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Rezumat: In lucrare se prezintă un studiu privind dinamica morilor vibratoare inerţiale şi 

se stabilesc parametrii regimului vibrator al acestora. Se prezintă, de asemenea, calculele 

necesare proiectării generatorului de vibraţii inerţiale, cu mase excentrice în mişcare de rotaţie, 

utilizat pentru excitarea acestor tipuri de mori şi sistemului elastic, format din elemente elastice 

din cauciuc, pentru rezemarea echipajului mobil al morii. 

Cuvinte cheie: mori vibratoare, vibraţii 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. GENERALITĂŢI 

 

Morile vibratoare sunt echipamente destinate măcinării fine (10…5µm) sau foarte fine 
(sub 5µm) a diferitelor materiale: ciment, argilă, nisip cuarţos etc., măcinarea fină şi foarte 
fină contribuind la îmbunătăţirea calităţii produselor finite [1, 7, 8].  
 Morile vibratoare inerţiale (fig. 1) sunt cele mai răspândite. Ele constau din tamburul 
(corpul) 1 care este rezemat pe sistemul de elastic 4. Mecanismul vibrator, format dintr-un 
arbore pe care se montează masa excentrică 3, este antrenat în mişcare de rotaţie de către 
motorul electric 7. Sub acţiunea forţei de inerţie neechilibrate a masei excentrice, corpul morii 
capătă o mişcare vibratoare după traiectorii aproape circulare. 
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Fig. 1. Moară vibratoare (inerţială) cu bile. 

1 – tamburul (corpul morii); 2 – încărcătura de măcinare (corpuri de măcinare+materialul supus 
măcinării); 3 – generatorul de vibraţii; 4 - sistemul elastic de rezemare (elemente elastice din cauciuc); 

5 – batiu; 6 – cuplaj elastic; 7 – motorul electric pentru acţionarea vibratorului. 
 

 Vibraţiile corpului morii se transmit umpluturii de măcinare care constă din bile sau 
cilindri scurţi. Sub acţiunea vibraţiilor bilele realizează mişcări complexe care constau din 
salturi şi, totodată, rotaţii în jurul axelor proprii. Materialul introdus în moară este măcinat 
datorită şocurilor repetate ale bilelor şi frecărilor dintre acestea. Studiul mişcării încărcăturii 
de măcinare arată că, în cazul vibraţiilor circulare, corpurile de măcinare se mişcă după 
traiectorii circulare, concentrice, plasate într-un plan perpendicular pe axa arborelui, în sensul 
contrar sensului de rotaţie al acestuia. 
 Morile vibratoare cu bile prezintă multiple avantaje: se pot utiliza atât pentru 
măcinarea materialelor moi, cât şi a celor dure, se poate obţine o fineţe de măcinare ridicată şi 
o bună omogenizare a produsului obţinut prin măcinare (în cazul în care în moară sunt supuse 
măcinării, în acelaşi timp, mai multe materiale), grad ridicat de utilizare al volumului morii. 
 Dezavantajele acestui tip de moară: debit redus, eficienţă ridicată a morii numai pentru 
anumite mărimi ale granulelor materialului alimentat. 
 Morile vibratoare cu bile pot să funcţioneze uscat sau umed. La măcinarea uscată se 
pot obţine produse ale măcinării de 5…10 µm, iar la măcinarea umedă se poate atinge o fineţe 
de măcinare mult mai ridicată [1, 7, 8]. Măcinarea se poate realiza continuu sau pe şarje. În 
primul caz, moara poate lucra în circuit deschis sau circuit închis. 
 Construcţiile cele mai uzuale de mori vibratoare au un singur corp (tambur cilindric), 
sunt însă şi construcţii de mori vibratoare cu două sau patru tambure plasate simetric în jurul 
mecanismului vibrator, lucrând în serie sau în paralel.   
 Regimul vibrator de funcţionare a morii (amplitudinea şi frecvenţa vibraţiilor) se 
stabileşte astfel încât acceleraţia corpurilor de măcinare să fie (6…8)⋅g (g fiind acceleraţia 
gravitaţiei). De obicei, se adoptă o valoare ridicată a frecvenţei (turaţie ridicată a arborelui 
mecanismului vibrator), pentru a mări numărul şocurilor bilelor încărcăturii de măcinare. 
Turaţia arborelui generatorului de vibraţii este în general de 1500 rot/min, sunt însă şi 
construcţii care utilizează turaţii de 3000 rot/min. Utilizarea frecvenţelor ridicate se 
caracterizează prin dezvoltarea unei cantităţi ridicate de căldură în încărcătura de măcinare 
(aproximativ 100…120

0
C), care face posibilă şi măcinarea materialelor umede (cu umiditate 

mai mare de 5 %) [7]. Amplitudinea vibraţiilor morii este în general redusă 2,0…4,0 mm. O 
amplitudine mai mare (aproximativ 10 mm) este indicată numai în cazul în care materialul 
alimentat în moară are o granulaţie relativ mare (aproximativ 30 mm) şi trebuie măcinat până 
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la o granulaţie nu prea fină (mai mare de 100 µm) [7]. Volumul uzual al morilor vibratoare 
este de 0,2…1,0 m

3. El este umplut în proporţie de 75…85 % cu corpuri de măcinare şi 
materialul supus măcinării. 
 Corpurile de măcinare utilizate sunt bile sau cilindri scurţi cu diametrul de 8…18 mm, 
pentru a căror construcţie se utilizează oţel pentru rulmenţi (HRC=60…64). În cazul în care 
produsul măcinat nu trebuie impurificat cu metal se utilizează bile din porţelan sau silex. În 
general, diametrul bilelor se adoptă în funcţie de natura materialului supus măcinării 
(aptitudinea de măcinare a acestuia), de granulaţia materialului alimentat şi de fineţea de 
măcinare cerută. 
 Dimensiunile granulelor materialului alimentat sunt limitate la (1/5 …1/6)⋅d, unde d 
este diametrul bilelor utilizate drept corpuri de măcinare. Eficienţa morilor vibratoare este cu 
atât mai mare, cu cât materialul alimentat este mai fin, de aceea se recomandă, pentru ca 
fineţea de măcinare să fie ridicată, ca granulaţia materialului alimentat să nu depăşească 2 mm 
[3, 7]. 

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

 
Vibraţiile tamburului morii  

 

 Modelul mecanic al morii vibratoare inerţiale este prezentat în figura 2.  

 
Fig. 2. Modelul mecanic al morii vibratoare 

 
 Utilizând acest model mecanic, ecuaţiile diferenţiale ale mişcării morii vibratoare sunt 
(v. fig. 2) [1, 5]: 
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în care m este masa sistemului oscilant al morii (care include şi masa neechilibrată a 
generatorului de vibraţii); kx, ky – constantele elastice ale sistemului de rezemare după 
direcţiile axelor de coordonate x şi y, cx, cy – constantele de amortizare ale sistemului de 
rezemare după direcţiile aceloraşi axe; F0 – amplitudinea forţei perturbatoare; ω - pulsaţia 
acesteia; t – timpul; φx, φy – unghiul de fază. 
 Generatorul de vibraţii inerţial (cu masă excentrică în mişcare de rotaţie), plasat în 
centrul de masă al maşinii, produce o forţă perturbatoare armonică a cărei amplitudine este: 
 

 ω⋅⋅= 000 rmF   ,           (2) 

 
unde m0 reprezintă valoarea masei excentrice sau, în cazul în care se utilizează mai multe 
mase excentrice care rotesc în jurul aceleiaşi axe, valoarea totală a lor; r0 - excentricitatea 
acestora (distanţa dintre axa de rotaţie şi centrul de masă al masei neechilibrate); ω - pulsaţia 
forţei perturbatoare (viteza unghiulară a arborelui generatorului de vibraţii). 
  
Ţinând seama expresia (2), ecuaţiile diferenţiale (1) devin: 
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unde factorii de amortizare au expresiile: 
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 iar pulsaţiile proprii ale sistemului, expresiile: 
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 În cazul de faţă prezintă interes practic numai regimul staţionar de funcţionare 
(vibraţia forţată) deoarece vibraţia proprie se amortizează destul de rapid în cadrul regimului 
tranzitoriu. Soluţiile ecuaţiilor (3) corespunzătoare regimului staţionar (vibraţia forţată) au 
forma: 
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unde amplitudinile mişcării sunt: 
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(A0x şi A0y fiind factorii de amplificare), iar fazele iniţiale 
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 Expresiile factorilor de amplificare sunt:  
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 În relaţiile (8) şi (9) mărimea pn=ζ  reprezintă factorul de amortizare (fracţiunea de 
amortizare critică) definit ca fiind raportul dintre coeficientul de amortizare c şi coeficientul 
de amortizare critic ccr: 
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în care: 
 

 pcr fmmkpmc ⋅⋅⋅=⋅⋅=⋅⋅= π422       (11) 

(fp – frecvenţa proprie). 

 Curbele de variaţie ale factorului de amplificare în funcţie de mărimile pω (raportul 
dintre pulsaţia forţei perturbatoare şi pulsaţia proprie a sistemului) şi 

crccpn ==ζ (factorul care caracterizează amortizarea din sistem) sunt prezentate în 

figura 3 [1, 3]. 
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Fig. 3. Curbele de variaţie ale factorului de amplificare în funcţie  

de factorul de amortizare  (n/p) şi de raportul pulsaţiilor (ω/p). 
   

 Pentru a putea aprecia mărimea factorului de amortizare se prezintă valori ale 
acestuia valabile în cazul ciururilor vibratoare [2, 9]: 

-  ζ = n/p = 0,008 … 0,02, pentru ciururile care funcţionează în gol sau cu straturi subţiri de 
material pe sită; 

- ζ = n/p = 0,02 … 0,2, pentru ciururile care funcţionează cu straturi groase de material pe sită 
(limita superioară pentru straturi groase şi cu permeabilitate redusă).  

Morile vibratoare, ca de altfel şi alte maşini vibratoare (ciururi, de exemplu), 
funcţionează în regim staţionar în postrezonanţă (ω >> p) trecând, în cadrul regimului 
tranzitoriu (pornire şi oprire), prin rezonanţă (pulsaţiile de rezonanţă determinându-se cu 
relaţiile (5)).  

Din figura 3 se observă că pentru ω/p>3 amplitudinea vibraţiilor este practic 
constantă, atât de amortizarea sistemului (încărcarea maşinii)  cât şi de variaţia forţei 
perturbatoare (produsă de modificarea, între anumite limite, a turaţiei generatorului de 
vibraţii) având o influenţă neînsemnată asupra acesteia.   

Domeniul de funcţionare în regim de postrezonanţă caracteristic acestor maşini este 
definit de valorile ω/p=3…10. Creşterea pulsaţiei forţei perturbatoare peste anumite limite (ω 

> 10⋅p) duce la creşterea puterii necesare acţionării vibratorului şi la necesitatea utilizării unui 
sistem de arcuri cu constantă elastică redusă (arcuri moi) pentru a evita transmiterea 
vibraţiilor la fundaţia maşinii, ceea ce influenţează defavorabil stabilitatea pe reazemele 
elastice a tamburului morii.  
 În condiţiile funcţionării în regim de postrezonanţă (când amortizările în sistem se pot 
neglija), amplitudinile mişcării sunt date de relaţiile: 
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iar fazele iniţiale au valorile: 

 πϕπϕ == yx ;  .         (13) 

 
 Utilizând relaţiile (12), atunci când sunt cunoscute celelalte mărimi  (masa şi 
amplitudinile corpului morii, momentul static al maselor neechilibrate ale generatorului de 
vibraţii), iar amortizarea din sistem lipseşte sau este neglijabilă, se pot determina pulsaţiile 
proprii ale morii vibratoare: 
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 Ecuaţia traiectoriei, descrisă în timpul mişcării de către centrul de masă al corpului 
morii, în raport cu sistemul de referinţă plasat în centrul de oscilaţie se obţine eliminând 
timpul în relaţiile (6): 
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 Rezultă că tamburul morii realizează, în planul secţiunii transversale, o mişcare de 
translaţie eliptică, toate punctele mişcându-se pe elipse identice de semiaxe '

xA  şi '
yA  (fig. 4). 

Pentru regimul de funcţionare în postrezonanţă     (px < ω, py < ω) punctele tamburului se 
mişcă pe traiectoriile eliptice în sensul rotaţiei masei excentrice a vibratorului. Atunci când 
constantele elastice după ambele direcţii sunt egale (adică atunci când px = py < ω) punctele 
tamburului se mişcă pe traiectorii circulare în sensul rotaţiei masei excentrice a generatorului 
de vibraţii. 
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Fig. 4. Traiectoria mişcării vibratoare 
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 În cazul general, când se ţine seama de rezistenţele din sistem (cx ≠ 0, cy ≠ 0), tamburul 
realizează o mişcare de translaţie tot după o traiectorie eliptică, dar axele elipsei nu mai 
coincid cu axele sistemului de coordonate ci sunt înclinate cu un unghi γ faţă de acestea (v. 
fig. 4). Mărimea unghiului γ depinde de defazarea relativă (ϕx - ϕy), adică de raportul 
coeficienţilor de amortizare după cele două direcţii şi este dată de relaţia [4, 9]: 
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 Atunci când 2πϕϕ <− xy  , punctele tamburului se mişcă pe traiectorii în sensul de 

rotaţie al masei excentrice. În cazul când Ax = Ay şi ϕy = ϕx , punctele tamburului se mişcă 
după traiectorii circulare în sensul de rotire al masei neechilibrate. Condiţia necesară şi 
suficientă în acest caz este ca cx = cy şi kx = ky . 
 

Stabilirea parametrilor regimului vibrator al tamburului morii 

 Efectul de măcinare al morii vibratoare este cu atât mai mare cu cât şocurile corpurilor 
de măcinare (bilelor) asupra materialului vor fi mai puternice şi mai numeroase. Şocurile sunt 
cu atât mai mari cu cât masa individuală a corpului de măcinare este mai mare şi cu cât 
înălţimea saltului realizat de acestea este mai mare.  
 Trebuie realizate însă anumite corelaţii, deoarece o masă mai mare a bilei implică un 
diametru mai mare al acesteia, deci un număr mai redus de bile pe unitatea de volum şi, prin 
urmare, un număr mai mic de şocuri. De asemenea, o înălţime mare a saltului presupune un 
timp mare de realizare a saltului (care reprezintă un multiplu al perioadei vibraţiei) şi, prin 
urmare, o reducere a numărului de şocuri.  
 În fine, numărul de şocuri depinde de pulsaţia forţei perturbatoare (de turaţia 
vibratorului). De exemplu, pentru o moară în care se utilizează bile cu diametrul de 12 mm, iar 
vibratorul are o turaţie de 3000 rot/min (ω ≈ 314 s

-1), numărul şocurilor produse într-un minut 
de bilele conţinute într-un volum de 1 m

3 este de 2⋅10
9 [8]. 

 Saltul bilei se realizează atunci când valoarea acceleraţiei tamburului după direcţia 
verticală depăşeşte valoarea acceleraţiei gravitaţiei, adică atunci când coeficientul de aruncare 
C îndeplineşte condiţia [1, 2, 3, 4]: 
 

 1
2
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g
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y ω
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 Pentru valoarea 296,31 2 =+= πC  se atinge “rezonanţa statistică”, adică durata 

saltului bilei este egală cu perioada unei oscilaţii a tamburului [2]. În această situaţie numărul 
de şocuri este maxim însă înălţimea saltului bilelor este mică şi, prin urmare, efectul de 
măcinare este redus. 
 Lucrarea [7] recomandă pentru coeficientul de aruncare valorile C=6…8 (adică 
acceleraţiile tamburului sunt de (6…8)⋅g, g fiind acceleraţia gravitaţiei). Expresia (17) arată că 
valoarea amplitudinii trebuie corelată cu valoarea pulsaţiei forţei perturbatoare. La morile 
existente în funcţiune, amplitudinea are valorile A=2…3 mm pentru turaţia vibratorului de 
3000 rot/min (ω ≈ 314 s

-1) şi A=3…4 mm pentru turaţia de 1500 rot/min (ω ≈ 157 s
-1). În 
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aceste condiţii rezultă valori ale coeficientului de aruncare C mai ridicate decât cele 
recomandate de lucrarea [7]. 
 De obicei, valoarea cea mai utilizată pentru turaţia generatorului de vibraţii este n = 

1500 rot/min. S-a constatat că la o turaţie de 1000 rot/min timpul necesar măcinării pentru a 
se obţine o anumită fineţe a produsului este de 2,25 ori mai mare decât la turaţia de 1500 

rot/min [8]. De asemenea, turaţia de 3000 rot/min necesită generatoare de vibraţii de o 
construcţie mai pretenţioasă (cu lagăre pentru turaţii ridicate şi cu răcire pentru evacuarea 
căldurii produse prin frecarea dintre masele excentrice, cu turaţie ridicată, şi aerul din 
interiorul tubului vibratorului). 
 Înălţimea saltului corpurilor de măcinare poate fi determinată scriind legea conservării 
energiei pentru o bilă [1, 4]: 
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în care mb este masa bilei; H – înălţimea saltului acesteia. 
 Din relaţia (17) rezultă: 
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 Se observă că înălţimea saltului este funcţie de amplitudinea vibraţiei şi de frecvenţa 
forţei perturbatoare. 
 

Dimensionarea generatorului de vibraţii şi a elementelor sistemului elastic de 

rezemare  

 Mărimile care se cunosc la proiectarea unei mori vibratoare sunt: 
- masa m a părţii vibratoare (tambur + încărcătura de măcinare (corpurile de măcinare şi 

materialul supus măcinării) + generatorul de vibraţii); 
- amplitudinea A a vibraţiei şi /sau pulsaţia de antrenare ω; 
- domeniul staţionar de funcţionare (postrezonanţă). 

 

Dimensionarea generatorului de vibraţii 
 Pentru domeniul de funcţionare în postrezonanţă, când influenţa amortizărilor în 
sistem asupra amplitudinii vibraţiilor se pot neglija, utilizând relaţia (12) se poate determina 
momentul static al masei neechilibrate a generatorului de vibraţii: 
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 Cunoscând mărimea momentului static şi adoptând constructiv excentricitatea r0 se 
poate determina masei neechilibrate:  
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  Calculul rezemării elastice a tamburului morii 

 Constanta elastică a sistemului elastic de rezemare, după direcţia verticală se 
calculează cu relaţia:  
 

mpk yy ⋅= 2           (22) 

  
în care pulsaţia proprie se determină din valoarea adoptată a raportului ω/p. 
 Pentru rezemarea tamburului morii se utilizează elemente elastice din cauciuc de 
formă cilindrică, cu secţiune transversală plină, plasate în două şiruri de o parte şi de alta a 
tamburului. 
 Pentru ca funcţionarea morii să fie liniştită este necesar ca planul în care sunt plasate 
legăturile dintre elementele elastice de cauciuc şi tambur să conţină axa de rotaţie a 
vibratorului (care, la rândul său, este plasat în centrul de masă al sistemului). În acest mod se 
elimină momentul de răsturnare care acţionează asupra sistemului vibrator (tamburului) [10]. 
 Rigiditatea unui singur element de cauciuc solicitat la compresiune se determină cu 
relaţia: 

 
s

k
k x

x =1           (23) 

în care s este numărul elementelor elastice de cauciuc montate în paralel.  
 Calculul elementelor elastice din cauciuc se realizează în ipoteza, confirmată 
experimental, că deformaţiile acestora fiind mici relaţia dintre tensiuni şi deformaţii este 
liniară. 
 Caracteristicile mecanice al cauciucului care intervin în calcul sunt: modulul de 
elasticitate longitudinal şi transversal, rezistenţa admisibilă la compresiune şi forfecare, 
deformaţiile specifice admisibile şi coeficientul de multiplicare dinamic. 
 Modulul de elasticitate longitudinal depinde de tipul solicitării (statică sau dinamică), 
duritatea cauciucului (exprimată în grade de duritate Shore, pe scara A) şi coeficientul de 
formă (raportul dintre aria de încărcare la compresiune şi aria liberă (laterală)) al elementului 
elastic. Modulul de elasticitate transversal depinde numai de duritatea cauciucului. Deoarece 
cauciucul se comportă diferit la solicitarea în regim static faţă de solicitarea în regim dinamic, 
modulul de elasticitate are valori diferite pentru cele două regimuri de solicitare. Se ţine 
seama de acest lucru introducând în calcul  coeficient de multiplicare dinamic 

stdinstdind GGEE ==ϕ ale cărui valori depind de duritatea cauciucului. 

 Rezistenţa admisibilă, în cazul cauciucului, este valoarea tensiunii la depăşirea căreia 
apar amorse de rupere fie în interiorul elementului elastic, fie la suprafaţa acestuia, 
durabilitatea (durata de serviciu) lui reducându-se mult. Rezistenţele admisibile ale 
cauciucului sunt determinate prin încercări în regim dinamic. 
 Pentru ca durabilitatea elementelor din cauciuc să fie ridicată ele trebuie să lucreze în 
domeniul elastic de aceea, pe lângă condiţia rezistenţei admisibile, trebuie îndeplinită şi 
condiţia ca deformaţia specifică să nu depăşească valorile admisibile.  
 Cauciucul are capacitate mare de amortizare, elementele elastice din cauciuc disipând 
o mare parte din energia vibraţiilor. Acest lucru se exprimă prin factorul de pierdere internă a 
energiei δ  a cărui valoare este în funcţie de duritatea cauciucului. 
 Elementele elastice din cauciuc au diferite forme constructive, în funcţie de destinaţia 
şi rolul lor funcţional. De regulă, ele sunt prevăzute, pentru prinderea lor, cu armături metalice 
fixate prin vulcanizare. 
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 Pentru calcul se utilizează relaţiile cunoscute pentru solicitările simple, în care intervin 
anumiţi coeficienţi de corecţie care ţin seama de proprietăţile cauciucului şi de legătura dintre 
cauciuc şi armătura metalică. 
 În cele ce urmează se prezintă calculul de dimensionare şi de verificare pentru 
elemente de formă cilindrică, cu secţiunea transversală plină, utilizate pentru rezemarea 
elastică a morilor vibratoare.  
 Aceste elemente elastice se caracterizează prin coeficientului de formă definit de 
relaţia: 
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unde d este diametrul secţiunii transversale al elementului; h0 – înălţimea acestuia. 
 Dimensionarea la solicitarea de compresiune a elementului cilindric de cauciuc, cu 
secţiunea transvsrsală plină, se face cu relaţiile [5]: 
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Φ⋅

=
40

d
h ,          (27) 

unde  1xk  este rigiditatea unui singur element de cauciuc solicitat la compresiune;  Est – 

modulul de elasticitate longitudinal pentru solicitarea statică; Φ - coeficientul de formă (care 
poate avea valori Φ = 0,25…1,0). 
 După determinarea dimensiunilor elementului elastic se fac verificările la rezistenţă 
admisibilă şi la deformaţie admisibilă. 
 Se verifică rezistenţă la compresiune a elementului de cauciuc, folosind relaţia: 
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unde m este masa totală a tamburului morii ; S – aria secţiunii transversale a elementului de 
cauciuc ; s – numărul elementelor elastice (legate în paralel) ale rezemării tamburului ; din

aσ  - 

rezistenţa admisibilă la compresiune în regim dinamic de lungă durată.   
 Se verifică elementul de cauciuc la deformaţia maximă, cu relaţia [5]: 
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s

gm
P

⋅
=1  este forţa de compresiune preluată de fiecare dintre elementele elastice ale 

rezemării;  dϕ  - coeficientul de amplificare dinamică; Est – modulul de elasticitate 
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longitudinal pentru solicitarea statică;  0h
din

a ⋅ε  deformaţia admisibilă în regim dinamic ( din

aε  - 

deformaţia specifică admisibilă în regim dinamic) 
 Se verifică elementul de cauciuc la solicitarea de forfecare utilizând relaţia: 
 

 din

a

din

cap

ef
S

F
ττ ≤=          (30) 

 
unde din

capF  este forţa capabilă pe care elementul elastic o poate prelua în regim dinamic; 

4

2
d

S
⋅

=
π

 - aria secţiunii transversale a elementului de cauciuc; din

aτ  - tensiunea admisibilă 

de forfecare în regim dinamic. 
 Forţa capabilă se determină cu relaţia [5]: 
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în care Gst este modulul de elasticitate transversal în regim static de solicitare; 

( )
a

tghy γ⋅= 0max  - lunecarea radială (laterală) maximă ; ( ) faa
tg εγ = - lunecarea specifică 

admisibilă. 
 

Transmisibilitatea vibraţiilor 

 În cazul rezemărilor elastice care utilizează elemente din cauciuc, transmisibilitatea  
vibraţiilor se determină cu relaţia [3, 5, 6, 9]: 
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      (31) 

 
în care n/p este factorul de amortizare; ω/p – raportul dintre pulsaţia forţei perturbatoare 
(viteza unghiulară a generatorului de vibraţii) şi pulsaţia proprie a sistemului vibrator.  
 Gradul de izolare a vibraţiilor este determinat de relaţia [6]: 
 
 ( ) 1001 ⋅−= TI .         (32) 
 
 Forţa dinamică transmisă fundaţiei morii se determină cu relaţia: 
 
 TrmTFFT ⋅⋅⋅=⋅= 2

000 ω         (33) 

 
unde F0 este forţa perturbatoare produsă de generatorul de vibraţii. 
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Determinarea puterii necesare acţionării generatorului de vibraţii 
 

Puterea necesară acţionării morii trebuie să învingă o serie de rezistenţe: inerţia 
echipajului mobil (oscilant) la punerea în funcţiune a morii, întreţinerea vibraţiilor forţate, 
frecarea din lagărele generatorului de vibraţii, frecarea din sistemul elastic de rezemare al 
echipajului mobil (oscilant), frecarea dintre masa excentrică rotitoare şi aerul din carcasa 
tubulară a generatorului de vibraţii (efectul de ventilare al aerului) etc. Puterea motorului de 
acţionare poate fi determinată cu relaţia [1, 7]:  
 

326,0 ω⋅⋅⋅= AmN î    W        (34)   

   

unde mî=mb+mm este masa încărcăturii de măcinare (mb – masa bilelor, mm – masa 
materialului supus măcinării), kg, A – amplitudinea vibraţiilor echipajului mobil, m, ω - viteza 
unghiulară a generatorului de vibraţii, s 

1. 
 Relaţia (34) ţine seama de învingerea tuturor rezistenţelor amintite.  

 

Puterea medie necesară întreţinerii vibraţiilor este dată de relaţia 
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unde sin ϕx şi sin ϕy se calculează cu expresiile: 
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 Puterea medie necesară învingerii frecărilor din lagărele vibratorului are expresia [2, 
4]: 

 ( ) ,coscos2
4

1
0

3
0 yyxxf AArdmN ϕϕµω ⋅+⋅+⋅⋅⋅⋅⋅⋅=     (37) 

 
unde d este diametrul fusului ; µ - coeficientul de frecare din lagăre. 
 În cazul vibraţiilor după traiectorii circulare, deoarece Ax=Ay=A şi ϕx=ϕy=ϕ, relaţiile 
(35) şi (37) devin: 
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Exemplu de calcul 

 Se consideră o moară vibratoare cu bile cu următoarele caracteristici: 
- capacitatea tamburului: V = 0,2 m

3 ; 
- masa totală a părţii vibratoare (inclusiv încărcătura de măcinare şi generatorul de vibraţii): m 

= 1200 kg;  
 - masa părţii vibratoare a morii fără încărcătura de măcinare: mt = 380 kg; 
 - masa încărcăturii de măcinare, formată din corpurile de măcinare (bile) şi materialul 
supus măcinării: mî=820 kg (masa bilelor mb=740 kg, masa materialului supus măcinării 
mm=80 kg).  
 Se utilizează elemente elastice din cauciuc cu duritatea de 45 

0
Sh A. 

Caracteristicile mecanice ale cauciucului cu această duritate sunt prezentate în tabelul 1. 
Tabelul 1. 

Caracteristicile mecanice ale cu duritatea de 45 
0
Sh A [5]. 

Caracteristica Valoarea 

Coeficientul de amplificare dinamic  15,1=dϕ  

Modulul de elasticitate longitudinală static (pentru 

coeficientul de formă Φ = 0,25)  

Est = 2,0 MN/m
2
 

Rezistenţa admisibilă la compresiune (pentru Φ = 0,25 şi 
regim dinamic de lungă durată) 

227,0 mMN
din

a =σ  

Deformaţia specifică admisibilă la compresiune (pentru 

regimul dinamic de lungă durată) 
10,0=aε  

Modulul de elasticitate transversală static  Gst = 0,54 MN/m
2
  

Rezistenţa admisibilă la forfecare (pentru regimul 

dinamic de lungă durată) 

217,0 mMN
din

a =τ  

Deformaţia (lunecarea) specifică admisibilă la forfecare 

(pentru regimul dinamic de lungă durată) 
( ) 15,0== faa
tg εγ  

 
a. Parametrii regimului vibrator al morii 

- se adoptă turaţia gneratorului de vibraţii: n=1500 rot/min (ω = 157 s
-1);  

- se adoptă pentru coeficientul de aruncare valoarea: C = 7,5; 
- amplitudinea vibraţiilor (relaţia (17)): 

 mmm
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y 3003,0
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; 

- se adoptă regim de funcţionare în postrezonanţă a morii vibratoare: 5=pω ; 
- pulsaţia proprie a sistemului, după direcţia verticală: 

 14,31
5

157

5
−=== sp

ω
. 

b. Dimensionarea generatorului de vibraţii 

- momentul static al masei neechilibrate a generatorului de vibraţii (regim de funcţionare în 
postrezonanţă a morii vibratoare) (relaţia (12)): 



Proiectarea morilor vibratoare rezemate pe elemente elastice din cauciuc 

 33

mkg

p

p
mArm

x

x

⋅=
−

⋅⋅=


















−

⋅⋅=⋅ 35,3
5

51
1200003,0

1

2

2

2

2

00

ω

ω

; 

- se adoptă excentricitatea masei neechilibrate: r0 = 0,10 m = 100 mm: 
- rezultă valoarea masei neechilibrate:  

 kg
r

rm
m 5,33

1,0

35,3

0

00
0 ==

⋅
= . 

c. Calculul rezemării elastice a tamburului morii 

- constanta elastică a sistemului elastic de rezemare, după direcţia verticală:  

mNmpk yy /102,112004,31 622 ⋅=⋅=⋅= ;  

 
- se adoptă numărul elementelor elastice de cauciuc montate în paralel: s = 8 bucăţi; 
- se calculează rigiditatea unui singur element de cauciuc solicitat la compresiune: 
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k
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x
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1 105,1
8

102,1
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⋅
== ; 

- se adoptă, pentru elementele elastice, cauciuc cu duritatea: 45 
0
Sh A; 

- se adoptă, pentru coeficientul de formă al elementului de cauciuc, valoarea: Φ = 0,25; 
- rezultă, din tabelul 1, modulul de elasticitate static al cauciucului: Est = 2,0 MN/m

2; 
- se determină diametrul elementului din cauciuc, de formă cilindrică cu secţiunea 
transversală plină (relaţia (26)): 
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 ; 

- se adoptă: mmd 120= ; 
- se determină înălţimea elementului:  

 m
d

h 12,0
25,04

12,0

40 =
⋅

=
Φ⋅

= ; 

- se verifică rezistenţă la compresiune a elementului de cauciuc: 
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- pentru regim dinamic de lungă durată rezultă, din tabelul 1: 
   227,0 mMN

din

a =σ , 

- condiţia de rezistenţă la compresiune a elementului este verificată: 
 22 27,013,0 mMNmMN

din

a =<= σσ ; 

- se verifică elementul de cauciuc la deformaţia maximă (relaţia (29)): 
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unde:  

 N
s

gm
P 5,1471

8

81,91200
1 ≈

⋅
=

⋅
= , 

coeficientul de amplificare dinamică are valoarea 15,1=dϕ  (din tabelul 1, pentru duritatea 

cauciucului de 45 
0
Sh A), iar deformaţia specifică admisibilă, valoarea (v. tabelul 1): 

10,0%10 ==aε ; 

- rezultă: 
33
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- condiţia de verificare la deformaţia maximă a elementului de cauciuc este îndeplinită;   
- se verifică elementul de cauciuc la solicitarea de forfecare: 
- Se adoptă valoarea Gst = 0,54 MN/m

2 (tabelul 1, pentru duritatea cauciucului de 45 
0
Sh A); 

- Se adoptă ( ) 15,0== faa
tg εγ  (tabelul 1, pentru solicitarea dinamică de lungă durată şi 

duritatea cauciucului 45 
0
Sh A); 

- Se calculează aria secţiunii transversale a elementului: 

 2
22

011,0
4
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4
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d
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⋅
=

⋅
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ππ
; 

- Se calculează: ( ) mtghy
a

018,015,012,00max =⋅=⋅= γ ; 

- Se adoptă: 15,1=dϕ  (tabelul 1, pentru duritatea cauciucului 45 
0
Sh A); 

- Se adoptă: 217,0 mMN
din

a =τ  (tabelul 1, pentru solicitarea dinamică de lungă durată şi 

duritatea cauciucului de 45 
0
Sh A); 

- Se calculează forţa capabilă în regim dinamic:  

 N
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SGF std
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012,0
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0

max =⋅⋅⋅⋅=⋅⋅⋅= ϕ ; 

- Se verifică la rezistenţă: 
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F
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683
 

- Condiţia de rezistenţă la forfecare este verificată, deoarece:  
 22 17,0062,0 mMNmMN

din

aef =<⋅= ττ . 

- Sistemul de rezemare elastică al tamburului morii se compune din 8 elemente elastice din 
cauciuc, cilindrice, cu secţiunea transversală plină, dispuse în două grupuri de câte 4 
elemente, de o parte şi de alta a tamburului. 
 
d. Determinarea puterii necesare motorului electric pentru acţionarea generatorului de 

vibraţii 

 Puterea necesară acţionării morii vibratoare se determină tilizând relaţia (31):  
( ) ( ) kWWAmmN mb 1717000157003,0807406,06,0 3232 ==⋅⋅+⋅=⋅⋅+⋅= ω . 

 Valoarea rezultată este foarte apropiată de puterea de catalog a unei mori vibratoare 
similare, de aceiaşi capacitate [1]. 
 Puterea necesară pentru întreţinerea vibraţiilor morii se determină cu relaţia (35): 
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kWWArmN v 6,116000416,0003,015735,3sin 33
00 ==⋅⋅⋅=⋅⋅⋅⋅= ϕω . 

unde mărimea sinφ are valoarea: 
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(s-a considerat factorul de amortizare n/p = 0,1). 
 Puterea necesară învingerii frecărilor din lagărele generatorului de vibratorului se 
determină cu relaţia (36): 
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 Din puterea de furnizată de motorul de acţionare numai aproximativ 10 % este 
utilizată efectiv pentru întreţinerea vibraţiilor forţate ale morii, restul fiind folosită pentru 
învingerea diferitelor rezistenţe: inerţia punerii în mişcare a echipajului mobil (oscilant) al 
morii la pornirea acesteia, frecarea din lagărele generatorului de vibraţii, frecarea din sistemul 
elastic de rezemare al echipajului mobil (oscilant), frecarea dintre masa excentrică rotitoare şi 
aerul din carcasa tubulară a generatorului de vibraţii (efectul de ventilare al aerului) etc. 
 
e. Calculul transmisibilităţii vibraţiilor 

- Transmisibilitatea  se determină cu relaţia (75), scrisă sub forma: 
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în care s-a considerat factorul de amortizare n/p = 0,1. 
- Gradul de izolare a vibraţiilor: 
 ( ) ( ) %7,90100093,011001 =⋅−=⋅−= TI . 
- Forţa dinamică transmisă fundaţiei: 
 NTrmTFFT 7680093,015735,3 22

000 =⋅⋅=⋅⋅⋅=⋅= ω . 

 

3. CONCLUZII 

 

 Morile vibratoare funcţionează în regim de postrezonanţă deoarece, în această situaţie, 
amplitudinea vibraţiilor tamburului nu este practic influenţată nici de amortizarea sistemului 
(încărcarea maşinii), nici de variaţia, în anumite limite, a pulsaţiei forţei perturbatoare. 
 De obicei, se utilizează vibraţii ale tamburului după traiectorii circulare. Este necesar 
ca amplitudinea mişcării şi pulsaţia forţei perturbatoare să fie corect adoptate, deoarece de 



Gheorghe Ene, Marilena Dănuleţ 

 36

valorile acestora depinde eficienţa măcinării (ele influenţând atât asupra înălţimii de cădere a 
bilelor, cât şi asupra numărului şocurilor la care este supus materialul de măcinat). 
 Dimensionarea corectă a rezemării elastice a tamburului este necesară atât pentru 
funcţionarea liniştită a maşinii, cât şi pentru a evita transmiterea vibraţiilor la fundaţia maşinii.
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