocane nu are nici un fel de actiune perturbatoare asupra
lagarelor cand axul de rotatie coencide riguros cu una din axele principale de
inertie ale rotorului. In practica insa, din cauza factorilor enumerafi mai sus nu este
posibila fabricarea si echiparea rotorului mori cu ciocane, cu respectarea
riguroasa a acestel condifi.

Dacid in timpul functionirii morii cu ciocane apar vibrafii sau zgomote
anormale, fiind depasite nivelele de vibratii admisibile, masurate in timpul
functionarii normale a morii cu ciocane, va trebui in primul rand sa se identifice sl
sa se localizeze sursa, apoi trebuie luate masuri de inlaturare a cauzei, respectiv de
remediere a imperfectiunii sau defectului. Identificarea §i localizarea surselor, a
cauzelor vibratiilor, constituie diagnoza prin vibratii a morilor cu ciocane.

Marimea care da cele mai sigure informatii asupra surselor de vibratu este
frecventa. De aceea, pentru identificarea sursei vibratiilor trebuie efectuatda o
analizd in frecventa, localizarea surselor de vibratii constdnd in determinarea
cauzelor producerii fiecdrei dintre frecventele evidentiate. Prin urmare, stabilirea
frecventelor si analizarea acestora constituie munca de identificare i determinare a
cauzelor vibratiilor morilor cu ciocane. Aceastd activitate rezolvd problema
diagnozei prin vibratii a maginilor.

In esentd, o analizi fenomenologica a vibratillor la masini pennite

incadrarea lor in domeniile de frecvente aratate in fig.1.1.
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Fig.1.1

Functie de diagrama frecvenfiald prezentata, domeniul de studiu pentru
morile cu ciocane se incadreazi intre 0...3200 Hz, domeniu ce corespunde unui
numar mare de surse ale vibrajiilor mecanice, ceea ce arc ca cfect ingrcunarca
studiului propus.

Analiza in frecven{d constituie o operajfic cxactd. Masuraica
amplitudinilor nivelului global de vibrafii nu este insd suficicnta pentru
identificarea cauzelor vibratiilor §i pentru cfectuarca diagnozei mortlor cu
ciocane.

Pentru analiza vibratiilor si efcctuarea diagnozei vibraliilor morilor (rcbuic
efectuate doud opcralii:

1) Calculul in prealabil al frecvenielor proprii pe carc magina sau
componentele ei (arbori, rulinenti, influenta paramelrilor ciocanclor, clc) lc poate
genera.

2) Masurarca frecveniclor pe carc morile cu ciocane le genercaza in

realitate in timpul funcfionari.
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Din compararea frecvenfelor calculate cu cele masurate se pot identifica

cauzele de vibrafii, respectiv imperfecfiunile sau defectele existente sau influenta
parametrilor ciocanului in procesul de marunire.

In tehnica de diagnozi a vibratiilor morilor cu ciocane s-au avut in vedere
urmatoarele considerente:

1) Fiecare cauza de vibrafii (imperfectiune, defect) este caracterizala prin
frecvente sau benzi de frecvenie bine determinate. )

2) Pe baza frecventelor sau a benzilor de frecvente respective prezente in
spectrul de frecvente determinat sunt identificate cauzele de vibrafii, respectiv
defecte sau imperfecfiuni referitoare la dezechilibru, aliniere necorespunzatoare,
rulmentfi defecti, etc.

3) Operafia de diagnosticare incepe cu identificarea frecventei celei mai

importante, care este generatd in general de cea mai serioasa cauzi de vibrafij,

respectiv de cel mai important defect. Apoi continua diagosticarea in mod similar.

1.3. Stadiul actual al cercetirilor privind procesul tehnologic de
marunfire

Morile cu ciocane sunt utilizate pentru macinarea nutrejurilor
concentrate, fibroase si ridicinoase, atit in condifiile de ferma, cat 51 in cadrul
fabricilor de nutreturi combinate. Ele se situeaza printre marii consumatori de
energie electrica din agricultura si zootehnie.

Asigurarea unui regim rational privind procesul tchnologic de exploatare
al morilor cu ciocane se refera la corelarea optima a indicilor care sa asigurc
functionalitatea morilor cu ciocane la valori optimale. Literatura de spccialitate
desi include o serie de cercetari privind influenta diferitelor elemente asupra

procesului de lucru, totusi nu dispune de date complete care sa ilustreze
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interactiunea reciproca a indicilor calitativi de lucru cu parametrii constructivi
si functionali ai morilor cu ciocane.

Cercetarile experimentale au aratat ca principalii parametrii care
influenteaza performantele morilor cu ciocane sunt: cantitatea de alimentare cu
material, diametrul rotorului, viteza de rotatie a rotorului, numarul de ciocane
care echipeazi rotorul i parametrii dimensionali ai ciocanelor.

-diametrul rotorului

Urmarind traseul individual al particulei, respectiv al matenalului in
strat, Friedrich W. tF?] ajunge la concluzia cd alimentarea tangentiala a morii
este mai eficienta decit cea axiala. Pentru asigurarea alimentarii tangentiale
este necesar ca rotorul sa fie astfel construit incdt sa permitd patrunderea
uniforma a materialului spre periferia ciocanelor, situatie in care actiunea de
izbire este mai intensa.

Pentru stabilirea optima a performantelor morii in functie de diametrul
rotorului O’ Callaghan I. R. [O1] a aratat ci trebuie luata in consideratie situafia
in care rotorul trebuie sa efectueze si procesul de evacuare a materialului
maruntit.

-viteza perifericd a ciocanelor

Viteza periferica a ciocanelor influenteaza viteza de izbire §i deplasarea
stratului de matenal in camera de maruntire. Cercetdnle au aratat ca pentru
fiecare produs supus procesului de macinare, pentru obtinerea gradului de
maruntire necesar se impune o vitezd periferica optima a ciocanelor. La
constructille mai vechi de mori cu ciocane aceastd valoare este intre 4070
m s, 1ar la cele modeme depageste 100mv/s.

Silver E. [S18] considera witeza perifericd corespunzatoare a ciocanelor

cuprinsa intre 33..43 ms.
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Dupid Greune K. [G9] domeniul optim al vitezei periferice este cu atat

mai mare cu cat produsul este mai usor.

De asemenea, Duffee J. [D13] stabileste cé finefea marunfirii creste la o
viteza perifericd mare chiar in cazul utilizanii sitei grosiere.

Naumov I. [N1] recomanda viteze periferice cuprinse intre 90...100 n/s,
stabilind cé la viteza de 47 m/s debitul morii este foarte scazut.

Efectudnd un studiu comparativ al morilor cu ciocane rigi&de s articulate,
Dragan Gh. [DI11] stabileste ca viteza de lovire scade cu cat macinisul are o
masa mai mare la rotorii cu ciocane rigide, iar la rotorii cu ciocane articulate
descregterea vitezei se face independent de rotor, numai la capetele exterioare
ale ciocanelor. Minrea vitezei i a numarului de ciocane conduce la o evacuare
rapida a produsului din moara, marind in acest fel debitul de alimentare al
mori §1 implicit productivitatea acesteia.

Pnn studiiile efectuate, Gottingen J. [G8] utilizind procedeul de filmare,
stabileste necesitatea cresterii vitezei periferice a ciocanelor. Particulele
nezdrobite complet sau intreg inca, sunt antrenate de curentul de aer in camnera
de micinare. Datorita frecarii de sitd, viteza particulelor este mai mica decat
viteza periferica a ciocanelor, ceea ce duce la o franare a acestora.

Varafia influentei vitezei periferice a ciocanelor pentru diferite produse,
asupra consumului de energie este analizatia de Bhim Sen Pathak [B2] .

Revenko A. [R13] stabileste influenta wviteze: asupra performanielor
mon, corelind viteza cu proprietitile fizico-mecanice ale produsului de
macinat.

Pe baza teone: plasticititn Melnikov S. V. [M6] obtine o expresie
pentru determinarea vitezei de distrugere la lovire a bobului, coreland in acest

fel viteza ciocanului cu proprietatile fizico-mecanice ale produsului.
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Pentru micgorarea pierderilor la obfinerea aceleiagi viteze periferice

Mikecz V. [M9] arati ci este mai rafional sa se creasca turatia rotorului decit
dimensiunile acestuia.

numdrul de ciocane

Din punct de vedere al performantelor Duffee J. [D13] considera mai
avantajoasa dispunerea ciocanelor pe patru randuri decat pe opt randuri.

Problema corelarii numarului optim de ciocane cu consumul de energie
este studiatd de Friedrich W. [F7] care aratd cd pe masurd ce numdarul de
ciocane creste, §i timpul necesar pentru atingerea turatiei de regim creste , insa
sarcina motorului in raport cu procesul de maruntire scade.

dimensiunile ciocanelor

Odata cu schimbarea grosimii ciocanelor Friendrich W. [F7] considerd
ci trebuie modificati distanta dintre ciocane §i sitd, dar nu proportional.

Pentru mirirea efectului de macinare Posea 1. [P4] arati cd trebuie
folosite ciocane subfiri, confectionate din lame de otel de 1,5...2,5 mm,
totalizind grosimea unui ciocan de 4.6 mm, corespunzitoare grosimii
ciocanului standard normal.

Minisor O. [M2] recomandd diferentierea grosimii ciocanelor
condifionatd de produsul care se prelucreaza ca urmare a corelafiei dintre
ac¢fiunea de izbire a ciocanului si proprietdtile fizico-mecanice ale produsului.

Lungimea ciocanului este determinatd de diametrul rotorului, de viteza
periferica a muchiei de atac si a distantei dintre extremitatea ciocanului si sitd.
La constructiile actuale aceasta valoare este cuprinsd intre 150...200 min.

Corelatia dintre grosimea ciocanului si stratul de material din moara cu

ciocane este studiatd de Revenko A. [R13] .

10
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distanga intre ciocane i sitd

In lucrare Stockman 1. [S26] prezinta o imbundtifire insemnata a
debitului morii la maicinarea boabelor de cereale prin diminuarea distanjci
dintre ciocane i sita.

Se considerd de citre Manigor O. [M2] ci o datd cu cresterea distaniei
dintre ciocane si sitd creste proporfional si numdrul de ciocane ce echipeaza
rotorul.

JSorma ciocanelor

Literatura de specialitate dispune de pufine cercetiri care se referd la
influenta formei ciocanelor asupra performanfelor morii cu ciocane.

Minigor O. [M2] prezinti o serie de ciocane delimitindu-le domeniul de
utilizare: ciocane care mirunfesc materialul prin lovire §i despicare
recomandate pentru produse cu duritate mare §i ciocane utilizate pentru
produse cu duritate mica (de exemplu, pentru obtinerea fainii de fan).

Analizdnd influenfa fornmei ciocanului asupra procesului de mdcinare,
Caproiu M. [C4] efectueazi incercdri la 0 moard experimentald echipatd cu
trei tipuri de ciocane: ciocane de forma dreptunghiulard, ciocane crestate i
ciocane speciale. Din studiul efectuat s-a constatat ca in cazul ciocanelor
crestate procesul de marunfire se realizeazd concomitent pe principiul lovirii

libere si al despicitrii, acesta fiind mai eficient.

proprietdfi fizico-mecanice ale produsului ce se macind
Dupa Dragan Gh. [D10] debitul mori vanaza cu fragilitatea macinisului,
care este mai mare la materialul uscat. Cel umed are mai multi elasticitate, sc¢

defonneaza mai greu crescand in acest fel energia necesara pentru maruntire.

11
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Eficacitatea macinarii se indicd de catre Posea 1. [P4] ca fiind direct

proportionald cu masa sau densitatea produsului §i invers proportionala cu forja
de coeziune a produsului.

In urma cercetirilor efectuate, Caproiu M. [C4] aratd cd intensitatea
marunfirii este influentata de frecventa loviturilor date de ciocan pe stratul de
material de pe sita.

In general, in aceste cercetari privind propretajile fizico-mecanice ale
produsului i influenfa lor asupra performantelor morii, datoritd multitudinit si
complexitafii factorilor s-au efectuat destul de pufine studii concludente care sa
conducd la proiectarea si exploatarea rafionala a organelor de lucru.

Analizand cercetarile actuale privind procesul de exploatare al morilor
cu ciocane se constatd ca o serie din factorii analizafi au dus la imbunatatirca
performantelor morilor cu ciocane.

Lucririle analizate nu iau in considerare influenfa constructietr complexe
a clocanului asupra indicilor de productivitate, energetici si calitativi de lucru ai
monlor cu ciocane §i influenfa uzuni asupra acestor indici. De asemenea,
aceste lucrari nu au evidenfiat influenta divergilor factori (parametrii
constructivi a1 ciocanului, proprietafile fizico-mecanice ale materialelor ce
urmeaza a fi macinate, regimurile de incarcare ale morii, diametrul rotorului,
numarul de ciocane care echipeaza rotorul, uzura ciocanelor, etc.) privind
comportamentul dinamic al moni cu ciocane si influenfa pe care o au asupra
echilibrului rotorului. ‘Datorita interacfiunilor percutante dintre materialul de
marunfit §1 ciocane, rotorul moni chiar dacd a fost echilibrat, se
dezechilibreaza, provocind vibrafii ce sunt transmise rotorului respectiv
motorului electric de acfionare al morii cu repercursiuni asupra procesului de

exploatare al acestora.
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CAP. 2 CONSIDERATII PRIVIND PROCESELE

DE MARUNTIRE

2.1. Utilajele utilizate in procesele de maruntire.

In procesele de maruntire trebuie generate forfe de intensitate mare,
capabile de a produce deformatii plastice si fisuri urmate de faramifarea
matenialului. Eficienta procesului de marunfire este asiguratd la maginile care
acfioneaza prin forte percutante. Obignuit, astfel de forte se realizeaza in morile
cu ciocane. Procesul de maruntire in interiorul camerei de macinare este
obfinut prin actiunea simultand a ciocanelor, a contrabatatoarelor si a sitel
asupra matenalului introdus prin gura de alimentare, actiune ce are ca efect
invingerea fortelor de coeziune interna a particulelor si realizarea suprafetelor
noi.

Procesele de maruntire se aplica unei largi categorii de materiale de la
piatra [L4] la nutreturi zootehnice [B15]. Indiferent insd de natura matenalului,
prncipiile de functionare si metodele de studiu sunt identice. Este motivul ce
face posibild tratarea unitara a legilor si calculelor legate de constructia morilor

Cu clocane.

13
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Existd insa mari deosebir privind constructia morilor cu ciocane care s

aiba capacitatea de a realiza maruntirea. Astfel, desi se aplica aceleagi principii
de calcul, rezultatele difera mult in ceea ce priveste parametrii constructivi.
Drept urmare, in continuare vor fi prezentate numai aspecte practice referitor la
mori cu ciocane folosite in fabricile de producere a nutreturilor combinate.

Procesul de maruntire poate fi realizat prin mai multe procese de
marunfire. La un proces dat insi, marunfirea se realizeazi de obicei prin
combinarea mai multor efecte, care in ultimid instan{d determini alegerea
organelor de lucru pentru masinid. Procesele de mdaruntire sunt redate in
schemele din tabelul 2.1.

Toate fenomenele de maruntire au la baza principiile precizate aplicabile
functie de proprietatile fizico-mecanice §i marimea materialului supus
prelucrani. In multe situatii la utilajele de macinat se folosesc combinatii ale
unor astfel de metode.

Trebuie aratat ca in fiecare situatie marunfirea se realizeaza prin fortele
aplicate de catre organul activ incit si provoace comprimare, despicare,
incovoiere, frecare si lovire. Deosebirile dintre principiile prezentate sunt date
atdt de directia fortelor aplicate cit si de modul de aplicare. Astfel, intre
comprimare §i lovire desi fortele se aplica in aceeasi directie difera intensitatea
1 durata actiunii lor. Pentru materialele zootehnice este convenabil si se
realizeze maruntirea prin lovire in mori cu ciocane. Apare insa si procesul
suplimentar realizat de contrabatitor ce prezintd o suprafati activa riflata.
Riflunle de pe contrabatator, de constructie speciala maresc eficienta maruntirii
deoarece particula lovitd de ciocane §i proiectatd pe suprafata riflata se divide
in mai multe parti care ajung apoi din nou in zona de actiune a ciocanelor.

Dupa cum se constatd, in functionarea morilor cu ciocane un rol

important il au ciocanele de pe rotor, dar si riflurile de pe contrabatator.

14
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Tabelul 2.1

Principiul de

Tipul

Schita

marunfire organului activ
| | Y
Comprimare Valturi
netede
Despicare Zdrobitor %
Incovoiere Valturi %
riflate
R
Frecare Valturi cu
asperitati
—
Lovire Ciocan

15
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De fapt, morile cu ciocane realizeazd maruntirea prin aplicarea de

lovituri materialelor de catre organele active. Mai trebuie considerate insa si
celelalte actiuni de maruntire rezultate prin procese de despicare, comprimare
si frecare ce contribuie la marunfire. Pentru a realiza condifii optime de
functionare, morile cu ciocane trebuie sd penmita;

- mdarunfirea unei game mai largi de nutrefuri (boabe, coceni, turte,
ciocalai, etc.), adica sa fie universale; )

- reglarea organelor de lucru pentru obtinerea gradului de maruntire
dorit, in limitele prescrise de valorile granulozitaii;

- maruntirea nutrefurilor cu umiditatea pana la 18...20 %, la care
perfonmantele morii sa fie corespunzatoare i sd asigure indici calitativi de
lucru superiort;

- limitarea incalzirii macinisului peste 12° C;

- cresterea randamentului morii, ceea ce se asigurd prin reducerea puteril
consumate la mersul in gol si a celei pentru antrenarea rotorului cu ciocane;

Din punct de vedere constructiv moara cu ciocane trebuie sa fie simpla,
sa prezinte siguranta in exploatare, uzurd mai redusa a organelor active pe
unitatea de material prelucrat, iar durabilitatea lor sa fie mare.

Corespunzator necesitafilor, exista realizate diferite categorii de mori cu
ciocane care se pot clasifica dupa mai multe criterii.

Astfel, dupa caracterul procesului de lucru pot fi universale sau in cazuri
deosebite cu destinatie speciala.

In functie de pozitionarea ciocanelor pe rotor existd rotor sub forma de
toba cu ciocanele articulate pe generatoare (fig.2.1.a), de monodisc cu axe pe
care se afla ciocanele (fig.2.1.b), de discuri multiple cu ciocanele articulate pe

axe intre discuri (fig.2.1.c) sau de constructie speciala (fig.2.1.d).

16
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Fig.2.1

Daca se tine seama de felul alimentarii exista posibilitatea de a se realiza
prin cadere libera (fig.2.2.a) sau fortat (fig.2.2.b).
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Fig.2.2
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Apoi, evacuarea produsului poate si fie prin cadere liberda (fig.2.3.a),

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

L

-

FHHH » |,
a) b)
i
“
“l
i
c)
Fig.2.3

Fixarea ciocanelor de rotor este fie rigida (fig.2.4.a), fie articulata
(fig.2.4.b).
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a) b)
Fig2.4
In sfarsit, actionarea este posibil sa se faca direct (fig.2.5.a) sau printr-un

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

DD___

a)

Fig.2.5
Dintre multitudinea morilor si procedeelor de macinare, in tehnologia de
producere a nutreturilor combinate se folosesc in mod uzual morile cu ciocane
articulate de rotor (fig.2.6), deoarece sunt utilaje relativ simple, robuste, usor
de exploatat, univérsale, fiind utilizabile intr-o varietate foarte mare a
materiilor prime, asigurd condifii de calitate specifice §i au randament net

superior celorlalte tipuri de mori, la acelagi consuin de energie si granulatie.
Totusi morile cu ciocane au §i unele dezavantaje ce trebuie luatc in

considerare. Astfel, patrunderea corpurilor de natura metalica poate da nagtere
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1-alimentator

!\ =5 2 !
N _\:\\ < @ 2-magnet
™ 3-contrabatator
. _..70— o 4-batiu
i S B 5-sita
N © 6-priza de aer
ca | e 7-rotor
/ |
\\\l l /// 8-ciocane
Fig.2.6

In mod special trebuie subliniat cd se produc vibratii atunci cand
organele active (ciocanele) s-au dezechilibrat datoritd uzurii. Este motivul
pentru care functionarea masinii trebuie sa fie amanunfit cercetatd incat toate

sursele de vibratii sa fie eliminate.

2.2. Fenomenul maruntirii

Pentru a trage concluzii in ceea ce priveste fenomenul maruntirti
materialului in morile cu ciocane, este necesar sd se evidentieze solicitarile la
care este supus materialul in incinta de macinare. In cadrul procesului de
maruntire trebuie considerata faza principald a maruntirii, faza de ciocnire a

materialului de maruntit cu alte organe ale incintei de madacinare, respectiv
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ciocnirile intre particulele de macinat altele decat cu ciocanele morii §1 faza de
transport a materialului.

In faza principald a marunfirii se considerd cd se pomeste din zona in
care materialul este cel mai solicitat (zona de intensitate maxima a solicitdrii).
Aceastd zond de intensitate maxima a solicitdrin este chiar zona de impact
dintre material si ciocane, respectiv material §i placile cu rizuri (contrabatator).

N

Procesul de mdrunfire este evidentiat in fig.2.7.

Fig2.7

Idealizat, conform fig.2.8, solicitdrile la care este supus materialul in
procesul maruntirii sunt forfecarea (fig.2.8.a) si strivirea (fig.2.8.b) insotita de
o deplasare, care trebuie si fie optimizate prin minimmizarea consumului de
energie.

Solicitarea preconizata este influentatd de fonna materialului, agezarea

placilor cu rizuri in raport ca axa rotorului, forma constructiva a muchiei active
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a ciocanului, forma constructiva a placilor cu rizuri §i de modul de alimentare a

morilor cu ciocane.

Alimentarea morilor cu ciocane are o importantd deosebitd deoarece

materialul trebuie sid fie introdus in flux continuu (fard intreruperi) si in

imediata apropiere a placilor cu rizuri.

a) b)
Fig.2.8

Asezarea placilor cu rizuri in raport cu axa rotorului, precum §i
conceperea muchiilor active ale ciocanului §i a suprafetei de lucru a
contrabatatorului trebuie prevazuta astfel ca in timpul procesulur de maruntire
sa rezulte doua componente ale fortei de maruntire, una de deplasare i cealalta
de forfecare - strivire a materialului.

Componenta de forfecare este preponderentd in faza principald a
maruntirii, iar componenta de deplasare are rol in transportul si selectarea pe
dimensiuni a particulelor maruntite, deci participa cu preponderentd in faza de
transport §i evacuare a materialului.

Faza de ciocnire a materialului supus marunfirii in incinta de méacinare
contribue la completarea si perfectionarea procesului.

In aceastd faza are loc ciocnirea particulelor de matenal intre ele,
ciocnirea materialului cu peretii incintei de macinare, alfii decat placile cu

rizuri, precumn §i ciocnirea materialului cu alte organe functionale ale rotorujui
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Morii.

Toate procesele mentionate aici duc in esenfd la defonnarea plastica a
materialului si deci la un consum suplimentar de energie.

Urmatoarea faza este determinatd de transportul materialului in incinta
de macinare.

Deplasarea materialului care rezultd prin procesul de lovire este pe de o
parte punctul de plecare pentru transportul si evacuarea mateﬂ'alului, iar pe de
alta parte contribue la selectarea §i agezarea pe dimensiuni a materialului in
incinta de maruntire. Aceasta deplasare a materialului este influenfata in primul
rand de configuratia morii, adica a incintei de maruntire (fig.2.9), precum si de
forma constructiva a ciocanelor.

In vederea obtinerii unor rezultate performante privind procesul de
maruntire in conditiille minimizarii pierderilor de energie §i a reducerii uzurii
organelor active ale morii, este necesard '§i optimizarea transportului

materialului in incinta de maruntire.

Fig. 2.9

In fig.2.9 se arata diferite configuratit de mori cu ciocane. Partile

principale ale utilajului sunt rotorul cu ciocane 1, contrabdtatoarele 2 si 5, sita
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3 si clapeta 4. Functie de amplasare existd mai multe posibilitdti constructive

aratate in fig. 2.9.a-e.

Conform celor ardtate, trebuie avut in vedere cd numai o parte din
materialul care rezulta din faza principald a maruntirii are marimea mai mica
decdt mirimea gaurii de iesire (a orificillor sitei). Drept urmare marirea
intensitatii solicitarii materialului care este fundamentald pentru corectarea
rezultatelor maruntirii, duce la uzura substantiald a organelor\ active §i pasive
ale morii, si astfel la cresterea energiei consumate de moara.

Tindnd seama ca din constructia §i apoi din functionarea monlor cu
ciocane apar probleme complexe de echilibrare, in continuare se tratcaza
factorii care contribue la dezechilibrul rotorilor, precum si metodele specifice
ce trebuie adoptate in vederea reducerii efectului nefavorabil produs de

dezechilibrul rotornlor.
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CAP.3 STUDIUL INTERACTIUNILOR PERCUTANTE

IN PROCESELE DE MARUNTIRE

3.1 Introducere

In procesele de maruntire trebuie generate forte de intensitate mare
capabile de a produce deformatii plastice i fisuri urmate de faramitarea
matenialului. Eficienta procesului de marunfire este asigurata la masinile ce
actioneazi prin forie percutante .

Procesele de marunfire se aplicd unei largi categoni de materiale, de la
piatrd [L4] la nutreturi pentru zootehnie [B15]. Indiferent insi de natura
matenalului principiile de functionare §i metodele de studiu sunt identice. Este
motivul ce face posibila tratarea unitard a legilor §i calculelor legate de
constructia morilor cu ciocane.

Datoritd vitezelor man de rotatie, la morile cu ciocane este inevitabila
uzura rapida a ciocanelor §i a lagirelor cu rulmenti incit apar probleme dificile
de echilibrare. Interactiunile percutante dintre ciocan §i material pot produce
perturbafii suplimentare care genereazi neregulantati in functionare. Toate
aceste aspecte au importantd deosebitd si necesitd analizarea comportarii

dinamice a morii cu ciocane in regim de functionare [B18].
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Daca rotorul din punct de vedere dinamic se presupune echilibrat, datorita

interacfiunilor percutante dintre ciocan i material se dezechilibreazi. Evident
acest dezechilibru nu poate sa apara in ipoteza ¢a percufia se aplica ciocanului
astfel ca percufia din articulatie si fie nuld [B19].

Tinand seama cd in functionare apar probleme complexe de echilibrare, in
acest capitol se trateazi numai posibilitatea elimindrii efec\tului percutiilor
asupra articulatiilor ciocanelor si rotorului.

In acest sens se analizeaza diferite constructii de ciocane pentru care se
fixeaza pozifia articulatiei incat ciocnirea cu materialul de micinat s aiba loc
chiar in centrul de percutie [B20]. Fati de metodologia cunoscutd, se prezinti
un calcul simplu §i corect de-dimensionare a ciocanului cu un singur orificiu.
Mai trebuie aritat cid pentru diferite tipuri de ciocane luate din realitate,

calculul simplificat duce la rezultate apropiate de cele stabilite prin

simplificare.

3.2 Percutia aplicatd ciocanului

Procesul de maruntire in morile cu ciocane este determinat de
interactiunile percutante dintre ciocan si material. Fiecare ciocan este legat de
rotor printr-o articulatie pland incit executd migcare relativa fati de axa
articulatier.

Asupra ciocanului articulat in O actioneaza in punctul A percutia P
datorata ciocnirii cu materialul (fig.3.1). Drept urmare in O §i O apar
percutiile de legiturd P, §i P ..

Notind prin AH §i AK, variatia impulsului si a momentului cinetic in

raport cu articulatia O, legile ciocnini [B15] vor fi
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Fig.3.1

!

AH=P+P +P, (3.1

si
AR, =F, x P +00'x B! (3.2)
Trebuie stabilite conditiile pentru ca percutiile de legaturd sa fie nule.
Aceasta inseamna cd in ecuatiile (3.1) si (3.2) trebuie sd se introduca

P =P=0,ceeaccvada
AH =P (3.3)
51
AK =7 x P (3.4)
Sistemul de axe Oxyz legat de ciocan va avea axa Oz chiar axd de
rotatie OO, iar axa Ox astfel ca planul Oxz s contina centrul de greutate G .
Evident impulsul pentru ciocan se scrie
H =i, = m(FO +@xF,) (3.5)

m fiind masa ciocanului. Prin urmare variafia impulsului AH pe durata
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ciocnirii va fi

AH=mAwx,j (3.6)

unde Aw este variafia vitezei unghiulare relativa a ciocanului.
Analog variatia momentului cinetic al ciocanului in raport cu punctul O
rezultd
AR, = (=7 =7, ] +J,k)b0 (3.7
Din relatiile (3.3) si (3.5) se observé ca percufia P trebuic 5a fie dirijata
de-a lungul axei Oy, ccea ce practic se poate presupune realizat deoarcce
ciocanul in momentul lovirii poate fi presupus asezat radial.
Daci intre ecuatiile (3.3) si (3.4) se elimina percutia P, se deduce
AK =7, x AH (3.8)
si deci
AK = me(—zAT+ xAIE)Aw (3.9
In urma egalizarii expresiilor (3.7) si (3.9) sc obfine condifia de existenta

J, =0, (3.10)

precum si ecuatiile suportului percufiel

e
47 mx, (3.11)
51
J,,
= (3.12)

ce definesc centrul de pereulic [B15].

In particular, cazul obisnuit al ciocanului sub formé de placa plana ce
prezinta axd de simctrie longitudinala se poate lua J,, =0 §1 J,, = 0. Accasla
arala ca cexista centru de percutie, iar z, =0.

Prin urmare pentru ca percutiile de legaturd sa f{ie nule este sulicient sa

fie verificatd relatia (3.11).
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3.3. Centrul de percutie al ciocanului de formi dreptunghiulara
3.3.1. Articulatie punctiforma

Datorita existentei ciocnirilor dintre ciocan si corpul de mécinat, asupra
ciocanului va actiona o percufie rezultantd care se presupune aplicatd la
extremitatea ciocanului. )

In ceea ce priveste percutiile, prin echilibrarea ciocanelor se infclege
adaptarea parametrilor constructivi astfel ca percutia din articulaie sa fie nula.

Pentru simplificare se presupune ciocanul sub forma de placuta

dreptunghiulara, iar articulatia punctiforma (fig.3.2).

Fig.3.2
Daca prin O se noteazd punctul de articulatie, axa Ox dupa axa de
simetrie longitudinala a placii, axa de rotatie Oz va fi perpendiculara pe planul
placii. Pentru ca centrul de percutie sd fie dupa muchia A, pozitia punctului O
trebuie astfel aleasa incat si fie satisfacute conditiile de existentd ale centrului
de percutie. Datorita simetriei, conditiile (3.10) si (3.12) precizate pentru

existenta centrului de percutie sunt identic verificate.
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Notand prin h §1 b lungimea si latimea placii, momentul de inertic al

placii fata de axa paralela cu Oz ce trece prin G este

m(h? + b?)
ETEE (3.13)
Prin urmare, momentul de inerfie fata de axa de rotatie va fi
2 bZ
J, = zthl;—)+mxé (3.14)

In consecinfd, centrul de percutie va fi in A daca este satisfacuta relatia

(3.11) iar din fig.3.2 se observa ci exista relatia
h
¢ty (3.15)

Introducand expresia (3.15) in relatia (3.11) se gaseste

n{h? +b?) \
) ————TE——*—-+)HXG
X;+7=
HL\'G
de unde se obtine
"+
Xo == (3.16)
Conform relatiei (3.15) mai rezulta
an* + b’
Xg= o (3.17)

Desi relatiile (3.16) si (3.17) determina complet pozitia punctului O de
articulaie, este mai important sa se detennine distanta ¢ de la muchia B pana

la punctul de articulatie O. Deoarece se poate scrie relatia geometrica

§=£2'—x0. (3.18)
rezulta
200 -0
= e (3.19)

Aceastd relatie (3.19) este simpla §i poate fi folosita in prima
aproximatie pentru constructia ciocanului care sa satisfaca cerintele existenfei

centrului de percutie.
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3.3.2 Influenta mirimii orificiului de articulatie.

Realizarea articulatiei dintre ciocan §i rotor presupune existenfa unui
orificiu al ciocanului cu centrul in punctul O si raza r. In consecintd, centrul de
greutate al giocanului nu se mai afla la mijlocul dimensiunii longitudinale.

Folosind notatiile aratate in fig.3.3, pozifia centrului de greutate se

detenmina prin considerarea placii plane din care se extrage orificiul. Fatad de

Y
1 r hi2 !
: !
B LG A
bl o1 — e —
i XA
h
Fig.3.3

originea O, coordonata xg a centrului de greutate este data de relatia

s

X =1 (3.20)
din care se deduce
h x; 2
X 2
§=1 hb(hb art) (3.21)

Daca se noteaza prin m, §i m, masele corespunzatoare placii pline §1

respectiv a golului umplut, momentul de inertie al placii pline este

Com(K D) (h T
Jz——]2—+mI 2—5 (3.22)
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Jr= (3.23)

Tinand seama cd masele placii omogene sunt proportionale cu suprafetele, se

poate scrie

moom, m

e T (3.24)

unde m este masa placii cu orificiul considerat.

Dar, momentul de inertie al ciocanului considerat ca placd cu orificiu

este J,=J,-J; si deci momentul de inerfie al plicii se poate scric sub
fonna
mhd [ W+p &} o
_ | & ) .
- 12 + g (ho—7’) ] 2t ) (3.25)
Deoarece se poate scrie
X, =h-¢ (3.26)
conform relatiei (3.21) se deduce
h X,
x :—)+\—"(hb—nr2) (3.27)

A2 hh
Pe de alta parte, relatia (3.11) dupa introducereé expresiei (3.27) vada

1 N A we MR b)) X2
ZxG/;(hb-m)+hb(/zb—m) == +hb(hb—nr) -

Din aceasta relatie rezultd coordonata

L Tprew) ]

X, = -t 3.28
T Hmb-m?)| 6 J (3.28)
De asemenea pe baza relatiei ( 3.26) se obtine
-t
L AN 2
J oh b (3.29)

iar apoi
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trebuie aduse cazului studiat anterior pentru a se evidentia prezenta orificiulu.

In mod deosebit trebuie subliniat cd toate relafiile prezentate pentru
cazul ciocanului cu un orificiu nu se afla in alte lucrari de specialitate unde

obisnuit se folosesc metodologii de calcul aproximative [L4].

3.3.3 Ciocan cu doui orificii.

Pentru a se prelungi durata de funcfionare a unui ciocan, in practica se
utilizeaza placi cu doua orificii agezate simetric faja de centru. Astfel, ciocanul
poate fi fixat succesiv prin cele doud orificii incat toate muchiile sa devina
active. Forma si dimensiunile ciocanului sunt aratate in fig.3.4. De data aceasta
centrul de greutate al ciocanului coincide cu centrul de simetrie al placii.

Si in acest caz, tindnd seama cd masele placii omogene sunt

proportionale cu suprafetele, se poate scrie

moomm
hh 2mt T hb-2mr?

(3.31)

unde m = m; - 2m,, m, §im, fiind masele placii pline §i a orificiului plin.
Momentul de inertie al placii fad de axa z va fi:

n+
J.=J,=m T mxt - myrt - dmrix] (3.32)

care pe baza relatiilor (3.31) se mai scrie
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Fig.3.4

yom lrhb(hz+b2)
T ohb-2mt 12

1
+hbx} — nr? - 4mzxf;J (3.33)

Daca se introduce in relatia (3.11) conditia geometrica

h
X, =X, +—
A G 2

se ajunge la ecuatia

i+
_*b(z“mz )+7:0 (3.34)

Xz +4+:T2(hb— 27 )x,

Aceasta ecuatie deterind pozitia centrului de greutate, astfel incat sa fie
satisfacutd condifia de existentd a centrului de percutie, adica percutia de
legatura din O sa fie nula.

In particular, se observa ca pentru 46 >>2zr* deci suprafafa orificiilor
negljabild fatd de suprafata placii pline, se obtine chiar relatia (3.16)
corespunzatoare cazului ideal tratat inifial.

Este insa important sd se determine pozitia punctului O fata de muchie, dati

prin distantaé. Deoarece se poate scrie
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Xy=a—& (3.35)

din ecuatia (3.34) se obtine

, _h N, o2t -0t r
& 4mz(hb+27zr )‘5"—_247;12 +— =0 (3.36)

Este usor de verificat ci si in aceastd ecuatie pentru 4b >> 2 se obtine

pentru & valoarea stabilita anterior prin relatia (3.19).

3.4. Centrul de percutie al ciocanului de forma arbitrara

3.4.1. Articulatie punctiforma

Mai intii se va considera cazul ideal de ciocan simetric cu articulatia O
punctiformd (fig.3.5). Axa de simetrie intersecteazd profilul ciocanului in
punctele extreme A si B. Distanfa dintre punctele B 51 O se va nota prin & i
reprezintd principala dimensiune necesara constructiei ciocanului.

Notand pentru simplificare J, = mi’ unde ig este raza de simetrie fala de
axa ce trece prin G, rezulta

Jo = m{it + x2) (3.37)
De asemenea, conform fig.3.5, se observa ca exista relatia

Xo=x 40 (3.38)

Dar pentru ca centrul de percutie sa fie in dreptul punctului A, cste
necesar sa fie satisfacuta conditia de existenta a centrului de percutie, de unde
rezulta

2}

xp==F (3.39)
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Apoi conform relatiei (3.38) se mai giseste

o +4
YT

I ; %G
- i
h
Fig.3.5
De asemenea pe baza relatiei geometrice evidente
h
= E - xG
se deduce
‘- h—4i;
2h

(3.40)

(3.41)

(3.42)

In particular, pentru placa dreptunghiulara de iafime b si inaltime I,

formulele (3.39), (3.40) si (3.42) conduc la rezultate cunoscute in cazul tratat

anterior.
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3.4.2 Influenta orificiului de articulatie.

Rezultatele obtinute anterior pot fi usor extinse si in ipoteza considerarii
orificiului presupus circular de raza r i centrul O pe axa longitudinala (fig.3.6).

Rationamentul se bazeaza pe artificiul ce presupune placa cu orificiu
formatd din placa corespunzitoare completi de masi m | §i cea
corespunzdtoare golului de masa m,.

Astfel masa placii va fi

m=m —m, (3.43)
Datoritd omogenitatii placii, masele sunt proportionale cu suprafetele,
adica
m m, m
— =G =T—7 44
S 7",2 S_ 7”,2 (3 4 )

unde S este suprafata placii complete.
Y
4 h/2

8,_569._. e LN
_/i//’—-\_J

Fy XG

XA

h

Fig.3.6
Pozitia centrului de greutate se determina din formula

i)
i3 é

Xg = (3.45)

m —m,

care conform definitiilor (3.43) si (3.45) devine
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(3.46)

Ecuatia (3.46) rezolvata in raport cu &, va da

_h_S-m
"2 s ¢

(3.47)

Tindnd seama ca momentul de inerfie al placii complete fatd de axa din

G este J,; = m,i: , momentul de inerfie corespunzitor fatd de axa din O este

Jy = m,[if; +(12'-— sz] (3.48)

Analog, momentul de inerfie corespunzator orificiului fata de axa din O

va fi

J = (3.49)

Evident, momentul de inertie al placii cu orificiu este J, = J;, - J5 , incét
pe baza notatiilor (3.43), (3.44) devine

S =

Jo S_mz\\lo

iar dupd inlocuirea lui § din relatfia (3.47) rezultd

] .
Jo Si; + Xg =

[ — ) .
N T

— 2
S [
Pe baza fig.3.6 se observa usor ca exista relatia geometrica
Xa=h-& 3.51)
care in conformitate cu relatia (3.48), devine

h S-anr?
X, ==+ X,

5 5 %o (3.52)
Dacd acum se introduc expresiile date de relatia (3.52) in condifia de

existenta a centrului de percufie, se obfine

—X; + X

h S-mt I |"2 (S—zzrz)2 ) 7rr"-|
Yt g Y S—m’z[S’G+ s o 2J
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din care se deduce

28i} ~ ar’

Yo = IJ(S— nrz)

(3.53)

Drept urmare, daca se introduce expresia (3.53) in relatia (3.47), se

gaseste
W -4 o
=t 5
2h S \ (3.54)
De asemenea, relafia (3.48) dupa ce s-a inlocuit expresia (3.53) va da
2 :2 4
y, ot (3.55)

AT TS
Toate rezultatele astfel obfinute, aplicate ciocanului de forma

dreptunghiulard cu considerarea orificiului, coincid cu cele obfinute anterior

[B16].

3.4.3 Ciocanul cu doui orificii de articulatie.
Marirea duratei de funcfionare a unui ciocan se poate face nu numai prin

inversarea muchiilor active, ci si prin schimbarea orificiului de legatura.
Aceasta presupune existenta a doud orificii de articulatie agezate simetric fata

de mijlocul ciocanului care este in acest caz si centrul de greutate (fig.3.7).

'|
8L YD — @ﬁi*x
BE—

Fig.3.7
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Procedand ca si in cazul precedent, se introduc masele m; i m; ale pldcii
complete si ale celor doua orificii. Placile considerate fiind presupuse omogenc

se poate scrie

m m m
S S s o (3:50)

unde r este raza orificiilor, iar S suprafata placii complete.

Momentul de inertie al placii complete fata de axa de simetrie ce trece
prin centrul de greutate G este J, = m i’ , inct momentul de inerfie fata d¢ axa
ce trece prin O va fi

gy =m (i +x2) (3.57)

Analog, momentul de inertie corespunzétor celor doua crificii faja de

axa ce trece prin O, rezulta
r2
Jo=m, 7+2xf,. (3.58)

Deci, momentul de inerfie al ciocanului fatd de axa din O este dat dc
relatia J, = J, - J3 , care pe baza expresiilor (3.57) 51 (3.58) se poate scrie

m
S -’

J, = [Si2 - mr +(S - 4z?) x} (3.59)

Dacd in conditia de existen{d a centrului de percutic se introduce

expresia (3.59) precum §i relafia geometricd

Xy =X+ (3.00)

se ajunge la ecuatia

h Sitr’
x};+m(5—2nrl)x,i—2mz+?:0 (3.01)

Evident, pentru S >> 2nr’ ceea ce revine la situatia in care suprafafa
orificiilor este neglijabila fatd de suprafafa placii compacte, s¢ ajunge tocmai la

relatia (3.39) obtinuté pentru situatia idealizata.
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Determinarea pozitiei centrului O al orificiului se poate face prin relafia

geometrica

¢ (3.62)

care introdusa in ecuatia (3.61) va da

h
4t

. (S+2mr2)& +—(n* -4i2) =0 (3.63)

87’
.

La fel ca si in cazul ecuatiei (3.61) pentru cazul S >> 2nr’ se ajunge la cazul

idealizat exprimat prin formula (3.42).

3.5. Calculul parametrilor ciocanului

Formulele de calcul stabilite au fost aplicate pentru unele cazuri de
ciocane, majoritatea de forma dreptunghiulara.

Dupa cum se observa, odata stabilite forma §i dimensiunile principale ale
ciocanului, pozifionarea centrului articulatiei trebuie calculatd cu ajutorul
formulelor stabilite anterior pentru distan{a &.

In continuare se considera cinci tipuri de ciocane dintre care doua MCP1 si
MCP2 pentru mécinarea pietrei precum i MCFS, MC16 pentru faina si unul
MCG pentru mécinarea furajelor grosiere. Dimensiunile si rezultatele
calculelor efectuate se arata in tabelul 3.1.

Cazul de studiat I, II st 111 se refera la ciocanul fara, respectiv cu unul sau
doua orificii .

Dupa cum se constatd pentru cele trei situatii distincte se observa ca
rezultatele sunt foarte apropiate, ceea ce aratd ca este suficient sa se considere

numai prima situatie, fara a se face erori prea mari privind neglijarea orificiilor.

41

BUPT



Tabelul 3.1

Tip Cazul
ciocan de MP1 MP2 MCFS5 | MCIl6 MCG
Dimensiuni | studiu
h 100 180 143 166 166
b Iy 55 S0 | 60 50
d 20 26 20 20 20
I 19,60 32,80 26,74 31,28 30,17
XG II 21,11 34,61 27,94 32,28 31,38
I 21,59 | 3519 | 2831 | 32,56 | 31,70
I 30,39 | 57,19 | 4475 | 51,71 | 52,82
£ 11 30,46 | 5724 | 4478 | 51,73 | 52.80
II 28,40 55,00 43,25 50,51 51,38
[ 69,60 122,80 98,24 114,28 | 113,17
XA I 69,53 122,75 98,21 114,26 | 113,15
11 71,59 | 125,19 | 99,81 | 115,56 | 114,70
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CAP.4 DINAMICA CUTITULUI (CIOCANULUIL)

ARTICULAT DE ROTOR

4.1, Introducere

Instalafiile cu rotor §i cufite sau ciocane articulate au intrebuintiri multiple

fiind adaptate caractensticilor materialelor ce urmeaza a fi prelucrate.
In afara concasoarelor utilizate mai ales la macinarea carbunelw, prezinta
importanta instalatille de tocare a nutrefurilor, avind insa acelasi principiu de
funcfionare. Dintre acestea, trasituri particulare prezintd instalafiile ce executd
operatii de tiiere §i tocare a tulpinilor agricole.

Pe baza rezultatelor deja obtinute privind dinamica morilor cu ciocane, in
continuare se vor trata particularititile specifice operatiilor de taiere si in mod
deosebit alegerea regimurilor de functionare eficienta.

Determinarea legilor de miscare se va face pe baza legilor stabilite pentru
dinamnica migcani relative a cufitului. Se va presupune ca ciocnirea dintre cufit si
material este eficientd daca are loc in pozifia de echilibru relativ cu viteza relativa

in sensul de rotafie.
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4.2. Functionarea utilajului de tdiere

In general instalafia executd tdierea si tocarea materialului fara elemente de
rezemare (tdiere prin inerfie). Acestea se folosesc in constructia combinelor de
recoltat plante furajere avand organe cu functii multiple incat executa atét tocarea,
cit si aruncarea materialului in locurile de colectare. Existd insa si instalafii de
tocat stafionare, ca de exemplu maginile combinate de tocat i macinat nutreturt,
magini si instalafii de mécinat nutrefuri fibroase gi grosiere efc. La toate aceste
instalafii, arborele este dispus orizontal normal pe directia de finaintare a
materialului supus tocarii.

Principial instalaia este compusa din rotorul pe care sunt dispuse articulat
cufitele prin intermediul unor bolfuri sau tije, respectiv carcasa. Amplasarea
cutitelor de-a lungul instalatiei de taiere se face dupd o elice cu un inceput incét
intre trecerile a doud cufite s existe 0 anumita zona de acoperire.

Rotorul executd o miscare de rotatie cu viteza unghiularad constantd o incat
sub actiunea forfei centrifuge determind agezarea cufitelor in pozifie radiala.
Cutitul rimane in aceasta pozitie pana ce intalnegte tulpina.

Dup4 taiere, cufitul deviazd cu un anumit unghi fafa de pozifia radiala gi
executd vibrafii libere in jurul acestei pozitii. Pentru a asigura regimul eficient de
migcare cufitul la unnatoarea taiere trebuie sa revina in pozifia radiala.

Daci in pozifia de taiere migcarea relativd a cufitului are acelagi sens cu

rotorul, viteza de tdiere rezulta maxima, procesul de taiere fiind optim.

4.3. Studiul miscirii
Modelul dinamic este aratat in fig.4.1 unde O, reprezintd axa rotorului, iar
O articulatia dintre cutit §i rotor. Se considera sistemul de axe fixe O;x;y; cu Ox,

verticald si sistemul de axe legate de cufit cu axa Ox trecand prin centrul de

44

BUPT



greutate G al cutitului. La un moment dat raza OO, de lungime R face cu verticala

unghiul t, iar deviatia axel cufitului fata de directia radiala este data de unghiul ¢.

O

Fig.4.1

Notind prin X; Y, proiectiile pe axele fixe ale fortei de legatura din

articulatia O, ecuatiile diferentiale ale migcarii ciocanului se pot scrie

mx; =X, +mg
myg =Y, (4.1)
J;0 =X, x;sinf - Y x;cos6
unde m este masa ciocanului, Jg momentul de inertie fatd de axa ce trece prin
centrul de greutate paralela cu axa fixi de rotatie, iar xo= OG constanta.

Dar, coordonatele centrului de greutate G se deduc din consideratii

geometrice §i rezulta

X, = Rcoswt + x;cosd

(4.2)

Vi = Rsinwt + x;sin@

R fiind raza cercului descris de punctul O.
Daca se elimind proiectille X, Y, ale fortei de legatura din ecuatiile

(4.1), se obtine
Jo6 = mxg (%, sin@ - j; cos @) — mgx; sin@ (4.3)
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care dupa inlocuirca expresiilor (4.2) conduce la ecuatia
J .0 — mw'Rx; sin(wt - @) + mgx; sind =0 (4.4)
In continuare se va introduce unghiul de _devia;ie ¢ al ciocanului faja de
raza O, 0 care cste legat de unghiul 6 prin rel.agia
0=wt-¢ 4.5)
Aplicand legile dinamicii s-a determinat anterior [B9], eccuafia

~

diferentiald a migcarii cufitului

Ty . 2
4 E% [w—Rsingo— sin(at - go)} =0 (4.0)
Js g

unde J; este momentul de inertie al cufitului fatd de G, m masa cufitului, iar xg =
0G. Deoarece greutatea cutitului este neglijabila fafa de forfa centrifuga, se poate
neglija incat ecuatia diferenfiala .(4.6) devine

mw*Rx,,

¢+—T—singo=0 4.7)

G
Dupa cum se constatd, ecuatia diferentiala (4.7) este neliniard de forma cunoscula
in studiul oscilatilor pendulului. :
Presupunand ca pendulul executd oscilatii mici in jurul direcfiei radiale, se poate
lua sin ¢ = ¢. Astfel ecuatia diferenfiala (4.7) se poate aduce la forma lincarizatd

p+alp=0 (4.8)

w, = ""m"’ =Kw (4.9)
JG

In pozitia initiala (t = 0), se presupune cutitul aflat pe dircclic radiald, adica ¢ = 0.

unde

Datorita ciocnirii dintre culit si material ce are loc in acest moment, cufitul
primeste viteza unghiulara relativa ¢(0) = -Q.
Tindnd seama de conditiile initiale corespunzatoare pozitici de ciocnire,

integrala ccuatiei (4.8) va fi
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o) = —K—(;sin(Kcul) (4.10)

Evident legea miscarii relative (4.10) este anmonica cu pulsatia o, = Ko, difcrita

de viteza unghiulari a rotorului prin coeficientul de proportionalitate K.

4.4. Regimurile optime de functionare .
Regimurile eficiente de migcare se realizeazd dacd ciocnirle cu
materialul au loc in pozitiile radiale ale cufitului. Astfel, pozifiile de ciocnire

corespund unghiului ¢ = 0 si pot avea loc in momentele

rm r 2n
f Ko 2K @ (r=12-) ( )

Dar, in aceste momente, conform solutiei (4.10), viteza unghiulara relativa va fi

¢(1r<—”) S (4.12)

(7))
Regimul de migcare trebuie sa fie realizat incat procesul de taiere sa aibd
loc in momentele date de relapia (4.11) pentrur=1,3,...
In migcarea stafionara, ciocnirile se repartizeaza uniform intr-o rotajic, ccea
ce are loc numai pentru 2K numdir intreg. Intr-adevdr, unghiul de rotajic

corespunzator unui interval dintre doud momente succesive date de relatia (4.11)

este a)KL = % si deci rotafia completd va cuprinde 2K intervale.
(0
Pe de alta parte pentru a avea la sfarsitul rotafiei complete efect de (dicre,
trebuie ca 1, _2nr pentru r = 1,3,... Deci pentru regimul de miscare clicient
w

trebuie ca parametrul 2K sa fie numdr impar.
Practic regimul pentru care K = 1/2 este potrivit din punct de vedere al
uzurii minime, dar extrem de greu de realizat. Acest regim este potrivit la vitcze

mici pentru care este suficient un numar mic de cufite. In cazul K = 3/2 eslc
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potrivit pentru rotorul cu razi mai mare §i cufite mici. Nu sunt acceptabile
constructiv regimurile pentru K = 5/2.

In particular, daca se considera cufitul de forma dreptunghiulara de lungime
h si se neglijeaza orificiul articulafiei rezulta

k=2
h

4.5. Reducerea perturbatiilor datorate ciocnirilor

Procesul de micinare se realizeazi in morile cu ciocane prin lovirea
materialului de catre ciocanele sau cutitele articulate de rotor.

Eficacitatea méruntirii‘este insa influenfatd de mai multi factori dintre
care percutiile aplicate particulelor au rolul esential.

Eliminarea perturbatiilor generate din interactiunile percutante este
asigurata prin realizarea ciocanului astfel incat s admita centru de percutie.

In principiu se unmareste respectarea unor parametrit constructivi ai
ciocanului si de alimentare a morii incat percutiile aplicate ciocanului s nu se
transmita articulatiei.

Este insa evident cd nu intotdeauna sunt satisfacute cerintele impuse
pentru existenta centrului de percutie. Drept urmare apar dezechilibre ce
depind de percutiile de legatura al caror efect se manifesta §i prin perturbatii
suplimentare in functionarea morii.

Evaluarea efectelor datorate ciocnirii cu particulele de material se
precizeaza in continuare cu ajutorul raportului de transmitere al percutiei in
articulatie. Venficdrile experimentale pe mori cu diferite categorii de ciocane
confirma corespondenta ce trebuie s existe, nivelul vibratillor masurate si

raportul de transmitere al percutiel.
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4.6. Raportul de transmitere al percutici

Datorita sistemului de alimentare, ciocnirea dintre ciocan si particula are
loc la extremitatea ciocanului in punctul A. Pentru ciocanul realizat astfel ca
punctul A sa fie chiar centrul de percutie nu apare in articulatia O percutic de
legatura.

.

In realitate nu intotdeauna sunt satisfacute conditiile de existen{a ale
centrului de percutic. Este posibil sd nu fie respectate aceste conditit din
motive constructive sau din necesitatea adoptarii unor componente ale maginii
dupa alte criterii. Dar chiar pentru ciocane construite corect din punct de
vedere al centrului de percutie pot sa apara ciocniri in puncte diferite de
extremitatea A.

Drept urmare se va presupune cd asupra ciocanului in punctul N,

perpendicular pe axa OG se aplicd din partea particulei percutia P (fig.4.2).

Fig.4.2

Deoarece punctul A nu se presupune a fi centru de percutie, apare in articulatia

O percutia de legaturd 1-51 (Pix, Piy, Pr).
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Conform legilor generale ale ciocnirii (3.1) - (3.2) rezulta

Py =0, Py - P = mxcAw, P =0 4.13)
si
Jobw = xxP | (4.14)
Din ecuafia (4.13) se gaseste P,y = 0, P, =0 si deci P,(0,P,,0). Astfcl
pentru percufia P se deduce expresia .

P =P, - mxgAw

Daci aceastd expresie se introduce in ecuafia (4.14) rezulta

J
B = (me - x—OJAm (4.15)
N

In conditiile construirii unui ciocan care asigurd existenfa centrului
de percufie A, trebuie sa fie satisficuta relafia (3.11). Astfel, relaia (4.15)

_pe baza condifiei (3.11) se mai poate scrie:

P, = me(l - iA—)Am (4.16)
XN

Conform relatiei (4.14), din ecuafia (4.16) se deduce:

% =1- :—: 4.17)
Raportul dintre mdrimile percufiei de legatura §i a percutiei aplicate prin
ciocnirea dintre particuld cu ciocanul, caraclerizeaza gradul de transmitcrc a
percutiei n articulafic daca nu cste respectata condifia de existen|d a centrului
de percufie. Acest raport cxpriind nadsura perturbajiilor datorate ciocnirilor cc
reprezintd sussa nivelului ridicat al vibratiilor.
Masuritorile dc vibrafii (cap.8) au ardtat cd pe mdsura creslerii

raportului (4.17), arc loc si amplificarea nivelului de vibrafii.
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4.7. Concluzii

Instalatiile cu rotor §i cufite articulate sunt utilizate in diferite domenii, dar
principiul de functionare este acelagi. Astfel, ecuatia diferenfiald a migcanii relative
a cufitului se poate deduce prin particularizarea din cazul general analizat anterior.
Regimurile eficiente de migcare ce au pulsafia proprie ©, = Ko, se realizeaza
mRx \

G

pentru 2K impar, o fiind pulsafia proprie, iar X =

Deoarece nu sunt intotdeauna indeplinite conditille de existenta a
centrului de percutie, apar dezechilibre ce depind de percutiile de legatura ce
dau nastere la perturbatii suplimentare. Sunt evaluate aceste efecte prin
intermediul raportului de transmitere a percutiei in articulatie §i se verifica prin
masuratori aparifia unor nivele amplificate de vibratii in conditiile cresteri

raportului de transmitere a percutiel.
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CAP. 5. ECHILIBRAREA ROTORILOR

S.1. Definitii si generalititi

Echilibrarea, dupd STAS 10728-76, realizeaza verificarea repartizarii
masei unui rotor si daca este necesar corectarea astfel incat vibratia fusurilor
si/sau fortele din lagire sa se afle intre limitele prescrise pentru frecventa
corespunzatoare vitezei de functionare.

Dupa recomandarile din standard, rotorul este considerat un corp, ce are
o miscare de rotatie si in general are fusuri cu care se sprijiné pe lagére.

Rotorul se considera rigid, daca deformatiile sale cauzate de fortele de
greutate si centrifuge sunt neglijabile.

Un rotor este considerat ca avand o functionare de rotor flexibil daca
acesta functioneaza la o turatie mai mare de 0,6 w, (w,; corespunde primei
turatii critice). In acest caz, in afara dezechilibrului initial datorita
imperfectiunilor de prelucrare, neomogenitatii matcrialului, montdrii gresite,
etc., in timpul functionarii deforatiile arborelui rotorului devin mai mari decét
excentricitatile inifiale.

Sursele de dezechilibru ale maginilor rotative pot fi clasificate dupa cum

umeaza:
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a) proiectare defectuoasa (distribufia asimetricd a maselor, a golurlor si a

alezajelor, perturbarea simetriei de distributie datorita unor gplinturi, pene etc.);

b) neomogenitatea materialului (prin sufluri, porozitafi, incluziuni sau
densitdfi diferite);

c) erori sau defecte de executie (abatert de la tolerantele de prelucrare,
deformatii produse in timpul prelucrarii datoritd eforturilor termice intere etc);

d) defecte de montaj (distribufia asimetricd a maselor datorita imbinarilor
bulonate ale corpurilor compuse in migcare de rotatie, bataie radiala datorita calarii
prin pene, alinierea incorecta a lagarelor etc.);

e) defecte produse in timpul exploatdri (deformatii cauzate de
neuniformitatea campurilor de temperatura si de diferente dintre coeficientii de
dilatafie termicd a pieselor componente, deplasarea sau ruperea unor piese
componente datontd fortelor centrifuge, ca de exemplu palete, pale, etc., coroziune
neuniforma, uzurd, defecte sub actiunea unor factori exteriori);

f) fenomene hidraulice sau aerodinamice, ca de exemplu turbulenta sau
cavitatia,

Gravitatea acestor defectiuni creste cu patratul vitezei unghiulare si din
acest motiv rotorii, mai ales cei care lycreaza la turatii mari, trebuie echilibrati.
Echilibrarea conduce la imbunétatirea conditiilor de exploatare, la prelungirea

duratei de functionare i la asigurarea securitatii muncii.

5.2. Fortele care genereazi dezechilibrul

Pentru elucidarea repartitiei maselor si a naturii dezechilibrului cauzat,
se vor considera doud variante semnificative.

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

punctuale, m;j , continute intr-un plan radial P dispus perpendicular in S pe axa

de rotatie.
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Presupundnd viteza unghiulara constantd, ipotczd care std la baza

studiului echilibrarii rotorilor, torsorul fortelor de nertie se reduce in aceasta

variantd la o forfa unicd F, continutd in planul P, denumita forta de

dezechilibru:

F-3F -0 n?,

Fig.5.1

5.1
Forta /¥ poate fi considerata ca
provocatd de o siilgur'c'l masa de
dezechilibru u [g], situatd intr-un
punct determinat de vectorul de
pozifie 5 [mm].
F = w’up (5.2)
Intrucét Feste funcie de w2,
pentru caracterizarea stdrii  de
dezechilibru este mai convenabil sa
se consdere un a't vector U,
independent de o,denumit vector

de dezechilibru:
U=up (5.3)

Vectorul Ueste definit de unghiul ¢, fatd de un vector de referinid 7

rigidizat de rotor, situat in planul P pe o directie radiala arbitrar aleasa, denumit

unghi de dezechilibru. Modulul vectorului de dezechilibru este prin definitic

mdrimea dezechilibrului [g.mm].

In concluzie, dacd masele sunt concentrate punctual, intr-un singur plan

radial, dezechilibrul poate fi considerat ca $i cauzat de o singurd masa de

dezechilibru u, situata in acest plan pe o directie bine definitd. Masa u este

functie de alegerea lui g, existand o dubla infinitate de posibilitati.

Daci se considera:
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UZZZ:HH, (54)
vectorul p va fi vectorul de pozitie al centrului maselor. La un disc omogen, de
grosime micd, p va reprezenta in acest caz excentricitatea e fatd de axa de
rotatie denumita excentricitatea maseli, iar u masa discului.

In a doua varianta se va presupune o repartitie oarecare a maselor
mj, cuprinse intr-o serie de plane radiale, contindnd una sau mai multe din
aceste mase. In fiecare plan se poate determina ca mai inainte cate un vector de

dezechilibru, obtindndu-s¢ de exemplu, in cazul a cinci plane radiale,

configuratia din fig. 5.2.

Fig.5.2

Alegand doua plane radiale arbitrare I, II, fiecare vector de dezechilibru

se poate descompune in cate doud componente paralele situate in aceste plane,
ca de exemplu:

U|:U|1+-Uu| (5.5)

Compundnd vectorii coplanari astfel obtinuti rezulta doi vectori U/, si

{7, constituind o cruce de vectori, denumita cruce de dezechilibru, mecanic
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echivalentd cu sistemul dat. Considerentele de mai sus sunt valabile si pentru

un numar oarecare de plane radiale.
In concluzie, dacd masele sunt concentrate §i arbitrar repartizate,

dezechilibrul poate fi considerat ca §i cauzat de doua mase de dezechilibru uj
si uyy situate pe directii bine definite in doud plane radiale arbitrar alese. Aceste

mase se pot calcula cu ajutorul relatiei (5.3), ramanand valabila si in acest caz,

dubla infinitate de posibilitati de alegere, ca si in vananta 1.
Rotorul de lungime finitd poate fi considerat compus din n discuri

coaxiale si aldturate, de grosimi neglijabile, fiecare avand masa Amj
concentratd in centrul respectiv al maselor, determinat de vectorul de pozitie ;.

Vectorul de dezechilibru al discului considerat va fi:

U, = Am?, (5.6)

Astfel considerat, rotorul poate fi incadrat in cea de a doua varianta,
rezultdnd in planele radiale arbitrar alese 1, 11, (denumite plane de referintd)
crucea de dezechilibru, formata din vectorii

T=2U0; =20y (5.7)
Aceasta cruce se considerd datd de doua mase de dezechilibru, care se
calculeaza cu ajutorul relatiei (5.3).

Pentru definirea pozitiei vectorilor de dezechilibru ai crucii, vectorii de
referintd specificati ca in fig.5.1 se aleg intr-un plan arbitrar, care trece prin axa
rotorului. Crucea de dezechiliubru &7} , U se poate reduce in orice punct A
al axei de rotatie (fig.5.3), obtindndu-se in general un torsor de dezechilibru 7
compus dintr-o fortd R $i un moment M .

Dezechilibrul definit fie prin crucea de dezechilibru fie prin torsorul
r"poartd denumirea de dezechilibru dinamic.

Considerand torsorul redus in p?nctul de intersectie cu axa de rotatie a

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

R' H A(Jl ) fﬁ’ A(Jn’l)

Fig.5.3

I. =0, M =0, denumit dezechilibru static, caracterizat prin faptul ca
una dintre axele centrale principale de inertie ale rotorului este paralela cu axa
de rotatie. Centrul de greutate al rotorului este situat excentric fatd de axa de
rotatie.

II. R=0, M =0, denumit dezechilibrul de cuplu, caracterizat prin faptul
ca una dintre axele centrale principale de inertie este inclinata fata de axa
rotorului. Centrul de greutate al rotorului este situat pe axa de rotatie.

II. R=0, M #0 i RLM , denumit dezechilibru quasi-static, torsorul
putdndu-se reduce in continuare la o fortd unicd cu punctul de aplicatie
deplasat axial fata de centrul de greutate la cota a=M/R. Centrul de greutate, ca

si in cazul [, nu este situat pe axa de rotatie.
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5.3. Calculul crucilor de dezechilibru echivalente
Exista o infinitate de cruci de dezechilibru echivalente cu I, I, .
Dintre acestea intereseaza crucea s , I'p continutd in planele de simetrie ale

lagérului stang (Lg)si drept (Lp). Se vor considera doud cazuri: unul cu rotorul

situat intre lagare (fig.5.4,a) si altul cu rotorul in consola (fig.5.4,b).

a) b)

Fig.5.4
Pe baza echivalentei amintite, momentele celor doud cruci fatd de un
punct oarecare de pe axa de rotatie Oz trebuie sa fie identice. Notand prin X
versorul axei Oz si egaland momentele fatd de punctul C, respectiv B, rezulta
vectorii {f; si U;; in functie de s §i Up.

Pentru cazul din figura 5.4a se deduce:
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bk xU, =(a+b)kxU,-ck xT,
—bk xU, =ak xU, - (b+c)k xU, (5.8)

Sistemul (5.8) se poate scrie sub urmatoarea forma matriceala:

g a+b ¢ T
1 b s
7, |=| @ sec "7, (5.9)
b

Pentru cazul din figura 5.4 b se deduce:
bl_c—x(_f’, :(a+b)/—c.x(7'5 +c/_<’xUD
—bEXU.HZ(l/_(-XUS-f-(C—b)/_;XUD (5.10)

sau 1natriceal:

- a+b ¢ T

7, _ A 7,

g, |~ | « b-c|" |, (.11)
b b

Vectorii I, si U7, rezultd descompusi dupd vectorii Ug §i U, , dupd
inmultirea acestora cu marimi scalare.

Relatille de transformare (5.9) st (5.11) raman valabile si pentru
proiectiile vectorilor de dezechilibru fatd de axele Ox sau Oy ale sistemului
Oxyz fixat de rotor.

Prin evaluarea matricilor inverse respective se calculeaza si vectorii g,
U in functiede I, si ;.

5.4. Echilibrarea intr-un singur plan

La rotorii de forma unor discuri, avand raportul dintre {atime si diametru
sub 1/10, ca la ferdstraie circulare, pietre de polizor etc., este suficientad
echilibrarea intr-un singur plan, daca discul este montat in limita tolerantelor

admise, perpendicular pe axa de rotatie.
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Echilibrarea intr-un singur plan inlatura numai dezechilibrul static sau

quasi-static, denumindu-se din aceasta cauza echilibrare staticd.

Pentru efectuarea echilibrarii statice trebuie cunoscut planul radial ce
trece prin centrul de greutate sau prin punctul de aplicatie al fortei de
dezechilibru quasi-static.

La discurile perpendiculare pe axa de rotatie acest plan se poatc
considera confundat cu planul median respectiv. \

Intrucét in cazul dezechilibrului static centrul de greutate G al discului sc
gaseste la distanta e de axa de rotatie, acesta s¢ poate evidentia prinlr-o

pendulare statica, dupa agezarea arborelui respectiv pe doua prisme, ca in

fig.5.5.

Fig.5.5

Directia x-x in care trebuie sa se intervind cu o masa de echilibrare, se
marcheazd dupa incetarea pendularii si corespunde pozitiei de echilibru stabil
al discului, cu punctul G la nivelul minim. Marimea dezechilibrului U=me,
unde m este masa discului, se poate deterina prin plasarea pe directia x-x a

unei mase de control mg la distanta c, astfel ca in orice alta pozitie discul sa
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ramana in echilibru stabil.

In acest caz:
U=me=m.c (5.12)

Echilibrarea se poate efectua fie prin plasarea unei contragreutati me la

distanta b astfel ca:
me.b=U (5.13)
fie prin indepartarea de material prin gaurire la cota a in partea opusa, astfel ca
me.a=U (5.14)
Pentru efectuarea cu mare precizie a unor echilibriri statice in serie
existd dispozitive speciale.
Este de remarcat ca prin pendularea staticd dezechilibrul de cuplu nu
poate fi sesizat.
Daca acesta existd, ramane neechilibrat si se evidentiaza cu atit mai

mult cu cit turatia maximid de lucru creste. La discurile subfiri efectul

dezechilibrului cuplului este mic si se poate practic neglija.

5.5. Echilibrarea in doui plane

5.5.1. Regimuri de echilibrare

Atat n cazul dezechilibrului de cuplu, cdt si in cazul general al
dezechilibrului dinamic, echilibrarea, denumitd echilibrare dinamicd, se
realizeaza in doua plane radiale arbitrar alese denumite plane de echilibrare
sau plane de corectie.

Rotorului i se imprima o rotatie in lagarele sale proprii sau in lagarele
unei masini speciale de echilibrat dinamic, masurandu-se vibratiile provocate

de crucea de dezechilibru.
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Pe baza masuratorilor efectuate ( de deplasari sau de forfe ) se culeg
informatii cu privire la directia si modulul vecto';.:ilor componenti ai crucii de
dezechilibru.

Echilibrarea dinamica are ca obiect final micgorarea la valori practic
admisibile a acestor vectori, prin indepartarea materialului de pe directiile
respective sau prin aplicarea unor contragreutéti.

La o masina de echilibrat dinamic (fig.5.6 a) vibratia lagirelor, de regula
in directie orizontala, este asigurata prin fixarea lor elastica de batiu cu ajutorul

arcurilor lamelare (C1) si (C2 ). Sistemul vibrant astfel considerat are doua

grade de mobilitate, putdndu-se modela matematic prin doud ecuati

diferentiale.

£+0
2+ 01
bl
~
20 P
¥t
-1
)
E
1
a) ) ¢)
Fig.5.6
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Prin blocarea unuia din lagire, de exemplu a lagdrului sting, sistemul

devine cu un singur grad de libertate, modeldndu-se printr-o singurd ecuatie
diferentiala.

Modelul fizic simplificat este prezentat in figura 5.6,b, cu unmatoarca
specificatie:

-my reprezintd masa rotorului redusa la punctul A din planul de simetrie

A

Lp al lagarului drept;
-Upw2Zcosmt reprezinta forta perturbatoare armonica data de proiectia

fortei de dezechilibru T2 redusa in punctul A,
-c reprezinta coeficientul de amortizare vascoasa al sistemului;

-k reprezinta constanta de rigiditate a arcului lamelar (C2);
Masa redusa my se calculeaza din relatia:

2 2
I +1i

m, == (5.15)

unde m este masa, iar i raza de giratic a rotorului, consideratd fata de axa
centrala perpendiculara pe planul orizontal al vibratiilor.
Ecuatia diferentiala a vibratiilor forfate amortizate este:
m § + cs+ks=Upw’cosot (5.16)

Solutia acestei ecuatii, dupa trecerea regimului tranzitoriu, va fi:

s=Scof{wt - 7) (5.17)
Introducédnd pulsatia proprie p in lipsa amortizarii:
pt = & (5.18)

m

si factorul de amortizare
£= _°
- 2y km,

amplitudinea S a raspunsului deplasare (a vibratiilor fortate) va fi:

(5.19)
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s U (5.20)

m, o 1 ® 2
[l‘(ﬂ wae2)

Unghiul de defazaj dintre vectorul U, si vectorul de deplasare S va fi:

(7))

28—

y =arclg . (5.21)

I--3

P

Este de remarcat cd vectorii Us si Up se rotesc in sensul vitezel
unghiulare cu viteza © , $ fiind in urma lui I'p,

In fig.5.6,c s-au reprezentat curbele S/(Up/my) si vy in functie de

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

Dupa raportul dintre viteza unghiulard @ la care are loc echilibrarea si
pulsatia proprie p a sistemului se deosebesc trei regimuri de echilibrare
dinamica:

a. Echilibrarea la rezonanta, dacad o = p.

b. Echilibrarea supracriticd, daca o >> p.

c. Echilibrarea subcriticd, dacd o << p.

5.5.2. Echilibrarea la rezonanti
Echilibrarea la rezonanta se efectueaza la turatia criticd a sistemulul
oscilant cand, dupa cum rezultd din relatille (5.20) st (5.21), amplitudinea

vibratiilor este maxima, 1ar decalajul de fazd y dintre vectorii de dezechilibru si

de deplasare este de 900 .
Echilibrarea pe baza de masuratori se realizeaza direct: rotorului i se

imprimd o turatie peste cea criticd si se lasd apoi liber, nregistrdndu-se o
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scadere continua a turatiei. La trecerea prin rezonant{d, cu un ceas comparator

montat Tn dreptul lagarului neblocat se madsoard amplitudinea maxima a
oscilatiei. Cu ajutorul unui varf de ac sau de creion apropiat usor de axa
rotorului se inseamna locul bataii maxime.

Contragreutatea, dedusd din amplitudinea masuratd pe baza unei

etalondri prealabile, se plaseaza in planul cel mai apropiat de lagarul neblocat

rotit cu 900 fata de locul bataii maxime in sensul contrar tura;ief.

Se procedeaza in mod asemandtor §i la determinarea contragreutéfil din
al doilea plan de echilibrare, dupa blocarea celuilalt lagar.

Toate aceste operatii sunt greoaie §i nesigure. Nesiguranta provine pe de
o parte din lipsa de precizie la masurare, iar pe de altd parte din faptul ca
amplitudinea de rezonantd depinde sensibil de factorul de amortizare, dupa
cum rezultd din fig.5.6,c. Singurul avantaj al metodei, de posibilitate de
sesizare a celui mai mic dezechilibru, 1n faza actuala de dezvoltare a tehnicii de
masurare a vibratiilor, 1si pierde insemnatatea. Datoritd acestui fapt, metoda de

masurare la rezonanta nu mai prezintd importanta deosebita.

5.5.3. Echilibrarea supracritica

Pentru sesizarea unor aspecte fundamentale ale acestui regim de
echilibrare, factorul de amortizare § din relatia (5.20) se va considera 0. Avand
in vedere ca la echilibrarea supracritica ©>>p, in numitorul relatiei (5.20) cifra

1 se poate neglija fata de ( w/p )2, rezultind astfel:

o (5.22)

Amplitudinea vibratiei este prin unmare independentd de viteza

unghiulara, este proportionalda cu vectorul de dezechilibru redus si invers
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proportionald cu masa redusa a rotorului. Dupd cum rezultd din figura 5.6,c,

decalajul de faza dintre vectorii de dezechilibru si vibrafie se poate considera
y=180",

Pentru realizarea regimului supracritic pulsatia p a sistemului vibrant
trebuie sa fie relativ mica, ceea ce pe baza relatiei (5.18) Inseamnd o suspensie
elastica de rigiditate micd. Din acest motiv in limbajul de specialitate
consacrat, se spune cd magina de echilibrat in regim supracfitic are lagdre
nerigide.

Vectorul de dezechilibru redus se deduce prin masurarea depasartlor
cauzate, continand implicit ambii vectori de dezechilibru U, si U, din
planele de echilibrare considerate.

Echilibrarea, care are ca scop reducerea pand la limita unor tolerante
admise a vectorilor de dezechilibru, devine in general posibild numai printr-un
procedeu de aproximare iterativd realizatd prin lansdri succesive. Numdrul
Jansarilor este de minimum doud, fiind in functie de toleranta datd si de
distantele minime dintre planele de echilibrare §i lagdre. La prima lansare,
realizatd prin blocarea lagarului sting, ca in fig.5.6, se masoara marimea §i faza
vectorului S cu ajutorul unor traductori de reguld inductivi, care transforma
marimea de intrare mecanica (viteza oscilatiei ) in marime electricd (tensiune).

Cu ajutorul relatiei (5.22) se calculeaza apoi modulul Iui U, , neglijand
i2 din relatia (5.15) si considerand lg i | cunoscute.
In planul II sc plaseazi in fazd cu § o contragreutate de masa mg pe o
. { S .
razd p, dupd relatia  m, p:;UD , anulandu-se astfel oscilatiile din lagdrul

drept.
Prin blocarea lagarului drept se masoara in mod asemanator oscilatia din

lagarul sting si se determind contragreutatea din planul I.
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Procedeul iterativ se continui, dacd e cazul, cu aplicarea de fiecare data

a tuturor contragreutatilor determinate in lansarile anterioare.

Rezultd cd echilibrarea supracritici a unui rotor nou este greoaie §i
indelungata. Procedeul este avantajos numai la echilibrari in serie, care la
masina de echilibrat in cauza reclamna insa adaptdn suplimentare, dupd cum se

va vedea mai tarziu.

5.5.4. Echilibrarea subcritici

Si in acest caz, pentru sesizarea unor aspecte fundamentale, se va
considera £=0.

Deoarece la echilibrarea subcriticd w<<p, marimea (w/p)2 din relatia

(5.20) se poate neglija in raport cu 1, obfinandu-se:

§aL (5.23)

care, daca se tine seama de relatia (5.18), devine:

U w? F
§ = Dk“’ =2 (5.24)

Amplitudinea masurata este deci proportionald cu marimea vectorului de

dezechilibru redus la lagare, fiind independenta de masa rotorului. Factorul de
proportionalitate depinde numai de constantele maginii @ §i k.

Decalajul de faza dintre vectorul oscilatiei si vectorul de dezechilibru
redus, dupa cum rezultd din fig. 5.6,c, este in regim subcritic y = 00 .

Pentru realizarea unui regim subcritic, pulsatia de rezonantd trebuie
aleasa relativ mare, ceca ce conform relatiei (5.18) se asigurd prin aplicarea

unor lagare rigide cu constanta k mare. Nu se necesita arcuri lamelare speciale,

acestea putand fi insasi palierele de sustinere a lagarelor. Oscilatiile se masoara
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cu traductori de forta piezoelectrici, blocarea altermativa a lagarelor devenind

astfel inutila.

—

Masurarea vibratiilor §i determinarea vectorilor de echilibru redusi U, si
U, se efectueaza in timpul unei singure lansari. Vectorii de dezechilibru U, si
U, din planele 1 si II sau proiectiile lor se pot deduce prin calcule cu ajutorul
matricei de transfer din (5.9) si (5.11), care nu contine decat dimensiuni
geometrice cunoscute. Transformarile liniare corespunzatoare se pot modela i
prin circuite electrice, constantele geometrice respective putandu-se introduce
inaintea echilibrarii, cu ajutorul unor potentiometre. In felul acesta, valorile lui
7, si U, rezultate din marimile electrice de intrare date de U, si U, , se pot
citi direct cu ajutorul aparatelor de bord ale maginii.

Datorita avantajelor prezentate mai sus, maginile de echilibrat dinamic in
regim subcritic, se pot considera superioare faja de celelalte tipuri, ingloband

cele mai recente realiziri din domeniul tehnicii de echilibrare.

5.5.5. Separarea dezechilibrului in regim supracritic. Punct nodal.

Dupa cum s-a ardtat la paragraful 5.5.3., la masinile de echilibrat n
regim supracritic (cu lagdre nerigide ) echilibrarea este dificila, necesitd mai
multe lansari si de multe ori se realizeaza cu dezechilibru rezidual mare. Aceste
dificultati sunt cauzate de influenta reciprocd a vectorilor de dezechilibru 7,
si U, sideimposibilitatea de separare a efectelor acestora.

Pentru separarea efectelor lui I, si U, , rotorul se monteaza intr-o
ramd mecanica cu suspensie elastica, care poate vibra in jurul unei axe. Pozitia

axel, materializatd de exemplu prin muchia unei prisme, se poate regla astfel

Incét sa fie continuta fie in planul I fie n planul II de echilibrare (fig.5.7).
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Fig.5.7 .

In pozitia I vibratia este proportionald si in contrafaza cu vectorul U, ,
iar in pozitia II, cu vectorul U] . Echilibrarea se efectueaza in doua lansari §i
este posibild daca se cunosc coeficientii de proportionalitate [ $i ¢]J.

La echilibrarea in serie acestea se pot deduce pe cale experimentald cu
ajutorul unui rotor perfect echilibrat al seriei. Dupa reglarea axei de vibratie in
planul I, rotorului i se imprima o migcare de rotatie dupa aplicarea unei mase
etalon u la o raza etalon p , in planul II. Operatia se repetd regland axa in
planul II si transpunind masa u la raza p in planul 1. Masurand amplitudinile
respective, S §i Sy, coeficientii ¢; §i ¢y se vor deduce din relatiile:

. pu g pu
€=y
7

(5.25)

O altd metodd de separare a efectului vectorilor de dezechilibru se
bazeazd pe existenfa unor asa-zise puncte nodale, caracteristice oscilafiei
libere a ramei cu suspensic elasticd, in ipoteza neglijarii factorului de
amortizare.

Metoda se aplica cu exclusivitate la echilibrarea rotorilor in serie.

Notiunea de punct nodal
Se va considera in acest sens un rotor R perfect echilibrat, de masa m,

avand centrul de greutate in G §i axa centrald principald de inertie suprapusa
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peste axa de rotatie A (fig.5.8). Se rigidizeaza de R un sistem de referintd Oxyz

astfel ca O sd coincida cu G 51 Oz cu A.

Momentele centrale principale de inerfie se noteazd culz sicul =1y =
Iy. Intr-un punct P din planul radial E de coordonate (0,yy,zy) se fixeaza o

masa de dezechilibru u neglijabila fatd de m. Datoritd acesteia, centrul de

greutate se va deplasa in G de coordonate (O,ey,ez) deduse cu ajutorul

relatuilor:
u uy,
¢ = *y =~
Y o om+u Y m
(5.26)
u
e, = z
T maue

Fig.5.8

Fatd de un nou sistem de referinta O’x’y’z’ paralel cu Oxyz, cu originea

in G’ punctul P va avea coordonatele:

xi=x,=0
m
"=y —e = 5.27
e e (5.27)
, JH
le :le - cZ = le

m+u
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Tinand seama de relatiile de mai sus, momentele de inerfie ale noului

sistem fafd de axele O’x’,0’y’, O’z’ , aplicind teorema lui Steiner, vor fi:

mu 2

I, =(12+rm:)2,)+u(y,,—e‘y)Z =1+ »:

m+u
2 mu
Iy,:([y+mef)+u(zu—e,) =/+ z; (5.28)
m+u
nu
[, =mepge, +u(yu —ey)(zu —ez) = an)

In noua variantd, intrucdt I, =0, axele sistemului O’x’y’z’ nu coincid

cu axele principale centrale de inertie. Dezechilibrul u va roti axa centrald
principald de inertie din planul y’O’z’ cu unghiul a fata de G’z’ , care se
determind cu ajutorul relafie:

.2, < 20
tha—I'_ll (5.29)

¥y z

Tinand seama de relatia (5.28), aceasta devine:

2umy z,
[—[z)(m+u) +um{zf —yf)

g2 = (5.30)

In ipoteza I = 1, si pentru u<<m, al doilea termen al numitorului se poate

neglija fafa de primul si astfel, se obfine:

2uy,z2,
g2a = -1, (5.31)
In plus, unghiul a rezulta foarte mic, adica:
_ llyﬂzu 7
a= 7 (5.32)

Noua axa centrala de inertie O’z" intersecteaza axa de rotatie A intr-un
punct N situat la distanta d de planul E. Din fig.5.8, tindnd seama si de relatiile
(5.26), (5.27), (5.32) se deduce:

R L A bt (5.33)

ga m+u " (m+u)z,
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Neglijand u pe 1anga m, se obtine:

o-(1s L, (5.34)
mz’

De aici rezulta ca pozitia punctului N dedusa la intersectia axei de rotatie (A)
cu noua axa centrald principald de inertie nu depinde de dezechilibrul u ci
numai de masa rotorului si de alegereg planului (E).

Intrucét rotatia libera in spatiu a rotorului se efectueazd in jurul axei
centrale principale de inerfie considerata fixa, axa de rotatie (A) la aplicarea
dezechilibrului u va pendula in jurul acesteia, descriind doud conuri cu virful in
N. Din acest motiv punctul N poartd denumirea de punct nodal sau punct de
oscilatie. Daca rotorul R este silit sa oscileze liber impreund cu rama ntr-un
singur plan, de exemplu in pl;';nul vertical, ca in fig.5.7, punctul nodal N devine
fix, pozitia sa depinzand de alegerea planului E, fiind independenta de masa u.
Pentru evitarea influentei masei ramei, aceasta se poate elimina, adoptand o
bard b cu masa neglijabila, zisa bara nodala, fixata de cele doud lagdre paralel

cu axa de rotatie (fig.5.9).

Fig.5.9

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

va sesiza nici o oscilatie. Dupa montarea, de exemplu in planul de echilibrare II

72

BUPT



a unei mase etalon u pe o raza etalon p, bara va oscila in jurul punctului nodal

Ny, depistat cu un ceas comparator, unde oscilafiile inceteazd. In mod
asemanator, la o noud lansare se poate determina al doilea punct nodal N,

corespunzator dezechilibrului etalon u montat pe raza p in planul I.

Afland cele doud puncte nodale, comparatorul din Nj va indica
amplitudinea Syj proportionald exclusiv cu vectorul de dezechilibru etalon U =
pu plasat in planul II, iar comparatorul din Ny amplitudinea Sy proportionald

exclusiv cu acelasi vector de dezechilibru plasat in planul I. Cei doi coeficienti
de proportionalitate se vor determina cu ajutorul relatiilor (5.25). Dupa

mdsurarea deplasarilor Sy si Syp din punctele nodale Nj g1 Nyj date de un rotor

oarecare neechilibrat al seriei considerate, prin inmulfire cu coeficientii de
proportionalitate se va putea calcula modulul vectorilor de dezechilibru, adicd

marimile de dezechilibru din planele I i II. Stiind ca acesti vectori sunt in
contrafazi (decalati cu 1800) cu deplasarile masurate in punctele Ny §i N , se

vor putea calcula §i contragreutdtile necesare, ca mairime, directie §i sens.

Punctele nodale Nyj si Ny se pot determina §i cu ajutorul unei aga-zise rame

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

%

P it dl e it

Fig.5.10
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La capetele rezistenfei sale ohmice se aplicé tensiunile proporfionale cu

oscilatiile din lagare, date de traductorii inductivi, T§ si Tp, reglarca
efectudndu-se¢ pind cand voltmetrul Vi || , va indica tensiunea nula. Se

procedeazd ca si in cazul ramei mecanice sau a barei nodale, rezultind doud
pozitii distincte pentru indicatorul potentiometrului, corespunzatoarc masci
etalon u plasata in planul 1 respectiv II. Ca si la rama mccanica, in pozifia
indicatorului potentiometrului corespunzatoare masei ctalon plz;sala in planul I
voltmetrul va indica o tensiune proporjionald cu masa ctalon plasata in planul 11

si viceversa, ceea cc permite deducerca constantelor ¢ si cj] din relapia (5.25).

La un rotor ncechilibrat al serici s¢ inregisircaza tensiunile date de
voltmetru pentru accleasi doua pozitii ale indicatorului potenfiometrului care s-

au determinat la etalonare. Cunoscind coeficientii cj si cqf , s¢ deduc marimile

de dezechilibru corespunzatoare.
Echilibrarca rotorilor in scrie cu rama clectrica s¢ clectucazd prin urmarc
cu o singurd lansare secondatda de doua reglari in cazul prezenter unui singur

potentiometru sau de doud comutari in cazul prezenfer a doud potentiometre.

5.6. Calitatea realizabild a cchilibrarii si dezechilibrul rezidual

Anularea totald a vectorulut de dezechilibru practic nu este posibild si
din acest motiv echilibrarca sc executd totdeauna cu dezechilibru rezidual.
Dezechilibrul rezidual se poale admite cu atat mai mare cu cat este mal mare
masa rotorului. Datoritd acestui fapt s-a adoptal ca masurd a calitati
echilibrarii raportul dintre dezechilibrul rezidual admisibil U s1 masa rotorului

m, denumit dezechilibru specific admisibil, notat, dupd STAS 10729-76, cu c.
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=Y [g'”'”’} (5.35)

n kg

Dezechilibrul specific admisibil in planul de dezechilibru static este
echivalent cu deplasarea centrului de greutate in pm al rotorului fata de axa
arborelui.

Se acceptd, pe baza experientei, ca pentru rotori de acelasi tip,
dezechilibrul specific admisibil e este invers proportional e€u turatia n a
rotorului, adica:

e '@ = ¢ = const. (5.36)

In functie de constanta ¢, denumitd calitatea echilibrdrii, pe bazi de
considerente economice si de fiabilitate STAS 10729-76 recomandd 11 grade
de calitate de echilibrare, p-r‘ezentate in tabelul 5.1 cu exemple de tipuri de
rotori. Dintre acestea intereseaza in mod deosebit pentru masini agricole sl
mori gradul de echilibrare G16. Alte situatii se mai intalnesc la utilaje agricole
de utilitate generala, ca de exemplu ventilatoare (G6,3).

In tabelul 5.2 sunt date graficele pentru e recomandat, in functie de
turatiile maxime de lucru, pentru cele 11 grade de calitate.

La rotorul MCF 7 montat pe arbore, de exemplu, din tabelul 5.1 rezulta
gradul de calitate G16. Daca turatia maxima de lucru este de 3.000 rot./min.,
din tabelul 5.2 se deduce:

€,=60 pum

Daca masa rotorului considerat este de 200 kg, din relatia (5.35) se

obtine:
uz=1200 gimmm
Intrucat echilibrarea se efectueaza in doua plane, dezechilibrul rezidual

admisibil, determinat ca mai sus, va trebui realizat in aceste plane.
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Grade de calitate de echilibrare pentru diferite grupe reprezentative

Gradul de
calitate de eol ?
echilibrare G mm/s
G4000 4000
G1600 1600
G630 630
G250 250
G100 100
G40 40
G16 16
G6,3 6,3

de rotori rigizi

; Tabelul 5.1

TIPURI DE ROTORI

Antrenare prin arbore cotit3) la motoarele Diesel navale
lente®), montaj rigid, numar impar de cilindrii

Antrenare prin arbore cotit, montaj rigid, motoare mari in
doi timpi

Antrenare prin arbore cotit, montaj rigid, motoare mari in
patru timpi

Antrenare prin arbore cotit, montaj elastic, motoare Diesel
navale

Antrenare prin arbore cotit, montaj rigid, motoare Diesel
rapide 4) cu patru cilindrii

Antrenare prin arbore cotit la motoare Diesel rapide®), cu 6
sau mai multi cilindri,

Motoare completes) (cu benzina sau Diesel) pentru
autoturisme, camioane st locomotive

Roti de automobile, jante de roti, ansamble de roti, arbori
de antrenare

Antrenare prin arbore cotit, montaj elastic al motoarelor

rapide4) in patru timpi (cu benzina sau Diesel) cu 6 sau mai
mulfi cilindrii. Antrenare pyin arbore cotit pentru motoare
de autoturisme, camioane §\ lecomotive

Arbori de antrenare (arbo? de elice, arbori cardanici) cu
conditii speciale '

Piese ale maginilor de sFiramat

Piese ale maginilor agricole

Piese separate ale motoarelor (cu benzina sau Diesel) pentru
autoturisme, camioane §i locomotive

Antrenare prin arbore cotit la motoare cu 6 sau mat multt
cilindri in conditii speciale

Angrenajele  turbinelor  principale  navale (marina
comerciald)

Tambun centrifugal

Ventilatoare

Montaje de rotori cu turbine cu gaz pentru aeronautica
Volanti

Masini-unelte §i piese de magini

Piese separate ale unor motoare cu conditii speciale

Masini electrice cu conditii normale
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G2,5 2,5 Turbine cu gaz §i cu vapori inclusiv turbinele principale
navale (marina comerciald)
Rotori de turbo-generatori, rigizi
Turbo compresoare
Antrenarea masinilor unelte
Pompe antrenate prin turbine
Magsini electrice mari §i medii cu conditii speciale
Gl 1 Antrenarea magnetofoanelor §i fonografelor
(gramofoanelor)
Antrenarea pieselor de polizat (rectificat)
Magini electrice mici, cu conditii speciale
GO0,4 0,4 Brose, discuri abrazive de precizie
Giroscoape

1) ®=27tn/60~n/10 dacd n este exprimat in rot./min. §i ® in rad./sec.

2) In general, pentru rotori rigizi cu doud plane de corecfie, se accepti pentru fiecare
plan jumatate din dezechilibrul rezidual recomandat; aceste valori sunt in general variabile
pentru oricare din cele doud plane alese. Pentru rotori in forma de disc, cu un singur plan de
corectie, valoarea ‘intreagd a dezechilibrului rezidual recomandat se accepta pentru acest
plan.
) 3) Prin "Antrenarea prin arbore cotit" se intelege un ansamblu compus din: arborele
cotit, volantul, un ambreiaj, o roatd de curea, un amortizor de vibrati, partea in rotatic a
biele, ete.

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

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

Daca centrul de greutate este continut intre planele de echilibrare §i intre
lagarele proprii ale rotorului (fig.5.11), ca in cele mai multe cazuri, repartizarea
se face dupa legea parghiilor, ca la dezechilibrul pur static, cdnd vectorii de

dezechilibru sunt paraleli si de acelasi sens, adic:

y X
I, = =
U =U. 35 Uy=U. 555 (5.37)

Aceasta repartizare este acoperitoare, deoarece pentru orice alta pozitie

relativa a acestor vectori se obtin reactiuni dinamice in lagéare.

Pentru a demonstra acest lucru, din relatia (5.9) se deduce:
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. prec 4
Us ! ) g
g, | a a+ollg, (5.38)
! /
0
'
S o ]
U.\
1 N
F_ig.5.1l Fig.5.12

Reprezentdnd vectorial ecuatia (5.38), ca in fig. 5.12, se observd cd

pentru valori date l [ | s | U, |, incdrcarea maxima Ugmax $i UDmax S€

obtine daca I, si U, sunt paralelisiindreptati in acelasi sens.

Dacd centrul de greutate al rotorului se aflda in zona corespunzatoare
treimii de mijloc a distantei dintre lagare, si plancle de echilibrare sunt situate
aproximativ la aceeasi distantd de o parte 1 alta a centrului de greutate,
normele in vigoare admit ca repartizarea sa se facd uniform, adica Uy = Uy =
Ua /2.

Considerand exemplul precedent, in ipoteza cd 1 = 750 mm, x = 250
mm, y = 300 mun si a+x=350 mm, se deduce raportul (a+x) /1=350/750 =
0,46. Ca urmare, centrul de greutate se afla in treimea de mijloc a distantei

axiale. Deoarece 250 ~ 300 dezechilibrul Uy se va repartiza uniform:

Ur=U=Uz/2=0600 g mm
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Daci planele de echilibrare sunt situate in afara lagdrelor, ca in fig.5.13,

se poate deduce:

(5.39)

Reprezentand vectorial ecuatiile (5.39) ca in fig.5.14, rezultd ca, pentru

obtinerea reactiunilor dinamice maxime USmax $i UpDmax vectorii U, si

7, trebuie sa fie paraleli si de sens contrar.

a C
Lg L
|
b
Fig. 5.13 Fig. 5.14

In ipoteza unui rotor simetric (a=c) vectorii de dezechilibru rezidual din

—-

planele I si II se vor considera egali I/, = U, . Pentru cazul cel mai
defavorabil, ca mai sus, acestia vor forma un cuplu de dezechilibru rezidual, de

marime U b. Daca se impune ca reactiunile dinamice din lagire sd nu
depaseasca valorile din cazul 1 (fig.5.11), adicé sa fie egale cu Uy / 2, rezulta

conditia;

Uy b=l (5.40)

adica
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U =U, =21 (5.41)

Ca urmare, in planele 1 si II din fig.5.13 se admite un dezechilibru
rezidual mai mic, decat in cazul din fig.5.11.
Relatia (5.41) se aplicd in cazul cand b /1 < 2. Daca acest raport este

mai mare ca 2, repartizarea se face dupa alte criterii.
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CAP.6 CONSIDERATII GENERALE PRIVIND STURIUL

SI ANALIZA VIBRATIILOR

6.1. Consideratii generale privind reprezentarea vibratiilor

Intotdeauna se poate preciza cel pufin un parametru care sia descrie
caracteristicile principale specifice functiondrii unei magini. Variatia acestui
parametru este sesizatd si apoi transmisd sub forma de semnal pentru a fi
realizata operatia de prelucrare [G2]-[G3].

In general semnalul obtinut de la o masind este dependent de timp,
deoarcce insasi functionarea se desfiagoara in timp.

Comportarea dinamica a morii cu ciocane a fost urmarita printr-un
semnal achizitionat cu ajutorul unui captor de acceleratii montat pe lagarele
rotorulur. Acesta a permis prin prelucrare ulterioara tinand seama de metodele
de analizd preconizate, stabilirea unor concluzii importante privind atat
corectarea unor defectiuni rezultate din dezechilibrare, cat si optunizarea

regimurilor de functionare.
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Analitic, forma semnalului de vibratii este datd de o functie reald sau

complexd, dependenta de variabila t.
Clasificarea acestor semnale se face dupa diferite criterii prin grupare pe

baza de proprietifi comune.

6.1.1. Clasificarea fenomenologica

Clasificarea fenomenologica se face dupd modul de comportare si are
avantajul de a pune in evidenta tipul evolutiei semnalului, caracterul
predeterminat sau componentele aleatoare ale acestuia (fig.6.1).

In cazul morilor cu ciocane, semnalul provenit de la rotorul aflat in
migcare de rotatie are componente periodice stationare (in regim stabilizat)
care sunt vizibile in reprezentarea temporald (fig.6.2). Acest semnal este
posibil de analizat aplicind metode numerice de rezolvare adecvate, in

concordantd cu dezvoltarile analitice prezentate in continuare.

| Scimnle I

|ddmniuii~‘1c| I alentonre

l parivdice I | mpenodice l l Stetionare I Nestationore l

|/\n|muicc | l:f"m'&l'm‘g | l’é"‘{::ﬂa—] l 'l'ranzilorii] | Crgodice l INccrgodich

Fig.6.1
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Fig.6.2

6.1.2. Clasificarea morfologici
In aceasta clasificare se tine seama de forma de variatie ce ar putea fi
continua sau discreta.

Este important de a stabili dacd semnalul are variatie continui sau
discretd si dacd variabila independentd (timpul t), are de asemenea o
variatie continud sau discreta (fig. 6.3)

Spectrele de amplitudine rezultd ca urmare a dezvoltirii in serie Fourier
a functulor semnal periodice respectiv prin intermediul transformatei Fourier
pentru functn semnél aperiodice. Utilizdnd exprimarea complexa a functiilor
armonice fundamentale (sinot,coswt), se definesc functiile spectrale de
amphtudine bilaterale stabilite teoretic, si functiile de amplitudine unilaterale,
derivate din primele. Acestea sunt legate direct de dezvoltarea Fourier, avand

semnificatie fizica.
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O1semual esantionat 01 Seinal numeric UJ.} k

Fig.6.3

In general, problema evaluarii spectrelor de amplitudine este determinata
dacd functia semnal este datd. Faptul ca functia semnal este limitata in timp,
deformeazd spectrul real §i pentru inlaturarea acestui efect se utilizeazi
procedee de ponderare temporald sau frecventiala prin filtre, sau procedee
numerice de calcul. Trebuie sublimat c¢a ansamblul functie semnal-functie
spectrala de amplitudine constituie un ansamblu, expnimand fie sub forma
temporala, fie sub forma frecventiald un proces fizic.

In cazul functilor periodice, prin utilizarea transformatei Fourier discrete

se obfin spectrele de amplitudine propriu-zise.

6.2. Transformata Fourier a semnalelor
Considerand un semnal periodic, functie de variabila independenta t,

aceasta se poate reprezenta in doua modun: a) reprezentarea in functie de timp

de forina v = f(1) 51 b) reprezentarea in functie de frecventa de forma Y = F(v).
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Transformata Fourier exprima analitic trecerea intre cele doud forme de

reprezentdri. Aceastd transformare presupune dezvoltarea semnalului intr-o
seric Fourier de functii armonice in care intervine sistemul trigonometric
fundamental. Alegerea acestui sistem de functii ortogonale face posibila
evidentierea in mod practic a liniilor spectrale armonice, precum §i a unor

interpretan fizice a semnalului nedeformat.

Semnale periodice
Considerand x(t) un semnal periodic, functie de timpul t, de perioada T,

se poate arata ca acesta se exprima sub forma:

x(t)= %0 + k;[ak cos(%{E kt)+ bk(sinzTTC kt)] 6.1)

Sdau

a o]
x(t)= 70 + ;;[ak cos(2nugkt) + by sin(2mugkt)], cu v=1/T (6.2)

Coeficientil ai s1 by sunt dati de relatiile:
T
2]
A =7 x(t)cos(2nyuykt)dt
T

2

(6.3)
T

)3
by = T TTx(t)sin(27mOkt)dt
"2

Folosind relatiile (6.3) care dau coeficientii Fourier, se poate scrie:
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1 .
X(kvg) =5 (ag — jby) (6.4)

obtinand in final:

T
1 T —j2mugkt
X(kvg) == ) x(t) - e™ ™ot (6.5)
T T :
2
unde X(kvg) reprezintd spectrul care este in general complex. Acesta se poate

exprima printr-un spectru de amplitudine, definit prin relatia

1
X (kug)| = 3vag +bi (6.6)

s1 un spectru de faza

o(kyy) = arctg(— b—k) 6.7)
dx
Pentru modelarea matematica a fenomenelor de soc se utilizeaza functia
impuls unitate, introdusa de Dirac i definita de relatiile:
o(t) =0, pentru Vt = 0
s
&(t) =, pentrut =0,

Tinind seama de expresia in functie de frecventa
a0
X(W)= 2|X(kvp) e To6W . go—kuy) 4
k=-c
se poate trece la expresia in functie de timp
0

T
. 1 T .
— J2mygkt | . a—J2mykE
x(t)= k;we T Tx(&) € d¢§ ©9)
2
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Functia impuls are proprietatea de esantionare a excitatiei prin aceea ca

furnizeaza un esantion din momentul in care apare impulsul unitate 8(t).
Daca semnalul x(t) este real cum este cazul tuturor semnalelor de vibratii
se pot scrie relatiile de simetrie:
ax= ax §1 b= -by (6.10)
Transformata Fourier a unui semnal periodic real poseda proprietatea de
simetrie (spectrul de amplitudine par si spectrul de fazi impar), ceea ce este
avantajos in algoritmul de calcul al transformatei discrete Fourier (DFT) si
anume este posibil de a construi spectrul bilateral fara a calcula decat spectrul
de semnal pentru frecventele pozitive, si astfel o diminuare rapida a duratei de
calcul. Algoritmul FFT considerd o inregistrare din domeniul timpului ca un
bloc format din n esantioane egal distantate pe care le transforma intr-un bloc
de n esantioane egal distantate in domeniul frecventei. Toate esantioanele din
domeniul timpului sunt necesare pentru calculul fiecarei linii din domeniul
frecventd. Daca semnalul este periodic, de perioada T, spectrul asociat este un
spectru compus din linin de frecvente distantate intre ele la minimum v,=1/T

dar discontinuu s1 nu exista decat pentru frecvente multiple de v,=1/T.

Semnale neperiodice

Se considera acelasi semnal x(t) dar la care perioada T tinde la infinit. in
acest caz, intervalul minim de frecventa v, tinde spre zero, iar spectrul devine
o functie continua de frecventa.

In acest caz ecuatiile de transformare se pot scrie astfel:

x(t) = Tejz’w‘du Ix(&) L@ TIZmws L ¢ 6.11)

—00

sl
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X(v)= J‘x(t)e‘jz"‘)t dt

(6.12)

Astfel se poate spune ca transformata Fourier este continua in frecventa.

Functia X(v) poate fi complexd, si se compune deci din partea reald
Re[X(v)] i partea imaginara ImX(v)]:

Re[ X (v)]= Tx(t) cos(2zvt)dt (6.13)
s

Im[X(v)]= Tx(t) sin(2zvt)dt (6.14)

Dect, expresia pentru spectrul de amplitudine si faza se poate scrie:

X (0)] = y{Re[ X ()} + {Im[ X (0)]}°
iar (6.15)

Im[ X(v)]
Re[ X (V)]

In acest caz raman valabile observatille asupra semnalului real

p(v) = arctg{—

prezentate anterior.

Transformata Fourier a unor semnale cunoscute de durati finita

In general, analiza numericd a densitdfii spectrale a unui semnal
experimental nu se poate efectua decat daca acesta are o durata finita (0, T).
Se evidentiaza in fig.6.4 - 6.5 transformatele Fourier pentru doua cazuri:

1) semnal considerat de lungime (0, T) periodic, de perioada T
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X(t) X(v)
FaW AN 1l

SV U" \. L'Lll‘- '

Fig.6.4.

2) semnalul considerat este nul in afara intervalului (0, T)*

l X(t) X(::n)l?lt N)
T, T, ':— / i11‘0\>\,
Fig.6.5.

Spectru bilateral si unilateral

Din cele prezentate in paragrafele precedente se observa ca transformata
Fourier a unui semnal nu este definitd numai pentru frecvente pozitive, ci si
pentru frecvente negative. Toate analizoarele de spectre ce folosesc
transformata Fourier clasicd nu calculeazi spectrele decdt pentru frecventele
pozitive, deoarece ele opereazi asupra unui semnal fizic real. Utilizind
proprietatea de simetrie a spectrului, transformata Fourier a semnalului analizat
pentru frecvente pozitive se poate extinde §i pentru frecvente negative.
Spectrul astfel obtinut este un spectru bilateral.

Deoarece in practica nu se considera transformata Fourier decat pentru

frecvente pozitive, constderand un semnal analitic a(t) asociat lui x(t) se poate

scrie:
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0 ,pt.v<0

TFla(t)]=9 X(v) ,pt.u=0 (6.16)
2X(v)y ,pt.o>0

Spectrul obtinut X(t) se numeste spectru unilateral, iar semnalul analitic

a(t) corespunzator lui x(t) care permite scrierea relatiei .

a=x(t)+ jx(t) (6.17)
unde

x(t) = H[x(1)] (6.18)

este transformata Hilbert a semnalului x(t)
De aici rezulta avantajul ¢ avand un simplu filtru defazat cu n/2 care

poate realiza transformarea Hilbert, se poate reprezenta energia spectrali a

semnalului.

6.3. Achizitia unui semnal analogic

Pentru a trata numeric un semnal analogic, continuu in timp si in
amplitudine, este necesar de a-l reprezenta in prealabil printr-o serie de valori
numerice. Operatia conduce la functia de achizitie care cuprinde fazele de
esantionare, cuantificare si codare. Acest lucru se realizeaza in general printr-
un convertor analog-numeric. In cazul achizitionarii datelor, s-a folosit o placa

de achizite DAS 1600 incorporata intr-un calculator personal compatibil PC.
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6.3.1. Esantionarea

Esantionarea constd in transformarea semnalului cu variatie continui
preluat de captor intr-un semnal numeric, cu o anumitd cadenta de inregistrare
(esantionare). Dacd durata finregistrarii in domeniul timpului (TR) este
esantionatd cu pasul de esantionare T., frecventa de esantionare echivalentd

este ve=1/ T, iar frecventa maxima ce poate fi esantionatd va fi vy.=1/Tr

(fig.6.6) )

x(!)

S

X(k)

pas de esantionare T.

A L
8118

ol §

Fig.6.6
In continuare se prezintd principiile de bazid ale esantiondrii cu efect

asupra semnalelor continue.

Esantionarea periodica (cazul ideal)

In cazul ideal, durata de inregistrare a semnalului se considera infinita.
Pentru a realiza un esantionaj 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 8r(t), de frecventa v. (fig. 6.7c), dar separate in timp prin T.=1/v,,
(fig.6. 7b). Astfel rezultd semnalul
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Xei()=x(t) 81e(t) (6.19)

Transformata Fourier prin multiplicare in domeniul timpului se cbserva

cd se transforma intr-un produs de convolutie in domentul frecventei:

X(t) Sre(t)=>TF[x(D]*TF[8e(t)] (6.20)
Acesta implicd o repetitie periodica, de perioadi egald cu frecventa de
esantionare v.=1/T. a transformatei Fourier si obtinerea densitifii spectrale a

N\

semnalului analogic (fig.6.7¢).

Xeil 1)
x(t) X8 =1,0

A H bl A J :
L

[N -kT.
N

-

IPRLID N ITEY S A

T

EREREEE

SEREN

Q
Veﬁve(v)
L .
-2v, = Ve 0 Ve v, v,
*, (V)

/—-\ v

'lu:u 0 Vmax

e =] rep,, (4,00))

-y

nv!

L LN

T T
" Ve 'Vmu 0 Vqa

Fig.6.7.

In functie de reprezentarea in domeniul frecventei al spectrului original

al semnalului analogic, aceasta poate fi distinctd sau suprapusa partial (fig.6.8).
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In primul caz, semnalul x(t) al transformatei Fourier X(v) spune ci X(v)

este nula pentru |Vl 2 vigax s1 spectrul se extinde pe o latime de 2vgax.

In al doilea caz, exista o suprapunere a spectrelor (efect aliasing), caz in
care transformarea nu mai este reversibila. Conform teoremei lui Shannon,
pentru preantimpinarea efectului aliasing trebuie ca v.>2vp,, caz in care se
asigura reversibilitatea transformarii semnalului analizat.

Un aspect important il constituie problema esantionarii unui semnal real
(de durata limitatd). Deoarece produsul dintre durata unui semnal si largimea

spectrului respectiv nu poate fi ficut mai mica decat o valoare data, semnalele

¢, 19)

Vo 0 Vg,

4, "\'.'ICP" (4,(M)

VU A WYL WY1 W L VA W 1 W L Y1 W |
Ve 0 V. <UWpu

Fig.6.8.
de duratd limitata au de obicei un spectru infinit si deci nu se supun conditiilor
din teorema lwi Shannon. Totusi, se poate considera un semnal de durata finita
ca o trunchiere a unui semnal de duratd infinitd gi spectru finit. Aceasta
determinare este aproximativa, deoarece lipsesc contributiile functiilor egantion
din afara intervalului. Influenta se manifestdi in acest caz la capetele

intervalului.
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Esantionarea periodica reala

Esantionarea reprezentati in fig.6.7 nu poate fi realizati fizic, ea fiind un
concept abstract. Prelevarea experimentala a unei valori esantionate, implica o
operatic de masurd ce se executd in timp determinat. Practic, valorile
esantionate x(k) = x(ty) sunt reprezentate printr-un parametru (amplitudine),
printr-o serie de impulsuri de energie nenuld. Convertorul analog-numeric are
rolul de a prelua impulsul de la traductor, de a-l transforma ‘intr-o marime
numericd, esantionatd in timp si de a-l memora in vederea unei analize

ultenioare conform fig.6.9.

Fig.6.9.

Spectrul corespunzitor semnalului X.n,(t), rezultat dupa esantionare care
este de fapt un produs de convolutie temporald intre o serie periodica de
impulsuri Dirac si o fereastra dreptunghiulara [((t-D)/2)/D], este reprezentat in
fig.6.10.

Deci, in cazul esantiondrii reale, densitatea spectrala obtinuta
corespunde cazului ideal, si a cirei infasurdtoare continua este dati de o

functie in sinc?, dependenta de durata de inregistrare D.

95

BUPT



P, (9)

-qmu 0 0l'llil

Pyem ety D = |/3
n/9

~ \

”~
’ N
(n/9)sinc? (L)
’ \/
’
/\ f\\_ J

=3y, ~2y, -V, [0 \ve 24, 33,;=D7" 49, 5V

- "mu \Jmu

Fig.6.10,
6.3.2. Cuantificarea si codajul.

Cuantificarea este operatia prin care se transforma amplitudinea unui
semnal analogic in valori numerice, in general reprezentate in binar. Datoritd
faptului ca un numar finit de biti definesc valoarea numerici a semnalului,
convertorul analog-digital poate inregistra un numir finit de valori. Ca urmare a
acestui fapt, conversia introduce o eroare de cuantificare care variaza intre 0 si
+1/2 LSB.

Fie ¢(t) diferenta intre semnalul analogic x(t) si semnalul cuantificat y(t),
iar Q nivelul de cuantificare (Q=1LSB). Pentru un nivel Q mic, natura erorii de
cuantificare este similara celui de semnal aleator. Mai mult, considerand Q mic
si semnalul e(t) distribuit uniform intre -1/2Q si +1/2Q, semnalul se poate
considera ca fiind similar celui de zgomot alb. Deci valoarea medie a lui e(t)

este nula §i variatia sa v data de relatia:

4
— 1 ?
V= é’z :E[e(t)—e(t)]z :é ]’é'zdg:% (6.21)

BUPT



arati cd puterea semnalului cuantificat variaza cu pétratul lui Q.

In consecintd, este important de a avea un convertor analog-digital cu
rezolutie foarte nalta dar limitat de precizie, viteza §i pref.

Alte erori provocate de convertorul analog-digital sunt:

-erori de limaritate

-erori de amplificare

6.3.3. Erori introduse de analiza FFT

Analiza efectuatd cu transformata Fourier numericd conform definifier
introduce erori deoarece nu poate efectua calculele pe o perioada infinita.

Semnalul numeric asupra ciruia se efectueaza algoritmul Fourer
reprezintd- de fapt o portiune de semnal real. Datoritd acestui lucru, erorile
introduse de analiza FFT sunt:

- efectul de suprapunere (aliasing)

- efectul de fereastrd in domeniul timpului

- efectul de zabrele (picket fence effect)

Efectul de suprapunere (aliasing)

Efectul este cauzat de esantionarea semnalului in domeniul timp si se
caracterizeazd prin aceea ca unele frecvente inalte, dupa esantionare se pot
manifesta §i in domeniul frecventelor joase. Considerind frecventa de intrare
vin supenioard frecventei de esantionare v, in procesul de egantionare se va

crea conform fig.6.11. o noua frecventa, mai joasa vi,-vs.

Demeniul
anatizorylel

ﬁll

m

frerrm/a'

Fig.6.11
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Daci egantionarea se realizeaza la o frecventa mai mare decat dublul

frecventei maxime a semnalului de intrare, frecventele rezultate prin

suprapunere nu vor mai cadea in domeniul analizat (fig.6.12).

Dorneriv!
anghirarelue
‘—%

Jemnale r.i‘/ﬂna/e
o
wmfrgre |V sypropusel

Vor Y Vs

frecvenfd

Fig.6.12
Acest lucru se poate realiza prin plasarea unui filtru trece-jos inainte de blocul
de esantionare.
Efectul de fereastra
Efectul de fereastra este rezultatul lungimii finite a inregistrarii in
domeniul timp, algoritmul FFT tratind aceastd inregistrare ca o perioadd a
unui semnal periodic de perioada Ty. Pentru semnale tranzitorii cu durata mai

micd decdt durata inregistrarii (fig.6.13), acest mod de tratare nu deranjeaza.

Semno! e infrore
rec/

T
|
!

lrregrstrare

ZNEN

Semmal de infrare virtval

——— ——

—— v —— —

Fig.6.13
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In cazul unui semnal continuu, cu evolutie in timp mai mare decat durata

inregistrarii, secventa de semnal este de asemenea privita ca apartinind unui
semnal periodic, rezultdnd un semnal distorsionat, cu discontinuitafi in zonele

de trecere (fig.6.14).

Saongt e wirore ree/

Fig.6.14

. Deoarece fenomenele cu evolutie brusca in domeniul timpului determina
un spectru de frecventd bogat, spectrul inregistrani din fig. 6.14. nu va contine
o singurd linie, ci va fi continuu pe tot domeniul de frecventa (fig. 6.15.b).

Fenomenul fiind determinat de comportarea inregistrarii in zonele de
capat, solutia pentru atenuarea fenomenului este de a utiliza in realizarea
inregistrari in locul ferestrei dreptunghiulare de functii, fereastra avand nula

atdt valoarea, cat g1 panta in zona capetelor (fig.6.16).

a b 4 c 4
Fig.6.15
In fig.6.15 c. este prezentat spectrul obtinut prin folosirea unei ferestre

ca cea din fig.6.16, remarcandu-se o considerabila apropiere de spectrul ideal.
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Fig.6.16.
Cea mai utilizata functie fereastra pentru atenuarea fenomenului leakage

(scurgere) este fereastra Hanning, reprezentatd de o perioadd a functiei
cos’(2nt/T).

Fereastra dreptunghiulard este utilizatd pentru analiza semnalelor
tranzitoni de durata mai mica decit lungimea in timp T a inregistrarii, in care
caz la fiecare capat valoarea semnalului va fi zero si nu se vor crea

discontinuitati, la tratarea inregistrarii cu un semnal periodic.

Efectul de zibrele.
Efectul de zabrele este o combinatie intre efectul de scurgere si periodizarea
semnalului temporal, care este tradusd in domeniul frecventa printr-o
esantionare a spectrului calculat. In acest scop se alege un numar finit de nivele

s1 se aproximeaza fiecare esantion prin valoarea corespunzatoare nivelului cel
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Fig.6.17
mai apropiat. Distanta dintre doua nivele corespunzitoare se numeste cuanta.

Daca nivelele sunt echidistante, atunci cuantele sunt egale, iar cuantizarea se
numeste uniformd. Daca distantele dintre nivele variaza, atunci cuantele sunt

functii de nivele, iar cuantizarea este neuniforma.

Daca q este cuanta, 1ar eroarea produsa prin cuantizare €, atunci

-q/2<e<q/2.

Aplicand transformata Fourier asupra unui semnal, spectrul obtinut nu
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respectd riguros caracteristicile unui semnal periodic, deoarece intervine
eroarea de cuantizare, Agadar, acest proces se poate interpreta ca §i o
esantionare la intervale echidistante q, adica cu frecventa de esantionare 1/q.

Fig.6.17 ilustreaza acest efect la calculul unui semnal sinusoidal.

6.3.4. Transformata Fourier discreti. Transformata Fourier
rapida. )

In vederea realizarii analizei armonice prin transformata Fourier cu
ajutoru} calculatorului, se utilizeaza transformata Fourier discreta, care
realizeaza analiza pornind de la multimea esantioanelor.

Utilizarea transformatei Fourier pentru analiza unui semnal continuu

folosind transformata discreta se poate scrie:
X(k)= S x( pt. k=0,..., (N-1) (6.22)

unde X(k) este transformata Founer discretd aplicatd semnalului esantionat

2n

x(n) corespunzitor semnalului fizic x(t), W, = eV, corespunde factorului

—j2r0t . - . .
e utilizat in calculul transformatei Fourier.

Dacad in domeniul timpului semnalul este descris prin N esantioane intr-o
perioada, in domeniul frecventei spectrul va contine de asemenea N egantioane
intr-o perioada. Totusi, deoarece in cazul semnalelor reale spectrul frecventelor
este simetric, numai N/2 esantioane vor fi independente.

Calculul unei transformate Fourier avind N valori in secventd implicd
N*N = N* operatii de inmultire §i insumare cu numere complexe, determinand
o crestere rapida a timpului de calcul la cresterea numarului de esantioane N.

Exploatand proprietatile de simetrie ale exponentialei complexe s-a
elaborat un algoritm de calcul al transformater Fourier discrete atunci cand N

este o putere a lui 2, numarul operatiilor reducandu-se de la N* 1a N log, N.
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Acesti algoritmi sunt cunoscuti sub denumirea de transformari Fourier rapide

notati FFT sau TFT.

Algoritmul FFT considera o inregistrare din' domeniul timpului ca un
bloc format din N esantioane egal distantate pe care le transforma intr-un bloc
de N esantioane egal distantate in domeniul frecventa.

Frecvenfa cea mai joasd ce poate fi evidenfiatd prin analiza FFT este
determinata de lungimea inregistrarii in domeniul timp. .

Frecventa maximi ce poate fi evidentiatd este Vmax =(N/2)(1/T) unde T
este durata inregistrani in domeniul timpului.

Modificarea valorii frecvenfei maxime se realizeazd prin modificarea
duratei inregistririi, intre cele doud marimi (vmax §1 T) filnd stabilitd o legatura
de proportionalitate inversa.

In fig.6.18 se evidentiazi analiza armonicd prin FFT a unui semnal
continuu real de intrare, iar in fig.6.19 analiza armonica prin FFT a semnalului
achizitionat de pe traductorul montat pe lagarul moni cu ciocane MCF 7 si

prezentat in fig.6.2.
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Fig.6.18.
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6.3.5. Densitatea spectrala de putere

In cazul miscidnlor periodice, spectrul de frecventd realizat prin
transformata Fourier a permis stabilirea atat a continutului in frecvente, cat si a
repartifiel amplitudinii pe frecventele componente.

In cazul proceselor aleatori, o reprezentare in domeniul frecventelor se
realizeazi calculand transformata Fourier a functiei de autocorelatie.

Functia de autocorelatie si densitatea spectrald de putere formeaza o
pereche de transformate Fourier, astfel incit functia de autocorelatie se poate
obtine aplicAnd o transformata Fourier inversd functiei densitate spectrala de
putere, care la randul ei este obtinutd din transformarea directa Fourier a
semnalului in domeniul timp.

Notand cu X(v) transformata directd Fourier a unei functii de timp x(t),

spectrul de putere S,(t) este dat de relatia:

§.(0) =[x = |TF{x)] (6.23)
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Aplicand transformata Fourier inversd marimii S(v) se obtine functia de

autocorelatie:
¥, (z) = TF™'(S,(v) (6.24)
unde 1 este deplasarea timpului.

Functia de autocorelafie este utilizatd pentru a depista existenta unui
semnal periodic ascuns de zgomot, intrucit functia de autocorelatie a unui
semnal periodic este de asemenea periodica, in timp ce functia de autocorelatie
a zgomotului scade catre zero la cresterea deplasarii in domeniul timp.

Procesarea digitald oferd posibilitatea "filtrarii inverse" a semnalulu,
transformandu-1 citre forme simplificate, mai ugor de apreciat si analizat.
Rezultatul filtrarii inverse este un semnal care, in amplitudine, corespunde
logaritmului amplitudinii in spectru a semnalulut de intrare, si in faza, unei faze
cu semn schimbat fati de faza semnalului de intrare. Operat in raport cu
frecventa asupra unor transformate Fourier, rezultatul este o imagine in oglinda
a transformatei Fourier fatd de axa de coordonate-frecventa.

O vibratie periodica poate fi reprezentati in domeniul frecventer printr-
un spectru format din lini1 discrete, fiecare linie reprezentand valoarea medie
patraticd a componentei armonice respective.

O wvibratie aleatoare determind in domeniul frecventelor un spectru
continuu, astfel incat marimea mediei patratice masurati la o anumita frecventa
va depinde de ldtimea de banda utilizati. Din acest motiv, pentru caracterizarea

unel vibratii aleatoare, mult mai utild este functia densitétii spectrale a mediei

patratice.
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CAP.7 DETERMINAR]I EXPERIMENTALE

7.1 Instalatia experimentala

Determinarile experimentale au fost realizate pec morile cu ciocane MCF
7 st MC 16 carora le-a fost atasat un echipament de cercetare experimentala
compus din mai multe module functionale. Schema echipamentulur se aratd in
(fig.7.1). Instalatia este conceputd astfel incat principalele functiuni sa fie

rezolvate cu ajutorul calculatorului.

Moara Captor Calculator echipat
MCE-7 = piezoelectric cu placa de achizitii Imprimanta
(MC-16) KD-35 DAS-1600

Fig.7.1

Instalatia experimentala ({ig. 7.2) este constituitd din morile cu ciocane
MCEF 7 respectiv MC 10, actionate de un motor asincron trifazat cu rotorul in
scurtcircuit, avand urmatoarele caracteristici; puterca 75, (90) Kw, la turatia de

2916, (1473) rot./min.
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Fig. 7.2

Izolarca antivibratorie a ansamblului motor electric de actionare (1) -
moara cu ciocane (2) fata de diversele surse perturbatoare (cladire, alte utilaje,
etc.) este realizata cu ajutorul unor izolatori de cauciuc de tip Timig-Fix (3).
Izolarea fata de elementul perturbator direct (motorul electric de antrenare) s-a
realizat prin cuplarca celor doud utilaje prin intermediul unui cuplaj elastic cu
bolturt (4) (STAS 5982-79), cuplaj care permite compensarea unor dezaxdri
radiale si unghiulare.

Alimentarea uniforma cu material se face printr-un vibroalimentator (5)
comandat direct de curentul motorului electric de aclionare intr-un domecniu
prescris.

Stabilirea incarcarii morii se face prin urmarirea indicatiilor ampermetrulu
montat in circuitul motorului electric de actionare. Cresterea curentului

motorului electric de actionare este efectul unei alimentiri a morii cu o
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cantitate mai mare de produs, ceea ce are drept consecintd marirea stratului de

material de pe sitd si deci modificarea centrului de percutie al ciocanului.

Pe lagdrele morii cu ciocane au fost montafi doi captori de vibratii de tip
KD 35, (6) cu scopul de a prelua vibrafille rotorului, ca urmarc a
dezechilibrelor la care estc supus acesta in timpul exploatdrii. Aceste semnale
de vibratii sunt prelevate relativ cu ajutorul captorilor, care furnizeazd un
semnal in tensiune proportional cu accelerafia vibrafiei rotorului. Semnalele
furnizate de acesti captori, calibrate si preluate printr-o interfatd de achizifie tip
DAS 1600 mstalatd intr-un calculator PS 486 au fost achizifionate gi stocale

intr-un fisier din calculator (fig.7.3).

-~ Stocare

Calculator Prelucrare

Analizare

Investigare

Fig.7.3

7.2. Aparaturi utilizata
Captorul de miisuri

La alegerea captorului s-a {inut seama de conditiilc de mediu existcenie in

punctul de montaj, precum si de posibilitatile existente.
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ZERT

Masa captorului s-a ales mai mica decét o zecime din masa obiectului de
diagnosticat (rotorul morii), pentru ca sa se evite influenta asupra vibratiilor
obtectului.

La montarea captorului s-a avut in vedere sa fie pe cat posibil asigurata
rigiditatea fixdrii, deoarece de aceasta depinde foarte mult comportarca in
special la frecvente inalte. Drept urimare montarea captorului s-a [dcut prin
suruburl pe o suprafatd plana slefuita. .

Deoarece componentele lantului de masurd trebuie sa aiba un potential
clectric comun, componentele lanfului de masurd poseda punere la pamant
comund prin legdturd electricd, cu carcasa obiectului de masurat (lagar).

Pentru captorul piezoelectric a fost respectat domeniul de temperatura
prescris in care trebuie sa funcfioneaze.

Asigurarea respectarii conditiilor de functionare si garantarea
informatiilor obtinute prin masuratori de vibratii a fost realizata priin
calibrarea corecti a captorului.

Captorul de vibratii KD 35 este piezoelectric, de tip accelerometru.
Constructiv, acest captor se bazeazd pe efectul piezoelectric. Astfel daca se
aplicd forte asupra materialelor piezoelectrice (cristale de cuart, placi ceramice
feroelastice polarizate artificial cu diferite combinatii: titanat de bariu sau
zirconat) sunt generate sarcini electrice, aga cum se arata in fig. 7.4.

La acftonarea unor forte asupra elementelor piczoclectrice, proportionale
cu acceleratia vibratiei, acestea produc sarcini electrice elementare, care sunt
colectate prin contécte de pe suprafefele elementelor respective. Elementele
piezoelectrice pot fi deformate la compresiune (fig.7.4.a) si la forfecare
(fig.7.4.b). In ambele cazuri se produc sarcini electrice de-a lungul suprafetelor
incdt intre sarcina electricd rezultatd Q(t) produsa si forta aplicata F(t) existd

relatia:
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Q(t) = 8F(t) (7.1)

undc & este modulul piezoelectric.

La traductoarele piczoelectrice tensiunea electricd de masurare U(t) este

dircct proportionald cu sarcina electrica Q(t), adica
Q(t) = CU() (7.2)
undc C este capacitatea traductorului.

In principiu, accelerometrul piezoelectric acfioneazd ca un condensator
de capacitate C, in paralel cu o rezisten{d R, (cu pierdere interma mare), care
din motive practice poate fi neglijata. Acesta poate fi considerat fie ca o sursa
idcala de sarcind Q, in paralel cu capacitatea C, §1 cu capacitatea cablului C,,
fic ca o sursa de tensiune U, in serie cu C, si in paralel cu C.. In fig. 7.5.asi b
sunt prezentate schematic ambele circuite echivalente.

Dcoarcce in gencral s-a utilizat accelerometrul KD-35, principalele
caracteristici de care trebuie sa se tind seama in masuratori se aratd in tabelul
7.1.

Dupa cum se constatd, utilizarea captorului este compatibila situatiilor

intalnite la utilaje ca mori cu ciocane fara a fi necesare corectil.
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a)

Fig. 7.5

Caracteristici tehnice ale captorului KD 35

Tabelul 7.1
CARACTERISTICA SIMBOL UNITATE DE KD 35
MASURA
Factor de conversie B, mV/ms 5
(125Hz)
Frecventa de rezonanta
cuplat cu o masa de Vr KHz 20
200 gr. (otel)
Acceleratia maximala Amax. ms™ 3.000
sinusoidala
Acceleratia maxima a ms™ 1.000
pe verticald
Domeniul de erori la
etalonare - - +1,5
50...500 Hz +3.0
5..5.000 Hz .
Masa fara fisd m g 28
Temperatura de t °C -50...200 °C
functionare
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7.3 Modalititi de testare si verificare a instalatiei

de achizitie a semnalelor
Calibrarea si etalonarea captorului

Pentru o utilizare corectd a aparaturii in procesul de achizifie a
semnalelor de vibratii, aceasta trebuie in prealabil calibrata. Calibrarea gi
etalonarea captorilor utilizati au avut in vedere pe langa aspectele metrologice
directe (o indicare analogicd a marimii masurate afectatd de erori minime) §i 0
fideld corespondenta intre marimea masuratd i semnalul de tensiune furnizat
de aparatul respectiv.

Calibrarea captorului

Captorii de acceleratii KD 35 s-au calibrat mecanic prin fixarea pe
aparatul de calibrat Electrodynamischer Eichtisch tip 11032 a cérui frecventa
de excitatie este de v, = 79,5 Hz. La aceastd frecvenfd aparatul EET 101
realizeaza o deplasare varf la varf de 0,100 mm. Pulsatia se calculeaza cu
relatia:

® =271V, =500s"

Pentru calculul deplasarii s-a utilizat caracteristica aparatului de etalonat
(fig.7.6). Astfel, pe curba de 1% corespunzator masei de 28 g a captorului de
acceleratii a carui calibrare era in desfagurare s-a gasit acceleratia @ de 9,75

m/s?. Deplasarea captorului se obtine cu relatia:

i 975
X == =222 200000390 m (7.4)

Aceasta valoare a deplasarii se citeste pe indicatorul aparatului de masurat
vibratii tip 4292 selectat pentru calibrare in intervalul de masurare pana la

Imm. Daca indicatia aparatului nu este cea rezultata din calcul (7.4), atunci se
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regleaza amplificarea canalului padnd se citeste aceasta valoare. Dupa
finalizarea reglajelor, se masoard tensiunca furnizatd la iegirea canalului i se
gaseste 1.12 V varf la varf. Constanta captorului este data de relafia:

112V \%
=0,0112—

= 100pum pm (7.3)

Etalonarea captorilor

Etalonarea captorilor are ca scop obtinerea corelatillor dintre indicafiile
mijlocului de masurare (semnalele in tensiune furnizate de cétre traductorit de
vibrafii) si valorile corespunzatoare masurate (acceleratie sau deplasare).

Variatia sensibilitatii functie de temperaturd a captorilor de vibratii este
prezentatd in fig.7.7, 1ar caracteristica dec etalonarc tensiune clectrica -

deplasare este prezentata in fig.7.8.

113

BUPT



15

: z
£ 2 u 10
g 15 e 3 S
2 2 ¢ ] 4 ¢
Z 05 E -5
-
2 0 -10

0 - 150 200 )
Deplasarea probei de otel (ata de
Temperatura [grad C] wraductor [m;n]
Fig.7.7 Fig.7.8

Semnalele achizitionate prin intermediul traductorilor de vibrafii KD 35 sunt
amplificate printr-un amplificator de tip 2635 si preluate de placa de achizitie

DAS 1600, produsa de firma KEITHLEY.

7.4 Placa de achizitie

Placa DASI1600 este de mare vitezd, multifunctionalda, cu interfata
analogica si digitala pentru IBM PC/XT/AT si calculatoare compatibile. Placa
DAS1600 se instaleaza direct in calculator, transformandu-l intr-un instrument
rapid si precis de achizitie §i analizd a datelor si semnalelor. Aceste placi au o

constructie multistratificatd pentru a minimiza zgomotul §i diafonia la frecvente

ridicate.

Placa DAS1600 ofera 8 canale diferentiale sau 16 canale simple pentru
intrdri analogice cu rezolutia de 12 bifi si frecventa de egantionare de maxim
100 KHz.

Utilizatorul poate seta intrarile pentru modul unipolar (0-10V) sau

bipolar (+10V), folosind comutatoarele de pe placd. Gama de intrari este

software programabila.
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Transferul de date are loc in unul din unnétoarele trei moduri: prin

control prin program, prin intermediul unei rutine de intreruperi sau prin DMA
(Direct Memory Acces). Toate aceste moduri sunt selectabile software. Modul
DMA permite o achizifie cu o frecventa de 100 kHz mostre, deci randamentul
de transfer al datelor este mult mai ridicat decit al unei placi mai putin
sofisticate la care randamentul este limitat la 70 KHz.

Un regulator de timp Intel 8254, programabil pe trei canale, realizeaza
temporizarea pentru A/D sau poate genera semnale externe la orice frecventa,
de la 2,5 MHz la 1 puls/ord. Un oscilator cu cristal integrat in placa realizeaza
baza de timp. Conversia analog-digitala poate fi declansata in trei moduri: prin
comanda software, prin intermediul regulatorului de timp programabil al placii
sau printr-un declangator extern de semnal. Numdratorul de tunp poate masura
frecventa, perfoadé, sau latimea semnalului.

Sunt de asemenea disponibile doua canale de conversie digital-
analogice, pe 12 bifi. lesirile acestor canale au intervale de 0-5 V, 0-10 V, +5
V, +10 V. Toate iesirile analogice sunt setate pe 0 V la putere mai mare. In
plus, utilizatorul poate folosi o dirfjare externd pentru a obfine iegiri analogice
in alte game.

Pe placa DAS1600 sunt disponibili 32 de bi{i ai intrarilor §i tesirilor
digitale: 8 bifi ai 1/O digitale (patru intrari §i patru iegiri) sunt pe pinii
conectorului principal /O, 1ar cei 24 de bi;i' ramagi sunt pe pinii conectorului
auxiliar. Acesti 24 de biti sunt in corespondentd cu doud porturi de 8 bifi i cu
doud porturi de 4 biti. Fiecare port poate fi setat in mod independent pentru
intrari si iesiri.

Particularitati suplimentare ale pldcii DAS1600 includ:

e compabilitate cu DAS-16G (in ceea ce priveste backwardul).

Programele concepute pentru DAS1600 pot fi folosite si pentru DAS-16G si
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fara modificari.

e canal de intrare de configurare, selectabil prin comutatori, baza I/0O de
adrese, nivel DMA.

e conversic A/D declangabila prin oricare din urmatoarele moduri:
comandd software, prin intermediul regulatorului de timp intem (care este
programabil) sau direct, o declangare externa. Odatd ce conversia analog-
digitald este completd, transferul de date are loc via program de transfer, prin
intreruperi sau DMA.

Pentru vizualizarea semnalului achizitionat in domeniul timp, in paralel
cu conexiunile plicii de achizifie semnalul este preluat de un osciloscop cu
doua canale, corespunzator celor doud traductoare montate pe lagarele

rotorului morii cu ciocane.

7.5 Concluzii

Prezentarea instalatiei experimentale in scopul determindrilor privind
parametrii constructivi si functionali ai morilor cu ciocane articulate, precum §i
a perturbatiilor in functionare, permite evidentierea unor concluzii de interes in
rezolvarea problemelor abordate.

Datorita complexitatii fenomenelor dinamice rotor-ciocan ce apar ca
urtnare a interactiunilor percutante in procesul de maruntire, a volumului mare
de date ce urmeazd a fi prelucrate, cit §i a necesitatii unei precizii
corespunzitoare a masuratorilor efectuate, pe langa aparatura electronica de
masurare, instalafia experimentald a fost echipatd cu un calculator electronic,
cu placd de achizitie incorporata, dotata cu un echipament hard §i soft de

achizitii performant.
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Analiza unor tipodimensiuni diferite de ciocane a fost posibild prin

echiparea corespunzatoare a rotorului morii MCF 7, respectiv MC 16 si
culegerea datelor chiar in conditii reale de functionare, simuland modificarea
centrului de percutie al ciocanului prin incarcari diferite, progresive, la aceeasi
incédrcare a motorului electric de actionare al moril.

Solufia oferitd permite achizitionarea semnalului de la traductorii de
vibratii, conditionarea lui si stocarea in memoria calculatorului in vederea unel
prelucrdri ulterioare.

Misurile impuse instalatiei experimentale preconizate au permis
asigurarea unei acuratefi a masuratorilor prin eliminarea influentelor
perturbatoare, prin alegerca §i calibrarea corectd a traductorilor si folosirea
unei placi de achizitie perfoﬁnante.

Deasemenea, s-a asigurat posibilitatea simularii cat mai exacte a
expérimentului, captarea semnalului facandu-se in condifii reale de funcfionare.

Pentru vizualizarea semnalului achizifionat, softul de achizitie conceput
a asigurat posibilitatea de reprezentare graficd in timp a semnalulmi i

compararea acestuia cu semnalul de pe osciloscop.
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CAP. 8 ANALIZA SI INTERPRETAREA DATELOR

EXPERIMENTALE

8.1 Generalititi

Datele obtinute prin intermediul progamului “Echilibrare” provin de la
accelerometrele de tip KD 35 montate pe lagarele rotorului morii cu ciocane
MCF 7, respectiv MC 16, semnalele de vibratii fiind proportionale cu
tensiunea de pe traductor [mV]. Tindnd seama de caracteristica de calibrare §i
etalonare a captorului (cap.7), se poate Inregistra cantitativ mairimea
inregistratd. Deoarece s-au urmant aspecte comparative, in diagrame s-au
pastrat unitatile indicate pe aparat [mV] si nu a mai fost necesara precizarea
valorilor efective. Datorita faptului ci varatiile de tensiune de pe traductorii
montati pe lagdre au valori foarte mici, in lantul de masura a fost intercalat un
amplificator de semnal, iar pentru inlaturarea semnalelor parazite, un filtru cu
diferite domenii de filtrare. Printr-o calibrare prealabild a traductorilor de
vibratii KD 35, semnalul ajunge la placa de achizitie DAS 1600 incorporata in
calculator, iar prin soft-ul programului “Echilibrare” datele provenite de la
dezechilibrul rotorului, in conditii reale de functionare, sunt achizitionate si
stocate intr-un fisier de date, sub numele introdus de utilizator. Pentru
vizualizarea semnalului achizitionat, fisierul respectiv se deschide si se
selecteaza meniul corespunzitor trasarii graficului functie de numirul de date

achizitionate. Prin utilizarea Scroll-Bar-ului orizontal aflat sub grafic, se poate
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vizualiza pe portiuni graficul afigat, lungind axa “x”. La capetele abscisel este

afisat numarul de ordine al primei valori, respectiv al ultimei valori
reprezentate in acel moment. Prin facilitatile ofenite de pachetul de programe
MATHCAD, fisierul de date solicitat de utilizator este deschis, citit i filtrat
pe domeniul de interes, iar prin transformata Fourier rapida (FFT) se poate face

vizualizarea i analiza semnalului achizitionat.

8.2 Date experimentale

In scopul punerii in evidentd a vibratiilor (dezechilibrelor) morilor cu
ciocane §1 a parametrlor constructivi-functionali ce au influentd asupra
acestora, precum g1 in vederea diagnosticdrii starii de functionare a morii,
determinarile experimentale s-au facut pe o moara cu ciocane MCF 7 respectiv
MC 16 in conditii reale de functionare (fig.8.1) .

In migcarea de rotatie nu apare nici un fel de actiune perturbatoare
asupra reazemelor lagarelor daca axa de rotatie coincide riguros cu una din
axele principale de inertie ale rotorului. In practicd insa, nu este posibila
fabricarea pieselor maginilor rotative cu respectarea riguroasd a acestei
condifii. Pentru identificarea prin diagnozid a dezechilibrului se descriu in
continuare unele caracteristici ale semnalului, care in urma analizdrii unui
numdr mare de cazun similare, constitue criterii specifice de identificare pentru

un astfel de defect.

Daca rotorul este neechilibrat, dezechilibrul se manmfesta in cursul
fiecarei rotatii complete (360°), in aceeasi pozitie, respectiv la acelasi unghi

masurat in grade. In acest caz semnalul din domeniul timp este armonic.

Dezeclulibrul se evidentiaza in spectrul de frecventa printr-o frecventa egala cu

frecventa de rotatie 1x, iar amplitudinea este proportionala cu marimea

dezechilibruluu.
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Exista o forta de dezechilibru atunci c4nd vibratiile in ambele lagire, de o

parte si de cealaltd a rotorului morii, sunt radiale si in acelasi sens, respectiv in
faza, au un semnal de timp sinusoidal si de frecventa egald cu 1x. Vibratiile sunt
radiale atunci cénd apar numai 1n spectrul de frecventd al vibratiilor misurate pe
directie radiala. In acest caz dezechilibrul este static s1 se poate remedia printr-o
echilibrare statica.
Existd un cuplu de dezechilibru in cazul in care vibra;iile\in ambele lagire,
de o parte §i de cealalti parte a rotorului morii, sunt radiale si in sens contrar, au
semnalul din domeniul timp sinusoidal $1 de frecventi Ix. La misurarea
fazelor vibratiilor radiale in cele doua lagare, se constatd ci vibratiile sunt
defazate intre ele cu circa 180°. Acesta este un caz de dezechilibru dinamic si

este necesara o echilibrare dinamica.

in caz de dezechilibru, fira sa se mai cerceteze daca este dezechilibru static
sau dinamic, se executd echilibrarea intr-un plan, daci latimea rotorului este mai
micd dect raza rotorului i turatia acestuia este < 1000 min (aceasta deoarece la
astfel de rotori de lungime mic3, echilibrarea intr-un plan se poate realiza suficient
de corect); in celelalte cazuri echilibrarea se executi in doua planur sau in atitea
planuri, dupa cét de complicata este forma rotorului.
Pentru a pune in evidenta starea tehnica a rotorului morii cu ciocane
MCF 7, prima determinare a fost facutd cu rotorul fira ctocane, moara
functionand 1n gol. Semnalul din domeniul timp obtinut a fost sinusoidal
(fig.8.2).
Dezechilibrul se evidentiazi in spectrul de frecventd printr-o frecventa
egald cu frecventa de rotatie, notatd 1x. Frecventa de rotatie este v =n / 60
adici v = 2976 / 60 = 49.6 Hz, iar spectrul de frecventi este reprezentat in
fig.8.3.
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8.2.1 Determiniri privind parametrii constructivi

ai morilor cu ciocane

In acest scop s-au facut determindri pe moara cu ciocane MCF 7
echipatd cu un numar de 4 respectiv 8 axe, numarul de ciocane pe ax ramanand
constant (opt ciocane), deci setul de ciocane ce echipeaza rotorul cu patru axe
are 32 ciocane, iar cel ce echipeazi rotorul cu opt axe are 64 ciocane (fig.8.4).
Dispunerea ciocanelor pe rotor s-a ficut conform fig.8.5. Ciocanele cu care
s-au facut determindrile au fost ciocane originale tipului de moara MCF 7.

In acelagi scop s-au facut determinari §i pe moara cu ciocane MC 16
echipatd cu un numar de 6 axe, numarul de ciocane pe ax fiind constant (10
ciocane), conform fig.8.6, ciocanele utilizate fiind ciocane originale tipului de
moara MC 16.

In acest caz, pe langa frecventa de rotafie 1x, produsd de excitafil
periodice cu perioada de rotatie a rotorului morii, de dezechilibrdn ale maselor
in rotafie, apar si frecvente n.x (n = 4;8), corespunzitoare excitatiilor periodice
cu perioada egala cu perioada de rotafie a rotorului, inmultitd cu numaérul de
axe, ceea ce aratd cd in acest domeniu de frecventa, perturbatiile care produc
nivele de vibratii pe structura morii MCF 7 sunt de naturd dependentd de
parametrii functionali al morii cu ciocane. Datorita faptului cd mivelele de
vibratii nu se pistreaza constante in timp, rezulta ca perturbatiile nu sunt numai
ale dezechilibrarii maselor in rotatie, ci §i de natura complexd, acrodinamica. In
fig.8.7 si fig.8.8 este prezentat semnalul din domeniul timp, respectiv spectrul
de frecventa al rotorului echipat cu un numar de 32 ciocane pe patru axe, iar in
fig.8.9 si fig.8.10 este prezentat semnalul din domeniul timp, respectiv spectrul

de frecventd al rotorului echipat cu un numir de 64 ciocane pe opt axe.
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Se observa comparand semnalul din domeniul timp din fig.8.7 si fig.8.9

cd in primul caz au loc patru impulsuri la o rotafie, iar in cel de-al doilea caz au

126

BUPT



loc opt impulsuri la o rotafie. Impulsurile se constatd cd apar aleator in

domeniul de timp. Spectrul de frecventd va confine o serie de linii spectrale gi
diferenta dintre frecventele a doud linii spectrale alaturate va fi de asemenea

egald cu frecventa de rotatie.
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Fig.8.8

Din fig.8.8 si fig.8.10 se observa in primul caz ca fiecare a patra linie spectrald
va avea un varf, iar in al doilea caz, fiecare a opta linie spectrald va avea un
varf.

Facand o comparatie intre spectrele de frecvenfd provenite de la moara
MCF 7 la functionarea in gol, echipatd cu un numar de 32 ciocane (fig.8.8)
respectiv 64 de ciocane (fig.8.10), se observa ca varfurile semnalelor sunt mai
mici la un numar mai mare de ciocane, ceea ce este explicabil prin faptul ca
gradul de uniformitate al migcarii rotorului este mai mare cu cat numarul de

ciocane este mai mare.
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Daca se compara spectrele de frecventa provenite de la moara MCF 7

echipatid cu un numar de 64 de ciocane la functionarea in gol (fig.8.10) cu
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spectrele de frecventd provenite de la moara MC 16 echipatid cu un numar de

60 de ciocane la functionarea in gol (fig.8.11), se observd cd in cazul morii
MC 16 varfurile semnalelor sunt mai mici, ceea ce aratd cd gradul de

uniformitate al migcani rotorului morii MC 16 este mai mare.
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Fig.8.11

Pentru a pune in evidenta tipul constructiv de ciocan, se fac determinén
cu urmdtoarele tipuni 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 colturi drepte §i latime mai mare),
(fig.8.14) |
- ciocan 4 (ciocan MCF 5), (fig.8.15)
moara MC 16
- ciocan original MC 16, (fig.8.16)
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Parametrii dimensionali ai ciocanelor utilizate sunt prezentati in tabelul 8.1.
Determinarile s-au facut pe moara cu ciocane MCF 7 echipata cu un
numdr de 32 ciocane pe 4 axe, la functionarea in sarcind.
-set ciocane 1; fig.8.17 (timp) si fig.8.18 (frecventa)
-set ciocane 2: fig.8.19 (timp) si fig.8.20 (frecven(a)
-set ciocane 3: fig.8.21 (timp) si fig.8.22 (frecven(a)
-set ciocane 4: fig.8.23 (timp) si fig.8.24 (frecven(a)
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Analizind semnalele in domeniul frecventd conform fig.8.18, fig.8.20,

fig.8.22 si fig8.24 se observd cd virfurile semnalelor sunt in ordine
descrescitoare: 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).

0.15 T T T T T T T
01 . —
S 005t —
»
0
—0.08 1 I 1 1 ] L i
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.04
1[s]
Fig.8.17
2 T T T T T T T
0.015 —
>
5 oo -
0.005 —
| l ‘ l | l | ‘ || |

0 100 200 300 400 500 600 700 800
v[Hz]

Fig.8.18
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Aceasta se poate explica prin faptul cd nu sunt indeplinite conditiile de
existenta ale centrului de percutie (cap.3). Din tabelul 8.1 se observd ¢ la fel
ca si varfurile semnalelor, diferentele dintre valorile parametrilor reali ai
ciocanelor cu care s-au ficut determindrile si cei calculati pentru aceleagi tipuri
de ciocane sunt in ordine descrescitoare: 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. Determiniri privind parametrii functionali
ai morilor cu ciocane

In scopul punerii in evidentd a parametrilor functionali ai morilor cu
ciocane s-au facut determinan avand ca material de maruntit porumb si orz, la
difenite _regimuri de incarcare a morilor cu ciocane, materializate prin
vizualizarea intensitatii curentului electric absorbit de motorul de actionare al
morii cu ciocane.

Pentru moara MCF 7 regimurile de incarcare ale motorului electric de
actionare a morii pentru material de maruntit porumb a fost de 80 A; 100 A;
120 A, pentru material de maruntit orz a fost de 100 A; 120 A; 140 A, iar
pentru moara MC 16 regimul de incdrcare a motorului electric de actionare a
moril pentru material de maruntit orz a fost de 100 A; 130 A; 160 A.

Determindri efectuate pe moara cu ciocane MCF 7
echipatd cu 32 ciocane pe 4 axe:

- set ciocane 4

In fig.8.25 este reprezentat spectrul de frecventa pentru moara MCF 7
pentru material de miruntit porumb la o incarcare a motorului electric de
actionare al morii de 80 A, iar in fig. 8.26 semnalul din domeniul timp

COrespunzator.
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In fig.8.27 este reprezentat spectrul de frecventd pentru moara MCF 7

pentru material de miruntit porumb la o incdrcare a motorului electric de

actionare al morii de 100 A, iar in fig. 8.28 semnalul din domeniul timp

corespunzator.
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In fig.8.29 este reprezentat spectrul de frecventa pentru moara
MCF 7 pentru material de maruntit porumb la o incarcare a motorului electric

de actionare al morii de 120 A, iar in fig. 8.30 semnalul din domeniul timp

corespunzator.
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In fig.8.31 este reprezentat spectrul de frecventd pentru moara

MCEF 7 pentru material de maruntit orz la o incarcare a motorului electric de
actionare al morii de 100 A, iar in fig. 8.32 semnalul din domeniul timp
corespunzator.

In fig.8.33 este reprezentat spectrul de frecventd pentru moara
MCF 7 pentru material de maruntit orz la o incarcare a motorului electric de
actionare al morii de 120 A, iar in fig. 8.34 semnalul din domeniul timp
corespunzator. )

In fig.8.35 este reprezentat spectrul de frecventa pentru moara
MCF 7 pentru material de maruntit orz la o incarcare a motorului electric de
actionare al morii de 140 A, iar in fig. 8.36 semnalul din domeniul timp
corespunzator. |

Percutia’ dintre ciocan gi materialul de marunfit este evidentiatd in

spectrul de frecventd printr-o serie de linii spectrale. Diferenta dintre

frecventele a doud linii spectrale aldturate este egald cu frecventa de rotatic a

rotorului.
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O amplitudine ridicatd la frecventa de rotatie indica de obicei un
dezechilibru. Se constatd insd cd amplitudinea la frecventa de rotafie se
modificd aproape la fiecare rotatie, ceea ce indicd cia nu este cazul unui
dezechilibru, deoarece ar trebui ca amplitudinea s3 rdmana constantd. Atunci
insd, cdnd are loc percutia dintre ciocan si cantitati diferite de matenal de
maruntit, variabile la fiecare rotatie, amplitudinea vibrafiilor la frecventa de
rotatie variaza si ea la fiecare rotatie. In spectrul de frecventa se observa o linie
spectrali la frecventa de 1984 Hz (patru axe * 49,4), care se identificd cu
frecventa de trecere a ciocanelor asezate pe patru axe.

Comparand semnalele inregistrate in domeniul frecventd pentru porumb
cu cele pentru orz, s'e constatd ca varfuri mai man s-au inregistrat pentru orz,
ceea ce se poate explica prin faptul ci bobul de orz are nevoie de o cantitate de
energie cinetici mai mare cedatd de ciocane in timpul percutiei pentru
distrugerea fortelor de coeziune interna ale bobului decat cea necesara pentru

bobul de porumb.
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Comparand semnalele inregistrate in domeniul frecventa pentru acelasi

material la diferite incircan ale motorului de actionare al morii, se observd o
scadere a acestora la o incdrcare mai mare. Acest lucru se poate explica prin
faptul ca pe misurd ce incdrcarea cu material a morii creste, cantitatea de
energie absorbitd de masa de material (mai mare) supusd maruntini este mai

mare, materialul de méruntit comportindu-se ca §i un amortizor de vibrafi.

- set ciocane 3
In fig.8.37 este reprezentat spectrul de frecventd pentru moara
MCF 7 pentru material de maruntit porumb la o incarcare a motorului electric
de actionare a morii de 80 A, iar in fig. 8.38 semnalul din domeniul timp

corespunzator.
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In fig.8.39 este reprezentat spectrul de frecventd pentru moara
MCF 7 pentru material de maruntit porumb la o incarcare a motorului electric
de actionare al morii de 100 A, iar in fig. 8.40 semnalul din domeniul timp
corespunzator.
In fig.8.41 este reprezentat spectrul de frecven{d pentru moara
MCF 7 pentru material de maruntit porumb la o incircare a motorului electric
de actionare al morti de 120 A, iar in fig. 8.42 semnalul din domeniul timp
corespunzator.

Facand comparatie la diferite incarcar pentru setul de ciocane 3 luénd
ca material porumb, .se observa de asemenea o scadere a varfurilor de semnal
pe masurd ce incdrcarea motorului de acfionare creste: 80 A; 100 A; 120 A
(fig.8.37; fig.8.39; fig.8.41).

Comparand semnalele in domeniul frecventd pentru moara cu ciocane

MCF 7 la functionarea in sarcini (80 A; 100 A; 120 A) pentru acelasi material
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de marunfit (porumb), echipatd cu setul de ciocane 4 (fig.8.25, fig.8.27,

fig.8.29) cu semnalele in domeniul frecventa pentru aceeagi moara echipatd cu
setul de ciocane 3 (fig.8.37, fig.8.39, fig.8.41), se constatd de asemenca varfuri
de semnal mai mari pentru setul de ciocane 4, conform tabelului 8.1.

In fig.8.44, fig.8.46 si fig.8.48 se reprezinta semnalul din domeniul timp
pentru setul de ciocane 3 la incércarea morii de 80 A; 100 A; 120 A, luind ca
material de maruntit porumb. Reprezentarile corespunzatoare in domeniul
frecvential se arata in fig.8.43. fig.8.45 51 fig.8.47.

Daci se urmireste semnalul in domeniul frecventd pentru acelagi set de
ciocane (de ex. setul 3), aceeasi incarcare a morii (80 A; 100 A; 120 A) pentru
acelasi material de maruntit (porumb), redat prin perechile de reprezentri
(fig.8.37 si fig.8.43), (fig.8.39 si fig.8.45) si (fig.8.41 s1 fig.8.47), se constata
ca are loc o modificare a varfurilor de semnal la fiecare rotatie, modificare
cauzatid de cantitatea de material diferita lovitd de ciocane in timpul fiecarei

rotatil.
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0.06

Din analiza semnalelor inregistrate pe aceeagi moard cu ciocane, la

aceeasi incarcare a motorului electric de actionare a morii, s-au stabilit criterii
specifice de identificare a regimurilor de functionare:

1) Prezenta in spectrul de frecventa a unui varf de semnal la frecventa de
rotatie a rotorului cu ciocane si modificarea acestuia la fiecare rotafie este
cauzata de cantitatea de material variabila lovita de fiecare ciocan, respectiv de

numarul de clocane existente pe axele rotorului.

2) Prezenta posibil redusd a semnalului la frecvenfa 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 neuniformd cu material a moni cu ciocane are

repercursiuni §i asupra curentului absorbit de motorul electric de actionare,
aspect resimtit in spectrul de frecventa.

Pentru a pune in eviden{d parametrii funcfionali dependenti de uzura
ciocanelor s-au ficut determinari pe moara cu ciocane MCF 7 echipatd cu setul
de ciocane original avind unul, doud sau trei colturi uzate, respectiv pe moara
cu ciocane MC 16 echipatd cu setul original de ciocane avand trei colfuri
uzate, luand ca material de méruntit porumb, la incarcarea motorului electric de
actionare a morii la 80 A respectiv 100 A. Diagramele obfinute se arata in
fig.8.49 (MCF 7, 4 axe- un colt uzat), fig.8.50 (MCF 7, 4 axe- doud colfuri
uzate); fig.8.51 (MCF 7, 8 axe- un colt uzat); fig.8.52 (MCF 7, 8 axe- doud
colturi uzate); fig.8.53 (MC 16 -set trei colfuri uzate).

Drept bazi de comparatie pentru moara MCF 7 au fost considerate
determinirile cu setul original de ciocane fard uzurd, 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 fara uzura (fig.8.56).

In figurile 8.49 + 8.53, se prezinta spectrul de frecventd al vibrafiilor
radiale pentru rotori echipati cu ciocane avind unul, doua §i trei colfuri uzate.
Moara cu ciocane MCF 7 este echipati cu patru axe sau opt axe, deci
frecventa de trecere a axelor este de 1984 Hz sau 396,8 Hz (4*49,4 sau
8*49.4). Moara MC 16 este echipati cu sase axe, deci frecventa de trecere a
axelor este de 147,3 Hz (6%24,55).

Se evidentiaza in spectrele de frecventa prezentate un zgomot de banda

larga, avand curba semnalelor din spectru cu cresteri fata de axa frecventelor.
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Nivelul global al semnalelor la frecventa de trecere a axelor cu ciocane a

fost mai mare fata de cazul considerat martor (set ciocane fard uzurd) pentru
toate seturile de ciocane analizate. Se observd cd semnalele masurate pe
seturile de ciocane cu unu, doud sau trei colturi uzate sunt din ce in ce mai mari
odati cu cresterea numarului de colturi uzate.

Cercetirile efectuate privind parametrii functionali in dependenta fatd de
uzura ciocanelor se materializeaza prin urmatoarele concluzii: \

1) Fenomenul de uzura al ciocanelor genereaza zgomote §i vibratii de
intensitate ridicata.

2) Nivelul global al vibratiilor morilor cu ciocane uzate depéseste cu
mult nivelul global al vibratiilor morilor cu ciocane echipate cu setul de ciocane
nou (echilibrat, fara uzurd).

3)In spéctrul de frecventd al vibratiilor morilor cu ciocane echipate cu
seturi de ciocane uzate se constatd un zgomot de banda larga.

S-au evidentiat cresteri ale curbei din spectru fatd de axa onzontald a
frecventelor, si o linie spectrald superioara la frecventa de trecere a axelor cu

clocane,

8.2.3. Determiniri privind diagnoza de functionare

a morilor cu ciocane

Fig.8.57 si fig.8.58 confin semnalul din domeniul timp §i spectrul de
frecvent3 al vibrafiilor unui rotor de moara MCF 7, avand o turafie de 2976 min’.
In spectrul de frecventd apar, pe langd o componentd la frecventa de rotatie de
49,6 Hz, armonici ale acesteia, precum si componente de frecvente difenite. Drept

urmare, rotorul in afard de dezechilibru, are si alte cauze de vibratii. Pentru astfel
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de cazuri complexe, inainte de executarea operafiei de echilibrare, este necesara

identificarea celorlalte cauze de vibratii §i remedierea defectelor respective.

Daca dupa trei incercari succesive nu se realizeaza echilibarea, inseamna fie
ci s-a facut o eroarc la executarea echilibrarii, fie cd nu exista dezechilibru. Decli,
rotorii la care se constata cauze de vibratii, nu inseamna ca au in mod automat $i o
problema de dezechilibru.

Arborele incovoia.t constituie tot un caz de dezechilibru. Prin echilibrarea
unui rotor, al cirui arbore este incovoiat, se poate reduce intr-o anumita masura
dezechilibrul, dar echilibarea nu poate sa indrepte arborele. Arborele  incovoiat
impiedicd In unele cazun alinierea corectd, iar in alte cazuri cauzeaza probleme de

Joc intre piese, depinzand de pozitia in care se afld incovoierea.

0.1 T T T ] T T T

0.05 { —

x()
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Fig.8.57
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Din analiza vibratiilor mai multor cazuri de arbor incovoiafi se constatd ca,
in spectrul de frecventa al acestor vibrafii este caractenstica aparitia distincta a
celei de a doua armonici a frecventei de rotatie. In fig.8.59 este reprezentat
semnalul din domeniul timp si spectrul de frecventd (fig.8.60) al vibratiilor
masurate pe directie radiald ale unui rotor de moara MCF 7, al ciarui arbore
prezintd o incovoiere, situata la distanfa aproximativ egala de cele doua lagare, de
o parte §i de cealalta parte a rotorului. Dacéa arborele este suficient de incovoiat,
atunci §1 spectrul de frecventd trebuie si confind una din indicafile pentru
nealiniere, respectiv componenta de frecventa 2x.

La arborele incovoiat In migcare de rotatie, extremitatea arborelw descrie o
anumita traiectorie. Prin masurarea abateri extremitatii arborelui fata de axa de

rotatie se identificd ugor, daca arborele este incovoiat.
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Analiza vibrafitlor mai multor cazuri de arbori incovoiafi a condus la

stabilirea unor proprietiti specifice pentru recunoagterea defectului. La arborele la
care incovoierea este situatd la mijloc, respectiv la o distanta egala de cele doua
lagare, vibrafia dominantd este cea de frecventa Ix in direcfie radiala. Daca
incovoierea se afla aproape de unul din extremitatile arborelui, vibrafia dominanta
este de frecventi 2x, tot in directie radiala. Caracteristici la arborele incovoiat este
si aparitia unor vibrafii puternice axiale cu componente de ﬁecYen;e 1x si 2x,
datoritd curbari respective.

In alte cazur, in afara de componentele menfionate, apar in spectru i
armonici superioare. Prin masurarea fazelor vibratiilor radiale §i axiale in cele doua
lagire, de o parte si de cealaltd-parte a arborelui (cu sau fara rotor), se confirma cu
precizie daca acesta este incovoiat sau avem de a face cu un caz de dezechilibru
tipic. La arborele incovoiat vibratiile radiale sunt in faza, iar cele axiale sunt
defazate cu 180 °.

Alinierea incorectia constituie o cauza importanta de dezechilibru ce are ca
efect avarierea subansamblelor cuplate incorect. Daca la cuplarea arborelui
motorului electric de actionare cu arborele morii cu ciocane MCF 7 nu s-a
executat in prealabil o aliniere conform abaterilor de aliniere prescrise, lagarele sau
rulmentii celor doua masini cuplate se uzeazi cu att mai repede cu cat abatenle
arborilor sunt mai mari, respectiv alinierea este mai incorecta. Astfel, din cauza
unei alinieri incorecte ciclul de functionare in bune conditii al rulmentilor morilor
cu ciocane se poate micsora de la 35.000 - 40.000 ore de functionare in cazul unei
alinier corecte, chiar pani la cateva mii de ore de functionare, in cazul unei alinieri
incorecte sau chiar la o duratd de functionare mai redusa, in functie de gravitatea
nealinieril.

Cuplarea se considerd ca este aliniatd incorect atunci cind arborele

conducitor al masinii de actionare (motor electric) nu este coaxial cu arborele
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condus al masinii actionate (arborele morii MCF 7). Exista trei tipun posibile de

cuplare cu aliniere incorecta:

1) Nealiniere prin paralelism, cei doi arbori nu sunt coaxiah, dar sunt
paraleli intre ei. Astfel prin éuplare se creeaza o solicitare suplimentara in cuplaj.

2) Nealiniere unghiulard, axele celor doi arbor se intalnesc sub un unglu.
Prin cuplare se creeazi si in acest caz o solicitare suplimentara in cuplaj.

3) Nealiniere combinatd, axele celor doi arbori sunt deplasate una fata de
cealalta gi formeaza in acelagi timp i un unghi intre ele. Aici prin cllplare apar de
asemenea solicitari sﬁplimentare in cuplay.

Moara cu ciocane MCF 7 a fost cuplatd cu motorul electric de acfionare
printr-un cuplaj elastic cu bolturi (STAS 5982-79). La depasirea dezaxanlor
radiale s1 unghiulare permise, solicitarea in cuplaj creste.

Din analiza cazurilor de aliniere incorecta s-a constatat de autor ca atunci
cind existd o aliniere incorectd, in spectrul de frecventd se disting primele trei
armonici ale frecventei de rotatie (1x, 2x si 3x). In cazul unei echilibrari perfecte
(cu dezechilibru rezidual aproape inexistent) varful de semnal corespunzator
frecventel de rotatie 1n spectru este foarte redus.

Pentru a identifica tipul existent de aliniere incorectd se masoara vibratiile in
directie orizontald, verticala si axiald, in ambele lagire ale motorului electric de
actionare si ale morii cu ciocane MCF 7. Apoi se analizeaza spectrele de frecventa
ale vibratiilor méasurate in cele trei directii. Pnimele trex armonice ale frecventei de
rotatie pot apare in spectrul de frecventa al vibratiillor masurate pe directia:

a) orizontala: In acest caz exista o aliniere incorecta de tip neliniaritate prin
paralelism vertical; arborele motorului electric de actionare este deplasat paralel
fata de arborele moni cu ciocane MCF 7

b) verticala: Aliniere incorecta de tip neliniaritate prin paralelism onzontal;

¢) axiala: In acest caz exista o aliniere incorecta de tip nealiniere unghiulara;
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d) trei directii: Alinierea incorectd este de tip combinat, deci exista toate

cele trei tipuri de aliniere incorecta.

Daci primele trei ammonici ale frecventei de rotatie sunt distincte in spectrul
de frecventi al vibratiilor, exista o aliniere incorectd, indiferent daca semnalele de
vibrafii sunt reduse. In general, se poate considera ci in cazul amplitudinilor
reduse ale vibratiilor moara cu ciocane MCF 7 este 1n stare de functionare buna .
Aceasta se confirma in majoritatea cazurilor.

Totugi existd si cazuri in care chiar la amplitudini mici ale: vibratiilor pot
apare in timp probleme serioase de vibratii. Astfel chiar daca se constatd un caz de
aliniere incorectd cu amplitudini mici ale vibrafiilor, acest defect conduce la o
uzurd mult mai rapidi a cuplajelor de legaturd, respectiv a rulmentilor decét in
cazul unei alinieri corespunzitoare. Atunci cand valorile amplitudinilor vibrafiilor
au ajuns destul de ridicate pentru a fi considerate si in consecintd analizate, se
constatd o aliniere incorectd, uzura cuplajelor de legatura, respectiv a rulmentilor,
este deja avansatd. in aceste cazuri, inainte de efectuarea alinierii, trebuie inlocuite
piesele uzate.

In multe cazuri defecte de aliniere incorecti raméan nedetectate si
neremediate pand la oprirea agregatului pentru inlocuirea pieselor deterniorate. De
aceea pentru evitarea unei uzuri premature, se recomanda ca dupd efectuarea
alinierii si punerea in functiune a agregatului, sa se méisoare vibratiile. In caz ci se
constatd defectiuni, acestea trebuie remediate imediat, pentru a nu se ajunge la o
uzuri prematuri a pieselor in miscare de rotatie §i la o scurtare nedorita a ciclului
de functionare a agregatelor.

Existd multe tipuri, combinatii si grade de aliniere incorectd. Semnalele
obfinute pot si varieze in functie de tipul cuplajului, dimensiunile §i diametrul

arborelui, viteza de rotatie.
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Semnalul din domeniul timp si spectrul de frecven{a al unui caz de aliniere

incorecti a motorului electric de actionare cu moara MCF 7 se aratd in fig. 8.61 i
fig.8.62.
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Fig. 8.61

Urmitoarele rezultate pot reprezenta trasitun specifice de identificare
pentru cazul alinierii incorecte:

1. Primele trei armonici ale frecventei de rotatie (1x, 2x i 3x) se disting clar
in spectrul de frecventi. Dacd amplitudinea celei de a doua armonici este mai mare
decat prima si a treia armonicd, arborele este incovoiat.

2. Semnalu} in- domeniul timp confine o cregtere rapida si o scidere cu doud
varfurl in fiecare perioadi. O data in timpul fiecdrei rotatii complete, cuplajul
suferd dezaxan datoritd incovoierii arborelui §i apoi revine in pozitie inifiald. Daca
cuplajul suferd dezaxari sunt generate trei varfuri de semnal. Apoi dupa ce cuplajul

revine in pozifie inifiald apare o cregterea brusca a varfului de semnal.
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3. Semnalul in domeniul timp este trunchiat §i este in faza, dar uneori poate
fi 51 defazat.

4. Duratele fiecirei jumitifi de rotatie nu sunt egale. Aceasta se explica prin
faptul ci viteza de rotatie a rotorului morii descreste cand cuplajul se dezaxeaza §i
creste cand cuplajul revine in pozifie mifiala.

Insuficienta stringere sau slibire a imbinarilor mecanice poate fi cauza
generatoare a unor vibratii. In figura 8.63 se prezintd semnalul in domenul timnp,
respectiv 1n fig.8.64 spectrul in domeniul frecventa al vibratiilor radiale masurate
pe carcasa lagarului lﬁoﬁi cu ciocane MCF 7, la care intentionat au fost destranse
doua suruburi de fixare a moru.

Prezenfa in spectrul de frecventi al unei linii spectrale de amplitudine
ridicati la frecventa de rotafie a morii de 49,6 Hz da impresia unui dezechilibru al

rotorului, dezechilibru ce ar putea fi remediat prin echilibrare.
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Unmnirind mai atent spectrul de frecventd, se constatd aparifia unor linii spectrale

(varfuri) la valori fractionare ale frecventei de rotatie. Frecventa este generata de
miscarea neuniformi a rotorului la fiecare rotatie. Continuand slabirea suruburlor
si analizind semnalul in domeniul timp (fig.8.65), respectiv spectrul din domeniul
frecventa (fig.8.66), se observd aparifia in spectrul de frecventd a unui varf la
frecventa de 1/2 din frecventa de rotatie, determinata de o deplasare unghiulara
suplimentari la fiecare a doua rotatie care a apirut ca urmare a slabirii in

A

continuare a suruburilor.
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Fig.8.65

Acest lucru se observa si in semnalul din domeniul timp unde la fiecare a doua

rotafie, intensitatea semnalului este mai mare decat la rotafia anterioara.
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CAP. 9 CONCLUZII SI CONTRIBUTII ORIGINALE

In procesul de productie, morile cu ciocane, pe linga operatiunile
necesare tehnologiei de fabricatie a nutrefurilor combinate, genereaza si
perturbari nedorite cauzate de dezechilibrul sau uzura unor pirti componente,
precum $i de diferite dezechilibre datoritdi proiectirii §i exploatani
necorespunzitoare. Aceste dezechilibre dau nagtere la vibrafii, care in anumite
conditii de functionare pot deveni foarte periculoase. Astfel este important sa
fie analizafi factorii care pot sd duci la menfinerea unui regim de functionare
corect al morilor cu ciocane.

Tinind seama ci in procesele de maruntire principalul efect este dat de
interactiunile percutante, s-au tratat in mod special probleme dinamice de
ciocnire. Din considerente tehnologice, pe baza modelului adoptat, a fost
posibild determinarea regimurilor optime de functionare ale rotorului cu cufite
si ciocane articulate.

Dezvoltan imbortante sunt legate de introducerea conceptului de centru
de percutie in constructia ciocanelor. Respectarea condifitlor de existenta a
centrului de percutie face posibild eliminarea percutiilor de legiturd §1 a
perturbatiilor corespunzitoare, ceea ce constitue o completare a operatiilor

propriu zise de echilibrare dinamica. Fata de unele formule consacrate pentru
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centrul de percutie al ciocanului dreptunghiular se fac dezvoltari importante i

precizari noi in special dacd se ia in considerare orificiul de articulatie. Apoi se
extind rezultatele §i la ciocane de formd oarecare unde toate formulele de
calcul sunt la fel de simple si usor de aplicat.

Deoarece marimea care da cele mai sigure informatii asupra sursei de
vibratii este frecventa, s-a considerat necesara analiza in domeniul frecventa,
corelatd cu analiza in domeniul timp, ce are ca scop localizarea surselor de
vibratii si determinarea cauzelor producerii fiecdreia din;Ie frecventele
evidentiate. Pentru realizarea scopului propus s-a avut in vedere determinarea
frecventei sau a benzii de frecvente care caracterizeazd cauza de vibrafie
(imperfectiune, defect, etc.), stabilirea pe baza benzii de frecvente obtinute a
sursei de vibratie, identificarea si analiza dezechilibrului pornindu-se de la
frecventele cu amplitudini proeminente in spectru.

Dintre rezultatele prezentate in teza, principalele contributii originale ale
autorului legate de cercetdrile teoretice si experimentale avand ca scop
dinamica si echilibrarea rotorilor de la morile cu ciocane utilizate in procesul
de fabricatie a nutrefurilor combinate sunt:

e sistematizarea si fundamentarea principalelor aspecte ale proceselor tehnice
de maruntire a materialului.

o fundamentarea posibilititii de eliminare a dezechilibrelor datorita
interactiunilor percutante dintre particuld i ciocan prin anularea reactiunilor
din articulafi.

e determinarea conditiilor de existentd a centrului de percutic pentru ciocane
atat de forma dreptunghiulari, cit si de forma oarecare, cu unul §i doud orificii
de articulatie.

e pozitionarea orificiilor de articulatie pentru un anumit ciocan calculat in

conditiile de existenta a centrului de percufie.
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e stabilirea unor noi formule de calcul pentru dimensionarea ciocanelor de

forma dreptunghiulari si oarecare in condiiile adoptarii centrului de percutie.

e realizarea modelului dinamic ce std la baza stabilirii ecuafiilor diferentiale
ale migcarii ciocanului, a caracteristicii de funcfionare.

e stabilirea regimurilor eficiente de functionare a rotorului cu cutite articulate
pe baza caracteristicii de functionare.

e introducerea notiunii de raport de transmitere al percutiei pe baza ciruia
s-au stabilit masuri privind reducerea perturbafilor datorate ci\ocnirilor dintre
ciocan si materialul de marunfit ca urmare a nerespectarii conditiilor de
realizare a centrului de percufie.

e incadrarea rotorului morii cu ciocane ca rotor ce necesitd echilibrarea
dinamicd in douid plane, precum si stabilirea planelor de echilibrare 51 a
dezechilibrului rezidual admisibil in conformitate cu cerintele privind calitatea
echilibrarii.

e stabilirea parametrilor necesari privind achizitia datelor, domeniul de
frecvente de interes, timpul de egantionare, etc.

e realizarea instalatiei experimentale prin legarea intre ele a modulelor privind
achizitia de semnal, stocarea datelor in figiere, vizualizarea semnalului §i
compararea acestuia cu cel vizibil pe osciloscop, etc.

e analiza i interpretarea semnalului in domeniul timp §i in domeniul frecventa
functie de parametrii impusi a fi studiati experimental.

o realizarea unitara a tehnicii de identificare a fiecrei cauze principale de
vibragii pe baza analizei de semnal in domeniul frecventa corelat cu analiza de
semnal in domeniul timp.

e claborarea unei strategii de analizd pe baza careia se delimiteaza fenomenul

dezechilibrari rotorului morii cu ciocane de fenomene conexe, care au
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manifestdri apropiate, dar care sunt produse de alfi factoni §i care constituie

defecte, ca de exemplu arborele incovoiat, alinierea incorectd, insuficienta
strangere sau slibire a imbinarilor mecanice.
e verificarea experimentald a influentei abaterii formei ciocanului fata de
situatia corespunzitoare existentei centrului de percutie asupra nivelului de
vibrafil.
e determinarea dependentei dintre nivelul de vibratii generat §i parametri
functionali ai morilor cu ciocane pentru diferite materiale de maruntit si diferite
domenii de incdrcare a morii cu ciocane.
e stabilirea criteriilor de evaluare a uzurii ciocanelor datoritd procesului de
productie prin intermediul nivelului de vibrati.
e precizarea principalelor caractenistici privind nivelele de vibrafi generate in
urma defectelor de exploatare, ca arbore incovoiat, insuficienta strangere sau
slabire a imbindrilor mecanice.

Studiul teoretic si experimental dezvoltat in teza de doctorat constitue
baza unei tehnici unitare, omogene si precis structurate privind dinamica §i
echilibrarea morilor cu ciocane articulate de rotor. Prin confinutul sdu, prin
prezentarea rezultatelor masuratorilor i analizelor de vibratii, precun §i a
identificarii cauzei principale de vibratie care este dezechilibrul rotorului morit
cu ciocane articulate, teza de doctorat oferd inginerilor si tehnicienilor din
domeniul producerii nutreturilor combinate, fara oprirea §i demontarea morilor
cu ciocane articulate de rotor, informatii necesare si suficiente privind starea
tehnicd. Pe baza informatiilor privind starea tehnicd a monlor cu ciocane,
deciziile personalului autorizat in ceea ce priveste oprirea sau functionarea
intregului flux de productie duce la economii importante de timp, de costuri §i

de personal de intretinere.
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PROGRAME UTILIZATE

Programul "Echilibrare"

VERSION 2.00

Begin Form ECHILIBR *
Caption = "ACHIZITIE DE DATE"
ClientHeight = 4020
ClientLeft = 1095

ClientTop = 1770
ClientWidth = 7380
Height = 4710
Left = 1035
LinkTopic = "Forml"
Picture .= ECHILIBR.FRX:0000
ScaleHeight = 4020
ScaleWidth = 7380
Top - = 1140

Width = 7500

Begin CommandButton Command3
Caption = "NC"

Height = 375

Left = 5640

TabIndex =1

Top = 3480

Width = 1575

End

Begin CommandButton Command]1
Caption = "ACHIZITIE"
Height = 735

Left = 2520

TabIndex =0

Top = 1920

Width = 2055

End

Begin Line Line9

X1 = 2280

X2 = 4800

Yl = 2880

Y2 = 2880

End

Begin Line Linel0

X1 = 2280

X2 = 2280

Yl = 2880

Y2 = 1320

End
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Begin Line Linell

X1 = 2280
X2 = 4800
Y1 = 1320
Y2 = 1320
End
Begin Line Linel2
X1 = 4300
X2 = 4800
Y1 = 2880
Y2 = 1320
End
Begin Label Label3
Alignment = 2 'Center .
BackColor = &HOOFFFFFF&
Caption = "Achizitic date DMA/Read"
Height = 375
Left = 2400
Tablndex =2
Top = 1440
Width = 2295
End -
Begin Menu MH
Caption = "HELP"
Begin Menu MQ
Caption = "Despre prog. QB"
End
Begin Menu MV
Caption = "Despre prog. VB"
End
End
End

Sub Command11_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 “Achizitie”

P o o s ke ok o e ok ook ok ok ok s e o ok s ok ok sk ok ok sk e ok kool ok e sk ok o ok o ok ok ok ok o ke ol ok ok e sk sk s e ok ok o o ok e e ke R ok ok ok

ACHIZITIE READ PE CANALUL 1-8;
16384 VALORI SALVATE INTR-UN FISIER TEXT

¥k ok o o o sk o 2o s s o 3 ok o ok o ok ok o sk ok sk sl ok s afe e s el s e ke ke e ok e o sk e o ke o o e o sk o o ok o o ok o o s o ok ok ok ok ok ok ok ok o ok

' SINCLUDE; 'Q4IFACE.BYI'

DIM NumOfBoards AS INTEGER
DIM DERR AS INTEGER ' Error flag
DIM DEVHANDLE AS LONG ' Device Handle
DIM advalue AS LONG ' Holds A/D sample
DIM daVALUE AS LONG ' Holds D/A sample N
DIM voltage AS LONG

CLS

DIM Chan AS INTEGER

DIM nrvalon AS LONG
DIM masca AS INTEGER

LOCATE 3, 3: PRINT "GAIN AMPLIFICARE LIMITE"
LOCATE 4, 3: PRINT " 0 1” -10..+10 [V}
LOCATE 5, 3: PRINT " | 2 545 V)"
LOCATE 6, 3: PRINT " 2 4 2.5.42.5 [V)"
LOCATE 7, 3: PRINT " 3 8 -1.25..41.25 [V]"

LOCATE 9, 3. INPUT "Gain(0,1,2,3)<0>:"; Gain
LOCATE 11, 3: INPUT "Canalul dc achizitie(0...8)<0>:"; Chan

A% = "DAS1600.CFG" + CHR3(0)
DERR = DAS1600DEVOPENY%(SSEGADD(AS), NumOfBoards)

IF DERR <> 0 THEN BEEP: PRINT "ERROR "; HEX$(DERR); " OCCURRED DURING
..DEVOPEN": STOP

DERR = DAS1600GETDEVHANDLE%(0, DEVHANDLE)

IF (DERR <> 0) THEN BEEP: PRINT "ERROR "; HEX$(DERR); " OCCURRED DURING
' .GETDEVHANDLE": STOP

‘*************ACHIZITIE DATE**************4‘*************#*******

DIM dat(16385)

CLS

LOCATE 5, 5: PRINT "APASA O TASTA PENTRU A INCEPE ACHIZITIA ... "

DO WHILE INKEY$ = "" .

LOOP

LOCATE 5, 5: PRINT "SE FACE ACHIZITIA DE DATE ! "

StartTime$ = TIMES

FOR i%= 1 TO 16384
DERR = KADRead%(DEVHANDLE, Chan, Gain, advaluc)
IF DERR <> 0 THEN BEEP: PRINT "ERROR "; HEX$(DERR); " DURING 'KADRcad": STOP
dat(i%) = SGN(advalue - 32760) * INT(ABS(32760 - advalue) / 3276 * 1000) / 1000
LOCATE 6, 7: PRINT advalue
LOCATE 7, 7: PRINT dat(i%)
IF INKEY$ = "s" THEN STOP

NEXT i%
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StopTime$ = TIME$
BEEP

ek kRkR otk AFISARE TIMP DE START/STOP**# ¥k kit b ikkbbhkbohkkdo bk
LOCATE 10, 3: PRINT "START:"; StartTime$
LOCATE 11, 3: PRINT " STOP:"; StopTime$

'********#*******#**************************t****#***************#*******
sk sokkkk Rk [NCARCARE FISIER****#********************************#**

CLS
count = 16384
LOCATE 10, 3
INPUT "Introduceti numele fisierului(7 litere!)<achirea.dat> c:\DATE\"; fisicr$
IF fisier$ = "" THEN fisicr$ = "achirea"
LOCATE 17, 5: PRINT "ASTEAPTA ! "
fisier$ = "¢:\date\#" + fisier$ + ".dat" A
OPEN fisier$ FOR OUTPUT AS 1
PRINT #1, STR$(count)
FOR i% = 1 TO count
PRINT #1, dat(i%); ",";
NEXT i%
CLOSE #1

Uk s s o o ook ok ok sl ook ool ok ok o ok ok o ok ok Ok 3k sk ok ke skt ok o sk ok sk s e ok ok sk ok ok ok ok ek ok ok ok
END

o e ok sk ok o ok o oK e o ofe ok ok K o ok ok 3 ok ok o s ok ke ook s o ook ok ok ok B ok e ke e ok s ol s ofe sl ek e ok e ook skok ok kok Ok ok &

SE VOR ACHIZITIONA 16384 VALORI DE PE CANALUL 1-8
SE VA SELECTA PERIOADA DE ACHIZITIE IN [ms]

¥ o e ok o e e S o o o o sk ok o ok ok ok o o ok ok e ook o ok o K ok o o 3 e sk s o ok ok e e o o ok e ok ok ok ol ok o sk ke ok o o sk ok ok o sk ok ok ook

' SINCLUDE: 'Q4IFACE.BI'

CLS

DIM CHAN AS INTEGER

DIM ClkRate

DIM nrvaloni AS LONG

DIM masca AS INTEGER

LOCATE 1, 3: INPUT "ClkRate [ms] ="; ClkRate

LOCATE 3, 3: PRINT "GAIN AMPLIFICARE LIMITE"
LOCATE 4, 3: PRINT " 0 1 -10..+10 [V]"
LOCATE 5, 3: PRINT " 1 2 S5..45 V]
LOCATE 6, 3: PRINT " 2 4 25425 [V]"
LOCATE 7, 3: PRINT " 3 8 -1.25..41.25 [V]"

LOCATE 9, 3: INPUT "Gain(0,1,2,3)<0>."; GAIN
LOCATE 11, 3;: INPUT "Canalul de achizitie(0...8)<0>:"; CHAN

masca = 4095
nrvalori = 16384

REM $DYNAMIC
DIM buffa(2 * nrvalori) AS INTEGER
REM $STATIC

DIM NumQOfBoards AS INTEGER
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DIM DERR AS INTEGER ! Error flag
DIM STARTINDEX AS INTEGER ' Actual Index where data starts

DIM DEVHANDLE AS LONG ' Device Handle
DIM ADHANDLE AS LONG ' A/D Frame Handle
DIM STATUS AS INTEGER ' Holds Status 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 datx(16385) AS SINGLE
DIM dati(16385) AS INTEGER
DIM datil(16385) AS INTEGER
CLS

a$ = "DAS1600.CFG" + CHR$(0)
DERR = DAS1600DEVOPEN%(SSEGADD(a$), NumOBoards)

IF DERR <> 0 THEN BEEP: PRINT "ERROR "; HEX$(DERR);, " OCCURRED DURING
'.DEVOPEN"": STOP

DERR = DAS1600GETDEVHANDLE%(0, DEVHANDLE)

IF (DERR <> 0) THEN BEEP: PRINT "ERROR "; HEX$(DERR), " OCCURRED DURING
'..GETDEVHANDLE": STOP

DERR = KGetADFrame%(DEVHANDLE, ADHANDLE)

IF (DERR <> 0) THEN BEEP: PRINT "ERROR "; HEX$(DERRY), " OCCURRED DURING
'KGETADFRAME": STOP

DERR = KMAKEDMABul%(nrvalori, buffa(), ADDR, STARTINDEX)
IF DERR <> 0 THEN PRINT "Make Dma Buffer Error"; STOP

DAS1600ERR = KSetDMABuf%(ADHANDLE, ADDR, nrvalori)

[F DAS1600ERR <> 0 THEN BEEP: PRINT "ERROR "; HEX$(DAS1600ERR); " OCCURRED
DURING 'KSetDMABuf™: STOP

DERR = KSetStariSlopG%(ADHANDLE, CHAN, CHAN, GAIN)
IF DERR <> 0 THEN BEEP: PRINT "ERROR ", HEX$(DERR); " OQCCURRED DURING
'KSetStriStpG™: STOP

DERR = KSetClkRatc%(ADHANDLE, 16384 * ClkRate)

IF DERR <> 0 THEN BEEP: PRINT "ERROR "; HEX$(DERR); " OCCURRED DURING
'KSetClkRate™; STOP

*

DERR = KSctADFrcecRun%(ADHANDLE)

IF DERR <> 0 THEN BEEP: PRINT "ERROR "; HEX$(DERR), " OCCURRED DURING
'KSetADFreeRun'": STOP

LOCATE 15, 1: PRINT "APASA O TASTA PENTRU A INCEPE ACHIZITIA..."
DO

LOOP WHILE INKEY$ = ""

DERR = KDMAStart%(ADHANDLE)

178

BUPT



IF DERR <> 0 THEN BEEP: PRINT "ERROR "; HEX$(DERR); " OCCURRED DURING 'KDMA™:
STOP

LOCATE 15, 1: PRINT "APASA O TASTA PENTRU A OPRI ACHIZITIA... "

100 DERR = KDMA Status%(ADHANDLE, STATUS, count)

IF DERR < 0 THEN BEEP: PRINT "ERROR *; HEX$(DERR); " OCCURRED DURING
'KDMAStatus"™: GOTO 300

LOCATE 13, 1: PRINT "COUNT : "; count

IF INKEY$ < "" GOTO 300
[F (STATUS = 1) THEN GOTO 100

LOCATE 15, 1: PRINT "ACHIZITIA S-A TERMINAT "

300 DERR = KDMAStop%(ADHANDLE, STATUS, count)
IF DERR <> 0 THEN BEEP: PRINT "ERROR "; HEX$(DERR); " OCCURRED DURING
'KDMAStop': STOP
BEEP
'GOTO 666
'**************CON\[ERSIA e 3 e 3 o o 3 o ok 3k ok 3K K ok ok ok 3 3k kA ok ok a8 ok ok 3k ok e ok ek ok ko ok o o5 e ke ek e i e e o
FOR 1% =0 TO count
"PRINT " BUFFA("; i%; ")="; buffa(i% + STARTINDEX)"; "STARTINDEX="; STARTINDEX
datil(i%) = (buffa(i%) / 16) AND masca
IF buffa(i%) >= 0 THEN
dali(i%) = buffa(i%) / 16
ELSE
dati(i%) = 4096 + bulla(i%) / 16
END IF
' PRINT i%; " "; HEX$(datil(i%)); " "; HEX$(dati(i%))
' PRINT datil(i%); " "; dati(i%)
' INPUT q$
datx(i%) = -SGN(buffa(i% + STARTINDEX)) * (32768 - ABS(bufla(i% + STARTINDEX))) / (2 ~ GAIN)
'PRINT "datx("; i%; ")="; datx(i%)
'dati(i%) = INT(datx(i%))
'PRINT "dati("; i%; ")="; dati(i%)
dat(i%) = datx(i%) / 3276.8
dat(i%) = SGN(dal(i%)) * INT(ABS(dat(i%) * 16384)) / 16384
'PRINT "dat("; i%; ")="; da(i%)
NEXT i%
¥k o e ok o e Sk o sk e 3 3ok o o ok ok ok A ok ok K sk ek sk 3k sk ok sk ok 38 3l o ke sl o e o ok ok ok ok ok ok ok sk ok ol e ok ok ok sk ok i ok ok ok ok ok k3 ok ok
666
'*************INCARCARE FISI_ER**********************************#*****
CLS
LOCATE §, 3
INPUT "Introduceti felul accesului (b= binar , o= output , a=b si 0):"; fel$
LOCATE 10, 3
INPUT "Introduceti numele fisierului:<achidma.dat> c\DATE\"; fisier$
IF fisier$ = """ THEN fisicr$ = "achidma"
SELECT CASE fel$
CASE "v"
count = count - 1
fisier$ = "c:\date\" + fisicr$ + ".dat"
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OPEN fisier$ FOR BINARY ACCESS WRITE AS 1
PUT #1, 1, count

FOR i% = 0 TO count

PUT #1, 2 * i% + 3, dati(i%)

NEXT i%

CLOSE #1
CASE "o"
fisier$ = "c:\date\#" + fisicr$ + “.dat"
OPEN fisier$ FOR OUTPUT AS 1
PRINT #1, STR$(count)
FOR 1% =0 TO count - 1
PRINT #1, dat(i%); ".";
NEXT i%
CLOSE #1
CASE "a"
fis$ = "c:\date\#" + fisier$ + ".dat"
OPEN fis$ FOR QUTPUT AS 1
PRINT #1, STR$(count)
FOR i% =0 TO count - 1
PRINT #1, dat(i%); ",";
NEXT i%
CLOSE #1

count = count - 1

fis$ = "c:\date\" + fisicr$ + ".dat"

OPEN fis$ FOR BINARY ACCESS WRITE AS 1
PUT #1, 1, count

FOR i% = 0 TO count

PUT #1, 2 * i% + 3, dati(i%)

NEXT i%

CLOSE #1

CASE ELSE
STOP
END SELECT

Voo Aol o oo o ook sk ko ok o sk ok o ok o R ok sk Rk ok Rk R R Rk Rk oR K o ok kR ok ok

END

Programul “Open”

Sub Commandl_Click ()

'*****CITIRE VALOR_I DIN FISIER*******#*********************
openfile$ = text]l. Text

fis = openfile$

Open openfilc$ For Input As 1

Input #1, linic$

numachi = Val(linic$)
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j=0

Do While Not EOF(1)
Input #1, linie$
xachi(j) = linie$
=i+l

Loop

Close #1

ChDir "c:\vb"

achiread.Label12.Caption = "Fisierul " + fis + " contine " + Str$(numachi) + " valon achizitionatc":; Beep

Select Case numachi
Case 16384
achiread.Shapel Left = 6000
achiread.Shapel.Visible = True
End Select
Unload open_
End Sub

Sub Command2_Click ()
ChDir "c:\whb"

open_. Visible = False
End Sub

Sub Dirl_Change ()
filel Path = dirl.Path
ChDir dirl.Path

End Sub

Sub Drivel_Change ()
dirl Path = drivel.Drive
ChDrive drivel.Drive
End Sub

Sub Filel Click ()
text].Text = filel.FileName
End Sub

Sub Form_Load ()
ChDir "c:\date"
End Sub

Sub Form_Unload (Cancel As Intcger)
ChDir "c:\Wwb"
End Sub

Sub Textl _Change ()
If KeyAscii = 13 Then
If InStr(lext1.Text, "*") Then
filel Patlern = text1.Text
End If
End If

End Sub
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Programul “Save”

Sub Command1_Click ()

“*+ % SCRIERE VALORI DIN FISIER**#* %%k hokaok sk okt dodokcokf %

savefile$ = textl. Text

Open savefile$ For Outpul As 1
Forj=0 To 16384

Print #1, Str$(xachi(j)); ",";
Next j

Close #1

'SAVE .Visible = False

ChDir "c:\vb"

Unload save_

End Sub

Sub Command2_Click ()
ChDir "c:\vb"
save_.Visible = False
End Sub

Sub Dirl_Change ()
filel Path = dirl.Path
ChDir dirl.Path

End Sub

Sub Drivel Change ()
dirl.Path = drivel.Drive
ChDrive drivel .Drive

End Sub

Sub Filel_Click ()
text1.Text = filel FileName

End Sub

Sub Textl_Change ()
If KeyAscii = 13 Then
If InStr(text]l.Text, "*") Then
filel.Pattern = textl.Text
End If
End If

End Sub
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