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Rezumat: In lucrare se prezinta un studiu privind dinamica morilor vibratoare inertiale si
se stabilesc parametrii regimului vibrator al acestora. Se prezintd, de asemenea, calculele
necesare proiectarii generatorului de vibratii inertiale, cu mase excentrice in miscare de rotatie,
utilizat pentru excitarea acestor tipuri de mori §i sistemului elastic, format din elemente elastice
din cauciuc, pentru rezemarea echipajului mobil al morii.

Cuvinte cheie: mori vibratoare, vibratii mecanice, izolare antivibratoare, elemente
elastice din cauciuc.

Abstract: This work presents a study on the dynamics of inertial vibrating mills. The
parameters of their vibrating regime are established too. The required computations for the
design of inertial vibration generators with eccentrically rotating masses (used for the above
mentioned type of mills) and of the elastic system (made up from rubber elastic elements required
by the bearing devices of the mobile part of the mill).

Keywords:vibratory mills, mechanical vibration, antivibratory isolation, elastic rubber
elements

1. GENERALITATI

Morile vibratoare sunt echipamente destinate macinarii fine (/0...5um) sau foarte fine
(sub 5um) a diferitelor materiale: ciment, argild, nisip cuartos etc., macinarea fina si foarte
fina contribuind la imbunatatirea calitatii produselor finite [1, 7, 8].

Morile vibratoare inertiale (fig. 1) sunt cele mai raspandite. Ele constau din tamburul
(corpul) 1 care este rezemat pe sistemul de elastic 4. Mecanismul vibrator, format dintr-un
arbore pe care se monteazd masa excentrica 3, este antrenat in miscare de rotatie de catre
motorul electric 7. Sub actiunea fortei de inertie neechilibrate a masei excentrice, corpul morii
capatd o miscare vibratoare dupa traiectorii aproape circulare.
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Fig. 1. Moar3d vibratoare (inertiald) cu bile.
1 — tamburul (corpul morii); 2 — incarcatura de macinare (corpuri de macinare+materialul supus
macindrii); 3 — generatorul de vibratii; 4 - sistemul elastic de rezemare (elemente elastice din cauciuc);
5 — batiu; 6 — cuplaj elastic; 7 — motorul electric pentru actionarea vibratorului.

Vibratiile corpului morii se transmit umpluturii de macinare care constd din bile sau
cilindri scurti. Sub actiunea vibratiilor bilele realizeaza miscari complexe care constau din
salturi si, totodatd, rotatii in jurul axelor proprii. Materialul introdus in moard este macinat
datoritd socurilor repetate ale bilelor si frecarilor dintre acestea. Studiul miscarii incarcaturii
de macinare aratd cd, in cazul vibratiilor circulare, corpurile de macinare se misca dupa
traiectorii circulare, concentrice, plasate Intr-un plan perpendicular pe axa arborelui, In sensul
contrar sensului de rotatie al acestuia.

Morile vibratoare cu bile prezintd multiple avantaje: se pot utiliza atat pentru
macinarea materialelor moi, cat si a celor dure, se poate obtine o finete de macinare ridicata si
o buna omogenizare a produsului obtinut prin macinare (in cazul in care Tn moara sunt supuse
macinarii, in acelasi timp, mai multe materiale), grad ridicat de utilizare al volumului morii.

Dezavantajele acestui tip de moara: debit redus, eficienta ridicatd a morii numai pentru
anumite marimi ale granulelor materialului alimentat.

Morile vibratoare cu bile pot sa functioneze uscat sau umed. La macinarea uscata se
pot obtine produse ale macinarii de 5...7/0 wm, iar la macinarea umeda se poate atinge o finete
de macinare mult mai ridicata [1, 7, 8]. Macinarea se poate realiza continuu sau pe sarje. In
primul caz, moara poate lucra 1n circuit deschis sau circuit inchis.

Constructiile cele mai uzuale de mori vibratoare au un singur corp (tambur cilindric),
sunt insa si constructii de mori vibratoare cu doud sau patru tambure plasate simetric in jurul
mecanismului vibrator, lucrand 1n serie sau in paralel.

Regimul vibrator de functionare a morii (amplitudinea si frecventa vibratiilor) se
stabileste astfel Tncat acceleratia corpurilor de macinare sa fie (6...8)-g (g fiind acceleratia
gravitatiei). De obicei, se adoptd o valoare ridicatd a frecventei (turatie ridicatd a arborelui
mecanismului vibrator), pentru a mari numarul socurilor bilelor incarcaturii de macinare.
Turatia arborelui generatorului de vibratii este in general de 1500 rot/min, sunt insa si
constructii care utilizeaza turatii de 3000 rot/min. Utilizarea frecventelor ridicate se
caracterizeaza prin dezvoltarea unei cantitati ridicate de caldura in incarcatura de macinare
(aproximativ 700...1 20°C), care face posibild si macinarea materialelor umede (cu umiditate
mai mare de 5 %) [7]. Amplitudinea vibratiilor morii este in general redusa 2,0...4,0 mm. O
amplitudine mai mare (aproximativ /0 mm) este indicatd numai in cazul in care materialul
alimentat in moara are o granulatie relativ mare (aproximativ 30 mm) si trebuie macinat pana
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la o granulatie nu prea fina (mai mare de /00 wm) [7]. Volumul uzual al morilor vibratoare
este de 0,2...1,0 m’. El este umplut in proportie de 75...85 % cu corpuri de macinare §i
materialul supus macinarii.

Corpurile de macinare utilizate sunt bile sau cilindri scurti cu diametrul de 8...18 mm,
pentru a ciror constructie se utilizeaza otel pentru rulmenti (HRC=60...64). In cazul in care
produsul mécinat nu trebuie impurificat cu metal se utilizeaza bile din portelan sau silex. In
general, diametrul bilelor se adopta in functie de natura materialului supus macinarii
(aptitudinea de mdcinare a acestuia), de granulatia materialului alimentat si de finetea de
macinare ceruta.

Dimensiunile granulelor materialului alimentat sunt limitate la (1/5 ...1/6)-d, unde d
este diametrul bilelor utilizate drept corpuri de macinare. Eficienta morilor vibratoare este cu
atat mai mare, cu cat materialul alimentat este mai fin, de aceea se recomanda, pentru ca
finetea de macinare sa fie ridicata, ca granulatia materialului alimentat sa nu depaseasca 2 mm
(3, 7].

2. ELEMENTE PRIVIND CALCULUL MORILOR VIBRATOARE [1, 4, 5]

Vibratiile tamburului morii

Modelul mecanic al morii vibratoare inertiale este prezentat in figura 2.
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Fig. 2. Modelul mecanic al morii vibratoare

Utilizand acest model mecanic, ecuatiile diferentiale ale miscarii morii vibratoare sunt
(v. fig. 2) [1, 5]:
m-i+c -x+k -x=F, -(coswmt—g_),

m~§5+cy')"+ky'y:Fo'(Sinwt_%)’ v
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in care m este masa sistemului oscilant al morii (care include si masa neechilibrata a
generatorului de vibratii); k., k, — constantele elastice ale sistemului de rezemare dupa
directiile axelor de coordonate x si y, cx, ¢, — constantele de amortizare ale sistemului de
rezemare dupa directiile acelorasi axe; Fy — amplitudinea fortei perturbatoare; w - pulsatia
acesteia; ¢ — timpul; ¢,, ¢, — unghiul de faza.

Generatorul de vibratii inertial (cu masa excentricd Tn miscare de rotatie), plasat in
centrul de masa al masinii, produce o forta perturbatoare armonica a carei amplitudine este:

Fy=my-1,-@ (2)
unde my reprezintd valoarea masei excentrice sau, in cazul in care se utilizeazd mai multe
mase excentrice care rotesc in jurul aceleiasi axe, valoarea totald a lor; ry - excentricitatea

acestora (distanta dintre axa de rotatie si centrul de masa al masei neechilibrate); @ - pulsatia
fortei perturbatoare (viteza unghiulard a arborelui generatorului de vibratii).

Tinand seama expresia (2), ecuatiile diferentiale (1) devin:

. . 2
My Ty @ (cosmt—9,),
2 3)

. (sin ot — (py),

. . 2
X+2-n -x+p.-x=
m

. . 2 _mo'ro'a)
y+2-n,-y+p;-y=

unde factorii de amortizare au expresiile:

— Cx . — Cy
x 9 ny_ >
2-m 2-m

iar pulsatiile proprii ale sistemului, expresiile:

kx ky
Po=q 5 Py )
m m

In cazul de fati prezintd interes practic numai regimul stationar de functionare
(vibratia fortatd) deoarece vibratia proprie se amortizeaza destul de rapid in cadrul regimului
tranzitoriu. Solutiile ecuatiilor (3) corespunzatoare regimului staionar (vibratia fortatd) au
forma:

n

“4)

x=Ax-c0s(wt—gox),

y=A4, - sin (a)t -, ) (6)

unde amplitudinile miscarii sunt:
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A =TT,
m
e (7
_ My 7y
A= e
(Aox s1 Ay, fiind factorii de amplificare), iar fazele inifiale
2n, @ 2n, 2-ny.£ 2-n,
Pe P _ Dy . __b P _ P
tg¢x = 1 a)2 - 2 ‘AOX’ tg¢y - 1y a)2 — = ﬂy 'A()y (8)
Pi P pi Py

Expresiile factorilor de amplificare sunt:

2
A, = by . )
5 2 2 n 2 o 2
1- w—z + 1
P, P, P,
In relatiile (8) si (9) marimea ¢ =n/p reprezintd factorul de amortizare (fractiunea de

amortizare criticd) definit ca fiind raportul dintre coeficientul de amortizare c¢ si coeficientul
de amortizare critic c.,:

c

n c
=== (10)
; p Cer 2Vkm
in care:
c,=2m-p=2-~Nk-m=4-7x-m-f, (11)

(f, — frecventa proprie).

Curbele de variatie ale factorului de amplificare in functie de marimile a)/ P (raportul
dintre  pulsatia forfei perturbatoare si  pulsatia proprie a  sistemului) i
g“ = n/ P =C/ C., (factorul care caracterizeazd amortizarea din sistem) sunt prezentate in
figura 3 [1, 3].
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Fig. 3. Curbele de variatie ale factorului de amplificare Tn functie
de factorul de amortizare (n/p) si de raportul pulsatiilor (@/p).
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Pentru a putea aprecia marimea factorului de amortizare se prezintd valori ale
acestuia valabile in cazul ciururilor vibratoare [2, 9]:

- {=n/p = 0,008 ... 0,02, pentru ciururile care functioneaza in gol sau cu straturi subtiri de
material pe sitd;

-{=n/p =0,02 ... 0,2, pentru ciururile care functioneaza cu straturi groase de material pe sitd
(limita superioara pentru straturi groase si cu permeabilitate redusa).

Morile vibratoare, ca de altfel si alte masini vibratoare (ciururi, de exemplu),
functioneaza 1n regim stationar in postrezonantd (@ >> p) trecand, in cadrul regimului
tranzitoriu (pornire §i oprire), prin rezonantd (pulsatiile de rezonanta determinandu-se cu
relatiile (5)).

Din figura 3 se observd ca pentru @p>3 amplitudinea vibratiilor este practic
constanta, atat de amortizarea sistemului (incdrcarea masinii) cat si de variatia fortei
perturbatoare (produsa de modificarea, intre anumite limite, a turafiei generatorului de
vibratii) avand o influenta neinsemnata asupra acesteia.

Domeniul de functionare 1n regim de postrezonantd caracteristic acestor masini este
definit de valorile @p=3...10. Cresterea pulsatiei fortei perturbatoare peste anumite limite (@
> 10-p) duce la cresterea puterii necesare actiondrii vibratorului si la necesitatea utilizarii unui
sistem de arcuri cu constantd elasticd redusd (arcuri moi) pentru a evita transmiterea
vibratiilor la fundatia masinii, ceea ce influenteazd defavorabil stabilitatea pe reazemele
elastice a tamburului morii.

In conditiile functionrii in regim de postrezonanta (cand amortizarile in sistem se pot
neglija), amplitudinile miscarii sunt date de relatiile:
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2
[wj @
A,_mo-ro' D, 'A,:mo-ro' P,

x = ) 12)
m 2 y m PAR) (
a
Py D,
iar fazele initiale au valorile:
=7, Q=T (13)

Utilizand relatiile (12), atunci cand sunt cunoscute celelalte marimi (masa si
amplitudinile corpului morii, momentul static al maselor neechilibrate ale generatorului de
vibratii), iar amortizarea din sistem lipseste sau este neglijabild, se pot determina pulsatiile
proprii ale morii vibratoare:

1 r,-m 1 r,-m
px=w-\/1—A—- °m°; p, =0 1—7'% (14)

X y

Ecuatia traiectoriei, descrisd in timpul miscarii de catre centrul de masa al corpului
morii, Tn raport cu sistemul de referintd plasat Tn centrul de oscilatie se obtine eliminand
timpul in relatiile (6):

XY (15)

2 2

Ax Ay

Rezulta ca tamburul morii realizeaza, in planul sectiunii transversale, o miscare de
translatie eliptic, toate punctele miscandu-se pe elipse identice de semiaxe A si A'y (fig. 4).

Pentru regimul de functionare in postrezonantd (pr < @ p, < @) punctele tamburului se
miscd pe traiectoriile eliptice in sensul rotatiei masei excentrice a vibratorului. Atunci cand
constantele elastice dupa ambele directii sunt egale (adica atunci cand p, = p, < @) punctele
tamburului se miscd pe traiectorii circulare in sensul rotatiei masei excentrice a generatorului
de vibratii.

i

=Y

Fig. 4. Traiectoria miscarii vibratoare
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In cazul general, cand se t{ine seama de rezistentele din sistem (¢, #0, ¢, #0), tamburul
realizeazd o migcare de translatie tot dupd o traiectorie elipticd, dar axele elipsei nu mai
coincid cu axele sistemului de coordonate ci sunt inclinate cu un unghi yfata de acestea (v.
fig. 4). Mdrimea unghiului Y depinde de defazarea relativd (¢, - ¢,), adica de raportul
coeficientilor de amortizare dupa cele doua directii si este data de relatia [4, 9]:

2-A,-A, sin(g, -9,

(16)
2 2
A2 - A]

182y =

Atunci cand ‘ p,—9.|< 7/2 , punctele tamburului se migcd pe traiectorii in sensul de

rotatie al masei excentrice. In cazul cind A, = A, si @, = ¢, , punctele tamburului se misca
dupa traiectorii circulare Tn sensul de rotire al masei neechilibrate. Condifia necesara si

suficientd In acest caz este ca ¢y = ¢y 51 ky = k, .

Stabilirea parametrilor regimului vibrator al tamburului morii

Efectul de macinare al morii vibratoare este cu atat mai mare cu cat socurile corpurilor
de macinare (bilelor) asupra materialului vor fi mai puternice i mai numeroase. Socurile sunt
cu atat mai mari cu cat masa individuald a corpului de macinare este mai mare $i cu cat
indlfimea saltului realizat de acestea este mai mare.

Trebuie realizate Tnsa anumite corelatii, deoarece 0 masa mai mare a bilei implica un
diametru mai mare al acesteia, deci un numar mai redus de bile pe unitatea de volum si, prin
urmare, un numar mai mic de socuri. De asemenea, o indl{ime mare a saltului presupune un
timp mare de realizare a saltului (care reprezinta un multiplu al perioadei vibratiei) si, prin
urmare, o reducere a numarului de socuri.

In fine, numirul de socuri depinde de pulsatia fortei perturbatoare (de turatia
vibratorului). De exemplu, pentru o moara in care se utilizeaza bile cu diametrul de /2 mm, iar
vibratorul are o turatie de 3000 rot/min (@ = 314 s™), numarul socurilor produse Tntr-un minut
de bilele continute intr-un volum de / m’ este de 2-10° [8].

Saltul bilei se realizeaza atunci cand valoarea acceleratiei tamburului dupa directia
verticala depdseste valoarea acceleratiei gravitatiei, adica atunci cand coeficientul de aruncare
C indeplineste conditia [1, 2, 3, 4]:

C="2—>1. (17)

=9

Pentru valoarea C =./1+7° =3,296 se atinge “rezonanta statisticd”, adicd durata

saltului bilei este egald cu perioada unei oscilatii a tamburului [2]. In aceasta situatie numarul
de socuri este maxim insd Tndlfimea saltului bilelor este mica si, prin urmare, efectul de
macinare este redus.

Lucrarea [7] recomanda pentru coeficientul de aruncare valorile C=6...8 (adica
acceleratiile tamburului sunt de (6...8)-g, g fiind acceleratia gravitatiei). Expresia (17) arata ca
valoarea amplitudinii trebuie corelata cu valoarea pulsatiei fortei perturbatoare. La morile
existente in functiune, amplitudinea are valorile A=2...3 mm pentru turatia vibratorului de
3000 rot/min (@ = 314 s') si A=3...4 mm pentru turatia de 1500 rot/min (@ =~ 157 s*). In
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aceste conditii rezulta valori ale coeficientului de aruncare C mai ridicate decat cele
recomandate de lucrarea [7].

De obicei, valoarea cea mai utilizatd pentru turatia generatorului de vibratii este n =
1500 rot/min. S-a constatat ca la o turatie de /1000 rot/min timpul necesar macinarii pentru a
se obtine o anumita finete a produsului este de 2,25 ori mai mare decat la turatia de 71500
rot/min [8]. De asemenea, turatia de 3000 rot/min necesitd generatoare de vibratii de o
constructie mai pretentioasa (cu lagdre pentru turatii ridicate si cu rdcire pentru evacuarea
caldurii produse prin frecarea dintre masele excentrice, cu turatie ridicata, si aerul din
interiorul tubului vibratorului).

Iniltimea saltului corpurilor de micinare poate fi determinati scriind legea conservarii
energiei pentru o bila [1, 4]:

m, - (Ay ‘ 60)2
2

in care my, este masa bilei; H — inal{imea saltului acesteia.
Din relatia (17) rezulta:

=m,-g-H, (18)

Al A A0 A
H=—"7-=— —=—C. (19)
2-g 2 g 2
Se observa ca indlfimea saltului este functie de amplitudinea vibratiei si de frecventa
fortei perturbatoare.

Dimensionarea generatorului de vibratii si a elementelor sistemului elastic de
rezemare
Marimile care se cunosc la proiectarea unei mori vibratoare sunt:
- masa m a partii vibratoare (tambur + incdrcdtura de macinare (corpurile de macinare si
materialul supus macinarii) + generatorul de vibratii);
- amplitudinea A a vibratiei si /sau pulsatia de antrenare @
- domeniul stationar de functionare (postrezonanfa).

Dimensionarea generatorului de vibratii

Pentru domeniul de functionare in postrezonantd, cand influenta amortizarilor in
sistem asupra amplitudinii vibratiilor se pot neglija, utilizand relatia (12) se poate determina
momentul static al masei neechilibrate a generatorului de vibratii:

2

e

Py
my-r,=A-m-———>— (20)
[0

Dy

Cunoscand marimea momentului static si adoptand constructiv excentricitatea ry se
poate determina masei neechilibrate:

my - r
my =——". 1)
0
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Calculul rezemarii elastice a tamburului morii
Constanta elastica a sistemului elastic de rezemare, dupa directia verticala se
calculeaza cu relatia:

k,=p:-m (22)

in care pulsatia proprie se determina din valoarea adoptata a raportului w/p.

Pentru rezemarea tamburului morii se utilizeazd elemente elastice din cauciuc de
forma cilindrica, cu sectiune transversald plina, plasate in doua siruri de o parte si de alta a
tamburului.

Pentru ca functionarea morii sa fie linistita este necesar ca planul in care sunt plasate
legaturile dintre elementele elastice de cauciuc si tambur sd contind axa de rotatie a
vibratorului (care, la randul sau, este plasat in centrul de masa al sistemului). In acest mod se
elimind momentul de rasturnare care actioneaza asupra sistemului vibrator (tamburului) [10].

Rigiditatea unui singur element de cauciuc solicitat la compresiune se determind cu
relatia:

=k (23)

x1
s
in care s este numarul elementelor elastice de cauciuc montate in paralel.

Calculul elementelor elastice din cauciuc se realizeaza 1n ipoteza, confirmata
experimental, cd deformatiile acestora fiind mici relatia dintre tensiuni si deformatii este
liniara.

Caracteristicile mecanice al cauciucului care intervin in calcul sunt: modulul de
elasticitate longitudinal si transversal, rezistenta admisibild la compresiune si forfecare,
deformatiile specifice admisibile si coeficientul de multiplicare dinamic.

Modulul de elasticitate longitudinal depinde de tipul solicitarii (statica sau dinamica),
duritatea cauciucului (exprimatd in grade de duritate Shore, pe scara A) si coeficientul de
forma (raportul dintre aria de incarcare la compresiune si aria libera (laterald)) al elementului
elastic. Modulul de elasticitate transversal depinde numai de duritatea cauciucului. Deoarece
cauciucul se comportd diferit la solicitarea in regim static fatd de solicitarea in regim dinamic,
modulul de elasticitate are valori diferite pentru cele doua regimuri de solicitare. Se tine
seama de acest lucru introducand in calcul  coeficient de multiplicare dinamic

¢, =E, |E,=G,, |G, ale carui valori depind de duritatea cauciucului.

Rezistenta admisibild, Tn cazul cauciucului, este valoarea tensiunii la depasirea careia
apar amorse de rupere fie in interiorul elementului elastic, fie la suprafata acestuia,
durabilitatea (durata de serviciu) lui reducandu-se mult. Rezistentele admisibile ale
cauciucului sunt determinate prin incercari in regim dinamic.

Pentru ca durabilitatea elementelor din cauciuc sa fie ridicata ele trebuie sa lucreze in
domeniul elastic de aceea, pe langda conditia rezistentei admisibile, trebuie indeplinita si
conditia ca deformatia specifica sa nu depaseasca valorile admisibile.

Cauciucul are capacitate mare de amortizare, elementele elastice din cauciuc disipand
o mare parte din energia vibratiilor. Acest lucru se exprima prin factorul de pierdere interna a
energiei 0 a carui valoare este in functie de duritatea cauciucului.

Elementele elastice din cauciuc au diferite forme constructive, in functie de destinatia
si rolul lor functional. De regula, ele sunt prevazute, pentru prinderea lor, cu armaturi metalice
fixate prin vulcanizare.
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Pentru calcul se utilizeaza relatiile cunoscute pentru solicitdrile simple, in care intervin
anumiti coeficienti de corectie care tin seama de proprietatile cauciucului si de legatura dintre
cauciuc si armatura metalica.

In cele ce urmeaza se prezinti calculul de dimensionare si de verificare pentru
elemente de formd cilindricd, cu sectiunea transversala plind, utilizate pentru rezemarea
elastica a morilor vibratoare.

Aceste elemente elastice se caracterizeaza prin coeficientului de forma definit de
relatia:

S rx-d/4 d
b=—= / = (24)
S, 7m-d-h, 4-h
unde d este diametrul sectiunii transversale al elementului; 4y — Tnadltimea acestuia.
Dimensionarea la solicitarea de compresiune a elementului cilindric de cauciuc, cu

sectiunea transvsrsald plina, se face cu relatiile [5]:

k
d= - ; (26)

2 2
ﬂ-Est-(3CI>+2-<I>3j

d
hy =——,
4.0
unde £k, este rigiditatea unui singur element de cauciuc solicitat la compresiune; Ey —

(27)

modulul de elasticitate longitudinal pentru solicitarea staticd; @ - coeficientul de forma (care
poate avea valori @ = 0,25...1,0).

Dupa determinarea dimensiunilor elementului elastic se fac verificdrile la rezistenta
admisibila si la deformatie admisibila.

Se verificd rezistenta la compresiune a elementului de cauciuc, folosind relatia:

c=m8 1 ng -130;”” (28)
S s md s

4

unde m este masa totald a tamburului morii ; § — aria sectiunii transversale a elementului de

cauciuc ; s — numarul elementelor elastice (legate in paralel) ale rezemarii tamburului ; o*" -

a

rezistenta admisibila la compresiune in regim dinamic de lunga durata.
Se verifica elementul de cauciuc la deformatia maxima, cu relatia [5]:

[,1 < din
2 - ga

z-d @, E, -(3c1>+2-c1>3j

xdin =

by (29)

P = este forta de compresiune preluatd de fiecare dintre elementele elastice ale

rezemarii; ¢, - coeficientul de amplificare dinamicd; E; — modulul de elasticitate
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din _

a

longitudinal pentru solicitarea statici; £’ -k, deformatia admisibild in regim dinamic (&

deformatia specifica admisibila in regim dinamic)
Se verifica elementul de cauciuc la solicitarea de forfecare utilizand relatia:

din
< (30)

S

7’-ef =
este forta capabila pe care elementul elastic o poate prelua in regim dinamic;

din
unde F,_
z-d*
. . .. . . . din . e eq ey
- aria sectiunii transversale a elementului de cauciuc; 7" - tensiunea admisibila

S =

de forfecare in regim dinamic.
Forta capabila se determina cu relatia [5]:

(30°)

din y
Fcap :q)d 'Gm‘ S —
0
in care Gy este modulul de elasticitate transversal in regim static de solicitare;

Voax = N '(tg}/)a - lunecarea radiala (laterald) maxima ; (tg 7)a = &, - lunecarea specifica
admisibila.

Transmisibilitatea vibratiilor

In cazul rezemarilor elastice care utilizeaza elemente din cauciuc, transmisibilitatea

vibratiilor se determina cu relatia [3, 5, 6, 9]:

RBIR
L p;) \P 31)

R ECIREI

T =

in care n/p este factorul de amortizare; o/p — raportul dintre pulsatia fortei perturbatoare
(viteza unghiulara a generatorului de vibratii) si pulsatia proprie a sistemului vibrator.
Gradul de izolare a vibratiilor este determinat de relatia [6]:

I1=(1-T)-100. (32)

Forta dinamica transmisa fundatiei morii se determina cu relatia:
(33)

FT:F()'TZmo'ro'wz'T

unde F) este forta perturbatoare produsa de generatorul de vibratii.
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Determinarea puterii necesare actionarii generatorului de vibratii

Puterea necesara actionarii morii trebuie sda invingd o serie de rezistente: inertia
echipajului mobil (oscilant) la punerea 1n functiune a morii, intretinerea vibratiilor fortate,
frecarea din lagarele generatorului de vibratii, frecarea din sistemul elastic de rezemare al
echipajului mobil (oscilant), frecarea dintre masa excentrica rotitoare si aerul din carcasa
tubulard a generatorului de vibratii (efectul de ventilare al aerului) etc. Puterea motorului de
actionare poate fi determinata cu relatia [1, 7]:

N=06-m -A>- @ W (34)
unde m;=mp+m,, este masa Incarcaturii de macinare (m;, — masa bilelor, m, — masa
materialului supus macindrii), kg, A — amplitudinea vibratiilor echipajului mobil, m, @- viteza
unghiulari a generatorului de vibratii, s .

Relatia (34) tine seama de invingerea tuturor rezistentelor amintite.

Puterea medie necesara intretinerii vibratiilor este data de relatia

v

1 . :
N =§-mo-ro-a)3-(Ax-sm(0x+Ay-sm(py), (35)
unde sin @, si sin @, se calculeaza cu expresiile:

2n @ 2-n 2-ny. ®w 2n

X X

sin@, = Py Py _ Px Ay, sing =

2 @ ’ 2 = a) 'AOy
px px py py

Puterea medie necesara invingerii frecarilor din lagdrele vibratorului are expresia [2,

(36)

4]:

N, :i.mo.d.af -,u-(2-rO+Ax-cos¢x+Ay -cos(py), (37)

unde d este diametrul fusului ; & - coeficientul de frecare din lagare.
In cazul vibratiilor dupa traiectorii circulare, deoarece A,=A,=A si @,.=@,=@, relatiile
(35) si (37) devin:

N,=m, 1, @ A-sing, (38)

1
Nf=§«mo«d«w3«,u~(ro+Acosq)). (39)
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Exemplu de calcul

Se considera o moara vibratoare cu bile cu urmatoarele caracteristici:
- capacitatea tamburului: V = 0,2 m :
- masa totala a partii vibratoare (inclusiv incarcatura de macinare si generatorul de vibratii): m
= 1200 kg;

- masa partii vibratoare a morii fara Tncarcdtura de macinare: m, = 380 kg;

- masa incarcaturii de macinare, formata din corpurile de macinare (bile) si materialul
supus macindrii: m;=820 kg (masa bilelor m,=740 kg, masa materialului supus macindrii
m,=80 kg).

Se utilizeazd elemente elastice din cauciuc cu duritatea de 45 °Sh A.

Caracteristicile mecanice ale cauciucului cu aceasta duritate sunt prezentate in tabelul 1.

Tabelul 1.
Caracteristicile mecanice ale cu duritatea de 45 Sk A [5].
Caracteristica Valoarea
Coeficientul de amplificare dinamic ¢, =115

Modulul de elasticitate longitudinali static (pentru | E, = 2,0 MN/m’
coeficientul de forma @ = 0,25)

Rezistenta admisibila la compresiune (pentru @ = 0,25 si o—jl’” =0,27 MN / m?
regim dinamic de lunga durata)

Deformatia specifici admisibild la compresiune (pentru | £, =0,10
regimul dinamic de lunga duratia)

Modulul de elasticitate transversala static Gy = 0,54 MN/m’

Rezistenta admisibila la forfecare (pentru regimul | 79" =017 MN/ m?
dinamic de lunga durata)

Deformatia (lunecarea) specificd admisibila la forfecare (tg 7) =g, =015
(pentru regimul dinamic de lunga durati) ¢

a. Parametrii regimului vibrator al morii

- se adopta turatia gneratorului de vibratii: n=1500 rot/min (W= 157 s7);
- se adopta pentru coeficientul de aruncare valoarea: C = 7,5;

- amplitudinea vibratiilor (relatia (17)):

C_A,.-co2 _0003-157* ., _C'g 75981

g 9,81 ®’ 157°

- se adoptd regim de functionare in postrezonanta a morii vibratoare: @/p =5 ;
- pulsatia proprie a sistemului, dupa directia verticala:

w 157 -

p=—=—=3145".

5 5
b. Dimensionarea generatorului de vibratii
- momentul static al masei neechilibrate a generatorului de vibratii (regim de functionare in
postrezonantd a morii vibratoare) (relatia (12)):

=0,003m=3 mm
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2
(0]
1—| =2
p. \1—52\
my-r,=A-m-————=0,003-1200- —
» )
P«
- se adopta excentricitatea masei neechilibrate: vy = 0,10 m = 100 mm:
- rezulta valoarea masei neechilibrate:
m,-r, 3,35
my=—-"="""=335kg.

T, 0,1

=3,35kg-m;

c. Calculul rezemarii elastice a tamburului morii
- constanta elastica a sistemului elastic de rezemare, dupa directia verticala:

2 2 6
k,=p?-m=314*1200=12-10° N/m;

- se adopta numarul elementelor elastice de cauciuc montate 1n paralel: s = 8 bucati;
- se calculeaza rigiditatea unui singur element de cauciuc solicitat la compresiune:

k 10°
kxlz—"=1’2 10 =1,5'105E;
s 8 m

- se adopta, pentru elementele elastice, cauciuc cu duritatea: 45 Sh A;

- se adopta, pentru coeficientul de forma al elementului de cauciuc, valoarea: @ = 0,25;

- rezulta, din tabelul 1, modulul de elasticitate static al cauciucului: Ey, = 2,0 MN/m? ;

- se determina diametrul elementului din cauciuc, de forma cilindricd cu sectiunea

transversala plina (relatia (26)):
5
J= k _ 1,5-10 _—002m ;

2
”'Est‘(§¢+2'¢3j 71'-2,0-106-(§-0,25+2-O,253j

- se adopta: d =120 mm ;

- se determina Tnaltimea elementului:
. d 012
" 4.® 4.025
- se verificd rezistenta la compresiune a elementului de cauciuc:
o= 1120098115000 Y 13 2
T-d* s 7-012% 8 m? m?
4 4
- pentru regim dinamic de lunga durata rezulta, din tabelul 1:
o™ =027 MN/m?*,
- conditia de rezistenta la compresiune a elementului este verificata:
o =013MN/m* <c'™ =027 MN/m? ;
- se verificd elementul de cauciuc la deformatia maxima (relatia (29)):
P

=0,12m;

b

<g™ . h,

xdin =

z-d-¢,-E, ~@<1>+2-CI>3)
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unde:

m-g 1200-9,81
s

coeficientul de amplificare dinamicd are valoarea ¢, =115 (din tabelul 1, pentru duritatea

=14715 N,

P1:

cauciucului de 45 °Sh A), iar deformatia specificd admisibild, valoarea (v. tabelul 1):
£,=10% =0,10;
- rezulta:

1471,5

7-0,12-1,15-2,0-10° -@0,25+ 2-0,253j

=8,57-107° <0,10-012=12-10"

xdin =

- conditia de verificare la deformatia maxima a elementului de cauciuc este indeplinita;

- se verificad elementul de cauciuc la solicitarea de forfecare:

- Se adopta valoarea Gy, = 0,54 MN/m? (tabelul 1, pentru duritatea cauciucului de 45 oSh A);

- Se adopta (tg 4 )a =&, = 0,15 (tabelul 1, pentru solicitarea dinamicd de lunga durata si

duritatea cauciucului 45 ’Sh A);
- Se calculeaza aria sectiunii transversale a elementului:

r-d> _ 7m-0]12°
4
- Se calculeaza: y, . =h, -(tg;/)a =0,12-0,15=0,018 m;

- Se adopta: @, =1,15 (tabelul 1, pentru duritatea cauciucului 45 OSh A);

S= =0,011m’;

- Se adopta: 7" =0,17 MN / m® (tabelul 1, pentru solicitarea dinamici de lunga durati si
duritatea cauciucului de 45 ’Sh A);

- Se calculeaza forta capabila in regim dinamic:

0,012

Fi"=g, .G, -S'%:1,15-O,54'106 .0,011-

cap
0 )

- Se verifica la rezistenta:
Fq' 683
Tef = =
‘ S 0,011
- Conditia de rezistenta la forfecare este verificata, deoarece:
7, =0,062- MN/m* <" =0,1TMN/m" .
- Sistemul de rezemare elastica al tamburului morii se compune din 8 elemente elastice din
cauciuc, cilindrice, cu sectiunea transversald plind, dispuse in doud grupuri de cate 4
elemente, de o parte si de alta a tamburului.

=683 N;

=62090N/m* < 7"

d. Determinarea puterii necesare motorului electric pentru actionarea generatorului de
vibratii

Puterea necesara actiondrii morii vibratoare se determina tilizand relatia (31):
N=06-(m, +m,) A* @ =0,6-(740 +80)-0,003% -157° =17000 W =17 kW .

Valoarea rezultatd este foarte apropiatd de puterea de catalog a unei mori vibratoare
similare, de aceiasi capacitate [1].

Puterea necesara pentru intretinerea vibratiilor morii se determina cu relatia (35):
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N, =m,-1, @ -A-sing=335-157"-0,003-0,0416 =1600 W = 1,6 kW .
unde marimea sing are valoarea:
2'n @

p p 2015

2| T &2
P

(s-a considerat factorul de amortizare n/p = 0,1).
Puterea necesara invingerii frecarilor din lagarele generatorului de vibratorului se
determina cu relatia (36):

=0,0416.

sing =

N =%~m0~d~(03~,u~(ro+Acos¢):

f

= %-33,5 -0,08-157°-0,0030- (0,1+0,003-0,998 ) = 1600 W =1,60 kW

Din puterea de furnizatd de motorul de actionare numai aproximativ /0 % este
utilizata efectiv pentru intretinerea vibratiilor fortate ale morii, restul fiind folositd pentru
invingerea diferitelor rezistente: inerfia punerii in miscare a echipajului mobil (oscilant) al
morii la pornirea acesteia, frecarea din lagarele generatorului de vibratii, frecarea din sistemul
elastic de rezemare al echipajului mobil (oscilant), frecarea dintre masa excentrica rotitoare si
aerul din carcasa tubulara a generatorului de vibratii (efectul de ventilare al aerului) etc.

e. Calculul transmisibilitatii vibratiilor
- Transmisibilitatea se determina cu relatia (75), scrisa sub forma:

2 2
roFr_ p) \p __ 140205

R CIRCITRE

in care s-a considerat factorul de amortizare n/p = 0, 1.
- Gradul de izolare a vibratiilor:

I1=(1-T7)-100=(1-0,093)-100=90,7 % .
- Forta dinamica transmisa fundatiei:
F,=F,-T=m,-1,-@ -T=335-157"-0,093=7680 N .

3. CONCLUZII

Morile vibratoare functioneaza in regim de postrezonanta deoarece, in aceasta situatie,
amplitudinea vibratiilor tamburului nu este practic influentata nici de amortizarea sistemului
(incdrcarea masinii), nici de variatia, in anumite limite, a pulsatiei fortei perturbatoare.

De obicei, se utilizeaza vibratii ale tamburului dupa traiectorii circulare. Este necesar
ca amplitudinea miscdrii i pulsatia fortei perturbatoare sa fie corect adoptate, deoarece de
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valorile acestora depinde eficienta macinarii (ele influentand atit asupra inaltimii de cadere a

bilelor, cat si asupra numarului socurilor la care este supus materialul de macinat).
Dimensionarea corecta a rezemadrii elastice a tamburului este necesara atit pentru

functionarea linistitd a masinii, cat si pentru a evita transmiterea vibratiilor la fundatia masinii.
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