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TEZA

“Contributii la studiul rezistentei rotorilor de mare viteza”
(rezumat)

Proiectarea, fabricarea, exploatarea si reciclarea unei masgini presupune, printre altele, modelarea ei
matematica, proces deosebit de complex si laborios. Munca deosebitd a cercetatorilor si proiectantilor este
insd ulterior compensata prin usurinta simularii diferitelor probleme si aspecte practice, evitandu-se astfel
costuri si economisindu-se timp, produsul devenind competitiv pe piatd. Nu este de neglijat aspectul
didactic, de scoald inginereascd, pe care 1l acopera orice model corect, acesta constituidu-se intr-un
precursor valoros pentru alte cazuri, pentru alte generatii de ingineri, pentru moderniziri sau chiar
schimbari majore de masini si utilaje.

Diversitatea infinita a formelor si solutiilor constructive din ingineria mecanicé ar face studiile (in
vederea modelarii) deosebit de extinse, fapt ce nu se intdmpla In inginerie datoritd simplificarii realitatii
pana la a obtine un numar relativ mic de elemente tipice care, in diverse combinatii, pot conduce la o
infinita diversitate de magini. Astfel se explica necesitatea definirii specializarii cunoscuta sub numele de
ORGANE de MASINI, existentd in cadrul ingineriei mecanice. De altfel, studiul teoretic al unei masini, cu
alcatuire oricit de complexa, presupune in primul rand identificarea componentelor-tip si abordarea
analiticd a acestora pe baza conceptelor si metodelor de la Rezistenta Materialelor si Organe de Masini
(stiinte ale ingineriei mecanice). Nu trebuie uitat cd studiul mecanic al unei masini este complicat
suplimentar de starea de miscare si interactiune a componentelor sale.

Atunci cand a hotarat sa studieze o centrifugd, autorul s-a confruntat de la bun inceput cu multiplele
aspecte ce trebuiau luate 1n consideratie, evaluarea si corelarea lor in vederea elaborarii unui model fizico-
matematic care sd permita cuantificarea realitatii. Dilema principala pe care a trebuit sd o transeze a fost
intre extremele “solutii exacte” si “solutii simple”. A constatat, dupad finalizarea studiului, cd schema
corectd de abordare este: modelare cat mai complexd (definirea a cat mai multi parametrii caracteristici),
obtinerea unor modele extinse care apoi se simplifica, treptat si rational, modelul final trebuin sa fie un
compromis Intre “precis” si “simplu”.

In vederea clarificarii si definirii obiectului de studiu (utilajul de centrifugare) s-a demarat studiul
de la aplicatiile centrufugdrii, a procesului de separare a fazelor si a domeniile 1n care apar toate acestea.
Astfel ca, in Capitolul 1, se identificd industria farmaceuticd a fi unul din beneficiarii centrifugarii,
trecandu-se succint in revistd aspectele concrete si specifice. Procesul de centrifugare are drept consecinta
mecanica exercitarea unei presiuni pe elementele adiacente incintei de separare, constituidu-se una din
principalele solicitari. De aceea, tot in cap. 1, se analizeaza intimitatea procesului de separare a suspensiilor
centrifugate, rezultatul final de interes fiind presiunile creeate; modelarea matematicd a procesului de
separare este complet prezentata.

Trecerea in revista a tipurilor de centrifugi permite sd se formeze o imagine completd a realizarilor
tehnice din domeniu, cu performante si faze ale procesului de centrifugare precum si alcatuirea specifica
fiecarui tip de utilaj. Descrierea variantelor constructive este completatd cu enuntarea unor criterii de
alegere a tipului functie de aplicatia concreta.

In finalul cap.l sunt prezentate elementele constructive specifice diferitelor tipuri de centrifugi.
Aceasta este partea cea mai consistenta pentru studiul ulterior Intrucat defineste cumare claritate obiectul de
analizd si modelare. Sugestivd este schematizarea constructivd din fig.1; in schema sunt evidentiate
subansamblele principale ale tipului de centrifuga ales a fi studiat in continuare si care vor fi denumite rotor
1 (principal), rotor 2 (secundar). Aceste elemente constructive sunt sisteme mecanice aflate Tn miscare de
rotatie, astfel explicAndu-se si genericul studiului.

In Capitolul 2 se identifica tipul de corpuri elementare ce intrd in componenta rotorilor, acestea
fiind placi invelisuri cilindrice si plici circulare cu incircari simetrice (concentrate si distribuite). In acest
capitol se prezintd mai multe modalitati de abordare teoreticd a celor 5 tipuri de schematizari (1-discuri 1n
rotatie, solicitate centrifugal in planul lor, 2-vase cilindrice cu pereti subtiri, cu presiune interioara si fara
momente, 3-invelisuri cilindrice, cu preiune interioard si momente, 4-tuburi cu pereti grosi in rotatie,
solicitati centrifugal si presiune, 5-placa circulara incicata transversal cu presiune variabild liniar). In toate
cazurile de schematizare se procedeaza similar: se determind ecuatia diferentiald a deformatiilor, se
integreaza ecuatia, se definesc tensiunile mecanice functie de deformatii si se determind constantele de
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Fig. 1. Elementele de baza ale unei centrifugi cu element filtrant reversibil
(tambur, tambur mobil axial i aborele de transmisie)

integrare din conditiile la limitd. Se obtin, in final,
functiile de variatie a deformatiilor si tensiunilor pe
suprafata plicii. Modelarea in cele 5 cazuri se face
dupa cum urmeaza.

1.Placd  circulard in rotatie: conform
schematizarii din fig.2, se izoleazd un corp
elementar, din echilibrul cdruia rezultd ecuatiile
diferentiale in tensiuni (1) si def ormatie radiala (2):

do
r drr +(0'r—at)=—(pa)2)r2. (1),
Fig. 2. Schematizarea disc in migcare de rotatie d’u ldu 1 (1 —v? )p @’ ‘
a-corp elementar izolat, b-vedere de sus a corplui dr? + FW a Fu - E r. 2

solutia (3) 1n deplasare u si in tensiuni G,, o (4):
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2.Vas cu perete subtire (teoria fird momente): schematizarea suprafetei elementare, in doud
proiectii, este datd in fig.3. Ecuatia rezultata
A @ din echilibrul elementului este (5):

/AR
Ao \(“\ O, (o) b p
/ : N L + — =", (5)
// . | \\ ~ pm pp h
/ W Pentru vase cilindrice cu pereti subtiri
AK. y,  ds ecuatiile tensmmlF(;r in perete sunt (6ng
Fig. 3. Schema suprafetei elementare, teoria fird momente; o, = pF, o, =p % (6)

a-vederea transversala, b-vedere axiala



3.Placi cilindrica, cu presiune interioari: conform fig.4.
Din conditiile de echilibru se obtin ecuatiile diferentiale (7):
dq t dm
dt, + p, dx=0. —=p,—=. =—-. (7

Ecuatia diferentiala in deformatii este (8):

t 2 3
W' dktw= Py b .(8) k:4—312V2 . H= ED AL
H RH R*h 12‘1—1/ ’

Solutia ecuatiei diferentiale este (9):
w(x)=w, (x)+w, (x)+w,(x), (9
w, (x) = e ™**(C, sinkx + C, coskx), w, (x) = €*(C, sinkx + C, coskx).

Fig. 4. Schematizarea Tensiunile se calculeaza cu relatiile (10):
suprafetei elementare o = t + 6m, o = t, + 6m, . (10)
Imax min 2 2 2 max min 2
h h h h
d’w d’w Eh i
mI:HW, mZ:deXZ. t, = RW+Vt1' tlz.[ptdz.
0

4.Tuburi cu pereti grosi in rotatie si presiune interioara: schema de calcul este data in fig.5.
Ecuatiile diferentiale ale tensiunilor in tensiuni sunt (11):
d(o, +o0,) po’ d(o,-r*)  (3-2v)pa® ,
=— T =— 1" +C,,(11)
dr 1-v dr 2(1-v)
Solutiile ecuatiilor (11) permit determinarea tensiunilor functie de
solicitarile centrifuge cu relatiile (12):

n t

3-2v)pw’ C, C
o, = —%- r’+—+=. (12
2 (l — v) 2 r
C, C, (+2v)pa® ,
1 t - _2 -
Fig.5. Schematizarea elementului 2 8 (1 - V)
de volum in cazul tubului cu 5.Placa circulari incircata transversal cu presiune variabila: sche-
pereti grosi ma placii circulare deformate este data in fig.6, ecuatiile diferentiale de
9B, deformatie fiind (13):
1 _dw_dp 1_ ldw o (13)
'B, r dr* dr r rdr r

Ecuatia diferentiald a deformatie functie de presiune este (14):

li{r.i{l.i(r.d_wmzw_ ”
rdr dr|ir dr dr H

Daca presiunea este constanta, solutiile ecuatiei (14) este (15):

v

YiSPLS _prt G, r _
Fig.6.Schema placii deformate W(r)_ 64 H * 4 r+C;ln R, +Cys (15)
3
(r):d—W: Pre G G (15)
dr 16H 2 r

Tensiunile in placad se pot calcula cu relatiile (16):

o, = E2 d_¢+v.£ -7, o, = E2 £+V-d—¢ < Z. (16)
1-v=dr r l-voQr dr

In finalul cap. 2 este precizat schematizat obiectul studiului ce urmeazi a se dezvolta in continuare.
In fig.7 se observa cei doi rotori ce constitue parte principala a agregatului ce va fi studiat, imaginea alcatui-
rii acestuia fiind completatd cu macheta din fig.8.

In Capitolul 3 se analizeazi tensiunile si deformatiile in rotorul 2 (secundar). Vederea laterala a
rototului este data in fig.9 iar parametrii geometrici ce definesc subansamblul sunt ardtati in schema din
fig.10. In componenta sa intrd douad categorii de corpuri: elemente de tip bard (barele de cuplare a
discurilor, arborele) si de tip placa (discurile). Legaturile intre elemente sunt cel mai adesea de tip
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incastrare, fapt ce complica analiza statica, individuala, a componentelor.
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(NI |
(e T
|
=\ &= I®
16 15 14
12 Fig.8. Macheta tipului de centrifugé studiat
E 1-rotorul secundar, 2-filtrul, 3-rotorul principal

Incarcarile sunt de tip distribuit in masa elementelor,
datorandu-se acceleratiei centrifuge; cel mai adesea se neglijaza
Fig.7.Schematizarea ansamblului greutatea maselor, aceasta fiind mult mai mica decat incarcarile
rotorilor centrifugii; 1-rotorul principal masice inertiale. Definirea fortelor centrifuge este usoara datorita
(toba), 2-rotorul secundar axel unice de rotatie si distributiei regulate a maselor in jurul

g acesteia; in plus, componentele rotorului au geometrie
simpla, regulatd, pozitia lor fatd fe axa fiind convenabila
(paralela/perpendiculara). Daca definirea incércérilor nu
4 2R prezinta dificultati, analiza eforturilor este complicata de
Ropwis ¥ | 4 Rs  caracterul distribuit si variabil al incarcarilor inertiale. O
complicatie intrinsecd, suplimentard, este datoratda

I 1 _3_(3‘_03_ V) nedetermindrilor statice interioare, a caror rezolvare
depinde dedistributiile de efort, cu modelari complexe.

Singura simplificare, in analiza eforturilor, se datoreaza tot

7 6

Fig.9. Schema construc- Fig.10.Sectiune.sche-

iva i matizata prin rotor . C e o . 5
'tlva a rotorului . L p ~ simetriei cilindrice a structurii mecanice.
1-disc cuplat la arbore, 2-disc 1,2-discuri, 3-bara, 4-cordon . T .
liber, 3-baré de cuplare de sudurd Caracterul spatial al geometriei rotorului face

dificila modelarea mecanica, atat din punct de vedere al
incarcarilor cat si al eforturilor (solicitarilor). Problema a fost rezolvata prin identificarea pozitiilor
(combinatiilor) maxim defavorabile si analiza starilor de tensiuni an planele principale.

Comportarea corectd a structurii mecanice depinde de o multitudine de factori ce au influenta de
grade diferite si adesea contradictorie. De aceea evaluarea comportarii mecanice a structurii in limitele unui
raspuns normal la solicitdri, este deosebit de dificil. Consideram cd o cale de cuantificare a functiondrii
corecte a rotorului este prin intermediul tensiunilor mecanice si deformatiilor ce se produc in structurd;
altfel spus, consideram ca evaluarea sinteticd a functiondrii in parametrii normali a subansamblului rotor
auxiliar 2 se poate face prin analiza rezistentei si rigiditatii partilor componente si, in final, a rotorului in
totalitatea sa. Pentru o mai clard si usor de urmarit prezentare a sintezei
comportarii mecanice a rotorului, se vor face referiri dedicate celor 3
componente principale: discurile, barele de cuplare si arborele. Starea plana
de tensiuni este aratatd in fig.11, ecuatiile (17) de calcul al acestora fiind:

o,(n)=-E [(Hv)A—(l_v)-B}—@Jrv)pwz-rz, a7

—v? r? 8
E (1-v) (1+3v) pa® ,
o r)= 1+v)A+ B |- r’,
(0= a2 g U2
Fig.11. Schema tensiunilor u(ry=| Ar +E _ (I—VZ)/O o’ 3
mecanice in discul in rotatie B r SE

Discul cuplat la arbore poate fi considerat Incastrat, constantele de integrare

din (17) fiind (18):
:l—v2_pwz(l—v)Rl‘;—(3+v)R§’ B:vz—l- 2R12R22(1+V)R122—(3+V)R§2. (18)
8E (v-1DR? = (v+1)R; 8E (v—1DR} = (v+1)R;

Pentru un caz particular de rotor (turatie 4000 rot/min), variatia tensiunilor este aratata in fig.12.a. Celalalt
disc are distributia de tensiuni (in cazul particular) data in fig.12.b iar ecuatiile sunt (19):
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Fig.12. Tensiuni in discurile rotorului 2
a-tensiuni in discul 1, b- tensiuni in discul 2

N &

b

i N &

7 .-f
/ /

Fig.13. Schema de calcul a barei
a-sectiune, b-schema de calcul,
c-sistemul de baza

2p2 2 2
CE (3+1/)(1—1/2{R1 R, l+ RO+Ry r— !

M,=0,50x>, m, =
d,=— [ gx’dx=- , X, = =
10 _([q 48 1

T-05ql, v=3

~r3}, (19)

1+v

2

2p2
@ (3+v)[(R12 + R,j)—%— rz},

i R’R;  (1+3
o ]

Barele de legaturd se considera incastrate rigid la
discuri si incércate cu fortd transversala uniform distribu-
itd q (datorita incarcarii centrifuge), conform fig.13.b; bara
este o datd static nedeterminatd, sistemul de baza fiind

schematizat in fig.13.c. Nedeterminarea se rezolva astfel:
0,31

-1, d, :Imf dx = jdx:O,SI,
0

0,51
.|3

g 4y _al®

24

dll
|2 R_3 q|2

3ro,

T

S-au determinat astfel reactiunile T, Y si s-a dimensionat bara R.

Barele sunt asamblate la discuri prin cordoane de sudur;
se iau in consideratie doua variante de sudurd, schematizarile pe
baza carora se face calculul de rezistentd acestor doua solutii fiind
date in fig.14 si 15. Tensiunea maxima in sudura este:

. ql’? R+a E,
O variantal: o, = : 2 3 T =—
37 (R+a)'-R*+0,5kR E,

ql? R+a

O \varianta2: o, =

'
;V

o
Fig.14. Schematizarea cordonului de sudura
si a tensiunilor mecanice in asamblare

a-sectiune longitudinala, b-tensiuni in planul B-B,

c-sectiunea solicitatd B-B

Fig.15. Schematizarea cordonului de sudura cu
tesire si a tensiunilor mecanice in asamblare
a-sectiune longitudinald, b-tensiuni in planul
B-B, c-sectiunea solicitatd B-B

Grosimii necesare a cordonului de sudura trebuie este solutia ecuatiei 20:

a ' +a, L +a, V' +a d+a,=0,

coeficientii, functie de varianta de sudura, fiind:

o variantal: a,=1, a;=4Rl, a, =6R?,

2401k —3552
B 1250

O varianta2: a,

a; =

_ 4270kR’ —144 70R* + 5q1°

b 1570

(20)
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ST LU L L

RV 1o 2 RV 1o

2343k -936)R - 3(49k —48)R?
125 T 25 ’

| . (rroR 201 R

(Yo



e
! R
| L . X '
i X
s M
Fig.16. Schema statica a arborelui Fig.17.Schema de calcul a arborelui pe
dublu rezemat (varianta 1) rulment cu role (varianta 2)
a-— geome'trla, b — schema de solicitare, a — schema mecanicd, b — schematiyarea statica,
¢ — diagrama de momente. ¢ — sistemul de bazi, d — diagrama de momente

Arborii ce sustin cei doi rotori se calculeaza in doua variante, functie de lagare (rulmenti): arbore pe
rulmenti cu bile (varianta 1), arbore cu lagar de alunecare (varianta 2). Schemele de calcul a rezistentei
arborilor in cele doua variante sunt date in fig. 16 si 17. Calculul de rezistenta pt. varianta 1, adica tensiunea
maxima, pe baza schemei din fig.16, se calculeaza astfel (21):

Rzzw, R,=R,-G. M,=-M,-G-Xx, M, =-M,-G-x+R,(x~1I,).
3
M,=-M,-G-l,, Wy:”;; , amaxz%s% . (21)

y
Arborele in varianta 2 este static nedeterminati; rezolvarea nedeterminarii si verificarea rezistentei
se face, cu ajutorul schematizarii din fig.17, astfel (22):

m(x)=—1+r-X, r:%, R2:M°+GL(L+I°), M(x)=-M,-G(l, +x)+R, -,
1 I (L L
%:_Im'MdXZEL [-M, =G(l, + )+ R,x](=1+r-x)dx, ¢2:3E(M0+GIO).
G O =W—2S0a . (22)

y
Se verifica deformabilitatea dinamica a arborelui, schema
folosita este data in fig.18. Turatia critica este (23):

A _30 | 3EI
D_i e = \m(+c)c® 23)

Fig.18. Schema de calcul a turatiei critice In cazul rotorilor particulari (de verificare) pulsatiile proprii
sunt n.; = 18460 rot/min, n, = 8417 rot/min, mult mai mari decat turatia arborelui n=4000 rot/min.

Intrucat in cadrul cap.3 nu s-a analizat efectul tuturor incarcarilor (solicitarea pe directie axiala s-a
ignorat), in Capitolul 4 s-a reluat analiza rezistentei rotorului secundar 2 prin metoda numericd cunoscuta
sub numele de “metoda elementului finit”. Schematizarea pe care se face analiza cu element finit este
ardtatd in fig.19; reteaua de discretizare rezultata este aratata n fig.20. S-a utilizat pachetul de programe
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Fig.19. Schema de calcul a rotorului secundar 2 si tipul discretizarii
a-schematizarea constructiei si incarcarilor rotorului secundar 2, b-schema === : S :
asamblarii prin suduri a barelor, c-tipul elementului finit Fig.20. Imagine a retelei de discretizare
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ANSYS, versiunea 11.0, versiune academica avizata de produciator si distribuitd Facultatii de Mecanica,
Universitatea din Craiova. S-a constatat ca studiul amanuntit a stérii de tensiuni prin metoda elementului
finit a rotorului 2 presupune un efort mare (volum de calcul, variante constructive, cazuri de calcul, etc.),
drept pentru care s-a hotardt numai o analizd care sd evidentieze mai mult aspecte calitative decét
cantitative a stérii de tensiuni §i deformatii. Numarul de elemente si noduri rezultate in urma discretizarii
sunt date in rapoartele programului ANSYS din fig. 4.8, pentru toate cele 6 cazuri de calcul. Numarul
elementelor este intre 5037 si 264.556 iar de nodurile aferente sunt intre 16.760 si 284.427.

43.729 87.175 130,622 174.069
65. 452 108.899 152.34¢

Fig.21. Tensiuni si deformatii in rotorul 2 considerat masiv si incarcat centrifugal
a-tensiuni echivalente von Mises, b-deformatii ale rotorului
Intrucat analiza cu element finit se poate face numai pe o constructie reald, concretd, calculul s-a
facut pe urmatorii parametrii dimensionali (in mm): razele R;=63, R,=210, R;=85, R4=58, Rs=255; barele:
1=220, d=30; discurile: g =15, n=4000 rot/min, ® = 419 rad/s. Rotorul fiind considerat un masiv si
incarcand numai cu fortele centrifugale rezultd starea de tensiuni si deformatii aratatd in fig.21. Se
evidentiazd tendinta de crestere a tensiunilor in zona de cuplare bare-disc, fapt ilustrat prin starea de
tensiuni datd in fig.22.

B8 .

Fig.22. Tensiuni in zona de cuplare a barelor cu discurile (incarcari centrifugale)
a-tensiuni in zona bare-disc 2, rotor masiv (cazul 1), b- zona bare-disc 2, cazul 2, c-sectiune, cazul 1

Rezistenta rotorul principal 1 este analiza cu metoda elementului finit in Capitolul 5. In primul rand
este trecutd in revista baza teoreticd a metodeli, fiind prezentatd in detaliu modelarea matematica adiacenta.
Se analizeaza toba rotorului in patru cazuri de incarcare, astfel:
cazul 1 — actioneaza numai fortele de inertie datorate masei proprii a tamburului;
cazul 2 — actioneaza ambele forte de inertie (masa tamburului si masa Incarcaturii);
cazul 3 — actioneazad numai fortele de inertie datorate masei incarcaturii (33 kg);

- cazul 4 — este similar cu cazul 2, cu distribuirea neuniforma a incarcaturii.

Starea de tensiuni, in cele 4 cazuri de incarcare, este data in fig.23 (zonele de maxima solicitare).

In finalul cap.5 se face analiza modurilor de oscilatie pe baza modelului cu elemen finit generat pentru
studiul tensiunilor. S-a constatat ca cea mai mica frcventa proprie este de 126,78 Hz; turatia maxima avuta in
vedere la utilajul studiat este de 4000 rot/min, deci excitatia are pulsatia maxima de aprox. 70 Hz, de 3 ori
mai mica decat pulsatia proprie a rotorului, fiind evident ca nu exista pericol de rezonanta.



Fig.23. Tensiuni von Mises in rotorul 1, in cele patru cazuri de incércare
a-cazul 1, b-cazul 2, c-cazul 3, d-cazul 4

in Capitolul 6 se analizeaza tamburul rotorului principal, la nivelul ciruia se face separarea efectiva a
fazelor centrifugate. Aceasta este piesa principald a masinii, daca o analizam prin prisma solicitarilor
mecanice §i a constructiei impuse de rolul sau,
%:_:_p‘lo‘__t__‘l‘_ _Ipe‘l_‘__f__ P constructie ce accentueaza solicitarile dinamice

prin gabaritul radial sporit. Intrucat arborele

tubular nu pune probleme deosebite de analiza a
rezistentei (este un organ de masina foarte bine
studiat) ne vom ocupa numai de toba tamburului,

.__1_:-1—1)—;—‘5‘1" b suba'nsamblu. puternuc solicit'at. si mai pg;in
< studiat in literatura de specialitate. O prima

Q&l Oy ]

| - schematizare a tobei este data in fig. 24.
Fig. 24. Schema tobei tamburului 1
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Fig. 25. Schema de descompunere a tamburului in componente simple si de incarcare
a-capacul, b-partea cilindrica, c-schematizarea capacului ca placa, d-invelisul cilindric subtire

Pentru simplificarea analizei tamburului, acesta se descompune intr-un disc si un invelis cilindric, cu
geometria, incarcarile si rezemdrile date In schematizarea din fig. 25; se va studia analitic solicitarea
mecanicd prin intermediul tensiunilor si deformatiilor, cele doua elemente analizandu-le atit independente
cat si in interactiune. Discul, considerat entitate independenta, este solicitat centrifugal, cu fortd normala pe
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contur si cu presiune ce variaza liniar. Solicitarea centrifugald produce o stare plana de tensiuni calculate cu
relatiile (24):

o :pT“’Q(R; - rz)[(3+v)+(v—l)R2 (rv)R (3 +v)R; 1 }

DR (DR T .

2 2 2 4 4
o :_%[(3v+1)r2_(v_1)R12R22 (1+v)R? =(3+V)R} 1 )(V—I)Rl —(3+V)R2} '

——(1+v
(v-1)RZ -(v+1)RZ r? ( (v-1)R} = (v +1)R?
Incarcarea ortogonald, pe contur, conform schemei din fig.26.a, produce tensiunile (25)

o, =5(1E_—g){ 252 [2(3+v)lnr —(1+v)]

(1+ v)Cz}, (25)

o le_gv){ LR v (v + e (1+v)c2}.
_3f,R 1

= T -

Constantele de integrare din relatiile (25) se calculeaza astfel (26):

S 2(1+v)R? InR, —=2(3+v)R; InR, = (1+ V)R +(1+v)R] 26)
' 2 H (R?—3RZJ+(RZ-RZ v :

I (3+v)ln(le—1
faR Ry _ R,

1
2 H  R-3RJ+RI-RZp

R
| LRI R, 4(3+v)R? h{le—(H n)R? +(n-1)R?

max

C2:

Cy=- : 2
on H (R2-3R?)+(R2-R2 v

Incércarea cu presiune variabild, conform schemei din fig.26.c, produce tensiunile (27):
E-g [1+v 3 2+v
O max :7—2){ (PO— PoR; )lnr+

5 pror+3+vR1por2+
41+5V p0r3+1;vP0+V;1 ST EL e l)cz} 27)
+1+I:V por3+V;1P0+1;VR13po H—Vcl b I)Cz}s

Timax —%F— p[ Fi j(rz —Rf)};

constantele de integrare din relatiile (27) sunt (28):
31 1
C = {(Po — Po R13)' [(V _1)R12 InR, _(V +1) 7 . (Rl2 -R; )Po % Po— (28)
2(4+v) s (2(2+v) 1-v j an2. 34V 4 } 1
—-———R)p,— R, — R, [R/R R R
15 2 Po 3 2T N 2P0 = B[ DR —(l+v)R2

R p, +

C,= [IZV(P p,R)(InR, —InR )+ ;P —411()21VR13p 4tv
0

2 2
+(2+VR1+3+VR2leRzp0' Rzl R2 7
3 8 (v-DR = (v +1)R]
1 929 R?
C, = L(P p,R})(InR, —1)R? + 00 pro+jCI+C 1an}.

Pentru rotorul particular s-au trasat variatiile tensiunilor principale si echivalente functie de raza
discului, graficele fiind date in fig.27; solicitarea centrifugala produce tensiunile din fig.27.a, Incarcarea
circumferentiald are un efect mic ardtat in fig.27.b, cea mai mare solicitare fiind produsd de presiunea
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variabila, conform diagramelor din fig.27.c.
Partea cilindrica a tobei este simpli-ficata
la extrem considerand-o invelis de rotatie cu

pereti subtiri (teoria de membrand, fard ~
momente); schematizarea pentru calcul este data
A - . ... 4
in fig. 28, unde se vad parametrii geometrici si
incarcdrile. Presiunea generata de masa -- ﬁI
incarcaturii i a invelisului (centrifugald) se _@
calculeaza astfel:

R, —h-0,5h)’a
p= (R, 5h) po@* +(R, —0,5h)hpw?.

R, -h
Tensiunile meridiane si circumferentiala, @

precum si echivalente sunt:

—f, R Fig.26. Schematizarea discului in doud variante de

op =P, O, = \/O'm +o,-0,0,. solicitare

a-disc solicitat pe contur, b-element central izolat

O =—o,
h-1
Pentru cazul particular au rezultat valorile: di [ tu ! 11z
=631 MPa. ©.=038 MPa. o.=123 MPa (solicitare a), c-disc solicitat cu presiune variabila, d-
P, oo »P ’ element central izolat (solicitare conform c¢)

c.=123,3 MPa.

60T T o 15 I | 0T T T - |

G|(MPa E G|(MPa E 2(;'_/0-9 ?PCT s Tih s Aé

L S L AT s T T AT T
/o-e ) 104- ““\:

(=

G 1Y
201~ 1 osf 1’ 3
f\ﬁ_‘_‘ﬂh‘:&\ A ,% W T i t O'/ g Cp
| (lft l Ik‘li\cye | N | l l & ¢ ‘ ¢ ‘ ¢Pm ‘ éfa
0.1 0.15 O‘Zr(m 0 0.1 b'tOJS 0.2 r(m-lo 0.1 0.15 0.2r ‘ # ‘ ‘pc ‘ ‘ ¢

Fig.27.Tensiunile 1n disc produse de cele trei tipuri de Incarcari Fig.28.Schematizarea tobei ca invelis
a-forte centrifugale, b-solicitare pe circumferinta, c-solicitare cu cu perete subtire
presiune variabila

0

Schematizarea tobei la placd cilindricd permite folosirea
elementului infinit mic ardtat in fig.29; s-a determinat ecuatia
diferentiala (28) care are solutia (29):

3 2
w" +ak'w=rP _p by __Eh k—43(28)

H RH 12(2) ~ VR
w(x)=e™(C, sinkx+C, coskx)+e"(C; sinkx+ C, coskx)+w, , (29)
Fig.29.Su~pr.a.1fa.‘ga'1 elementaré a 200 | | 200 : Bl w - P,y fa) 1
placii cilindrice o o |(MPa "“IH TRH Jak*
£ /F-‘m (MP}) A 200 Determi
oA c. eterminarea cons-

tantelor de integrare
este deosebit de difi-
cila daca se 1a 1n

< [ K or - 0
B\ "/ ) t r
N \\ Il
y BELVA -200

<«
-200 L ' ' -400 ' ' consideratie realita-
o1 o015 o02r(m 0 0.05 0.1 x(m LT,
g tea, partea cilindrica
Fig.31. Tensiunile 1n capac si cilindru fiind incastrati la
considerate cuplate (cazul particular) capac; schema decu-
ROV ) - .. a-tensiuni in disc, b-tensiuni in cilindru e EERES B
Fig.30. Schematizarea decuplirii ’ plarii partii cilindrice

de disc si evidentierea reactiunilor de legatura este data in fig.30.
Constantele de integrare se determind din conditiile (30) (se
neglijaza partea a 2-a asolutiei, adica C;=C,4=0):

m (x =0) =my(r=Ry); qx=0)=-f(r=Ry); 30)

w(x=0) =u(r=Ry); o x=0)=-¢9 (@T=Ry).
Determinarea constantelor de integrare permite definirea completd a deformatiilor in disc si cilindru si,
functie de acestea, determinarea tensiunilor principale. Pentru cazul particular de rotor, variatia tensiunilor

partii cilindrice de capac si
evidentierea reactiunilor
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in disc si cilindru este data in fig.31. T T T T T GT
Tensiunea in zone depdrtate de cuplarea discului cu cilindrul sau  |a——L——»

calculat si cu teoria tuburilor cu pereti grosi. In cazul particular tensiunile i
/ﬁ? F 1%

maxime, obtinute cu acest model, sunt: 5,=2,4 MPa, 6=125 MPa, 6.=126,3.
Centrifugarea se face pentru separarea fazelor, de obicei se extrage
faza lichidd si in toba centrifugii ramane faza solidd. Lichidul trebuie
evacuat din toba, pe masurd ce este separat, trebuind sa existe o cale de \
eliminare; cel mai adesea se recurge la perforarea tobei pentru eliminarea SI0A
lichidului extras. Gaurile din toba ridica probleme deosebite, putdnd sa o o.
influenteze mult rezistenta acesteia. In lucrare se propune numai semnalarea
problematicii perforatiilor si sd se schiteze aproximativ influenta lor asupra l l l l l Ci
rezisten;e.i invelisului cilindric. Grosimea. inveli§ului 'ﬁir'ld mica ‘in Fig.32.Starea de tensiuni in
comparatie cu raza de curburd, se poate aplica teoria variabila la placile jurul unei gauri in placa
plane. Parametrii sistemului de perforatii sunt raza "a" si distanta "b" intre A T T ? ?ﬂlk
randurile de gauri. Este cunoscut cd in aproprierea gaurii tensiune nominald "c” din placa
suferd o crestere de o valoare maxima o,=kc , unde "K” este coeficientul de concentrare
(conform fig.32). Teoria elasticitatii pentru mediul continuu din zona gaurii, da solutia
starii de tensiuni conform legilor (31):

2 2 4 2 4 i
o, S R A R cos2a, o A PP B T Y cos2a, (31)
2 r2) 2 rr rt 2 r2) 2 r b
2 4
r:—g(1+2a—2—3a—4Jsin2a. Yy
2 Y r Fig. 33

S-a constatat experimental (pe modele fotoelastice, mai ales) ca
in realitate coeficientul de concentrare este mai mic. In literatura tehnica
de profil s-a gasit o corelare intre coeficientul de concentrare k pentru o
platbanda solicitatd la intindere, conform fig. 33. Polinomul de
interpolare pentru functia de variatie experimentald a coeficientului k
functie de raportul intre gaura si latime este (A=2a/b, fig.34):

k(2)=2,79-0,237 1 —18,2742* +80,61° —155,4561" +141,8651° —49,61°.
Pentru o gaurd de 6 mm si latimea distantei intre gauri b=65mm, , 1
coeficientul este k=2,66 iar dacd gaura are diametrul de 8 mm s
concentrarea scade la 2,6 (aceste dimensiuni sunt cele obisnuite in cazul
centrifugii studiate).

Este necesar ca studiul teoretic al tensiunilor si deformatiilor trebuie validat experimental, de aceea
in Capitolul 7 s-a urmarit masurarea tensiunilor in subansamblele importante. Dupd o selectie riguroasa,
toate criteriile au indicat rotorul de centrifugare ca fiind partea cea mai sensibila a masinii §i cea mai demna
de a fi supusa cercetarii. Printre cele mai importante motivatii care califica rotorul ca subiect fundamental
de studiu amintim: suporta solicitarile cele mai mari (cu exceptia lagarelor); distributia masei este spatiala si
solicitata complex (greu de modelat); solicitarile dinamice au componente ce depind de regimul de lucru
(variabil in timp); prinderea 1n consola si cinematica axiald a elementelor rotorului agraveaza solicitarile;
imperfectiunile de fabricatie sau exploatare pot conduce la amplificarea solicitarilor si la regim vibratoriu
nepermis, etc.

S-a constatat cd in componenta rotorului intrd doud subansamble, fiecare compus din arbore (cu
lagarele aferente) si discuri cuplate intre ele sau la un cilindru cu pereti subtiri. Intrucat arborii si lagarele
sunt organe de masini foarte bine studiate au ramas de analizat solicitarile mecanice ale discurilor si cilin-
drului ce formeaza incinta in care se produce procesul de separare (prelucrare) a materialului multifaza.

Solutia constructiva a rotorului a permis descompunerea lui, pentru sistematizarea rotorului intr-un
subansamblu principal (denumit rotorul 1) si altul auxiliar (rotorul 2). Incarcarile centrifugale, datorate ma-
terialului de prelucrat sau masei proprii, sunt mai intense si mai defavorabil aplicate rotorului 1. De aseme-
nea, stare de tensiuni si deformatii din rotorul 2, arata o solicitare mai putin grava si mult mai clar definita.
In plus, analiza rezistentei mecanice a rotorului principal 1 a relevat nedetermindri si corelatii complexe
intre elementele componente, fapt ce a condus la solutii aproximative si uneori neunivoce. Toate acestea au
ardtat necesitatea concentrarii atentiei asupra tobei centrifugale (rotorul 1).

Dacé analiza distributiilor de tensiuni in elementele componente (disc, cilindru) sunt de notorietate
in literatura de specialitate, zona de cuplare pune probleme deosebite, relevate in cadrul cap. 2 si 6 din
studiu. Problema este de mare importantd intrucat in zona de cuplare disc-cilindru apare fenomenul de

A

005 015 025 035 045 055 0.65 075 085

Fig. 34
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concentrarea tensiunilor, devenind esentiald evaluarea gradului de suprasolici-tare (coeficientul de concen-
trare). Studiul analitic a evidentiat si evaluat, intr-o oarecare masura, fenomenul de crestere a eforturilor in
zona de trecere a tobei, dar se impune verificarea determinarilor teoretice pe o cale cu grad mare de veridi-
citate si incredere. Este de netdgaduit in inginerie rolul hotérator al verificarilor experimentale, aceasta fiind
calea prin care trebuie s se verifice tendinta de concentrare a tensiunilor si s se cuantifice gradul de supra-
solicitare a cuplajului disc-cilindru. Ideal ar fi ca experimentarile pentru determinarea tensiunilor sa se faca
pe rotorul real al centrifugii. Acest lucru presupune un efort material foarte mare, usor de constatat daca ne-
am gandi numai la faptul cd ar trebui dedicat si imobilizat un utilaj pe toata perioada incercarilor. De ase-
menea costurile suplimentar din cauza necesitatii masurarii tensiunii intr-un corp aflat in miscare de rotatie
cu viteza considerabild. Calea optica de evaluare-masurare a tensiunilor este inca foarte costisitoare, fiind o
metoda experimentala relativ noud; miscarea de rotatie cu frecventd mare pune probleme suplimentare si
dificile de analiza a inregistrarilor. De aceea nu s-a putut apela la tensometria opticd, cu toate ca aceastd
cale se impunea a fi folositd daca bugetul cercetarii ar fi permis. Se recomanda efectuarea unui studiu expe-
rimental chiar i numai pentru solutionarea practica a problemelor de sincronizare a inregistrarilor cu
migcarea de rotatie a tobei.

A doua metoda experimentald de determinare a tensiunilor, cunoscutda sub numele de "tensometrie
rezistivd”, este mult mai bine cunoscuta si evaluata tehnico-stiintific, fiind aplicata de 50-60 ani. Tensome-
tria rezistiva a devenit, de fapt, o cale experimentald de determinare a tensiunilor mult folositd in tehnica,
avand chiar aplicatii curente mai ales in domeniul traductorilor de fortd si presiune. Folosirea tensometriei
in cazul rotorului ridica insd o problema greu de rezolvat: masurarea semnalului electric de la un traductor
aflat In miscare pe toba ce se roteste. Problema a fost solutionata prin conceperea si fabricarea unor inele
colectoare ce rezolva cuplarea intre traductor (timbrul tensometric) in miscare si aparatura de prelucrare-
inregistrare stationara. Subansamblele sunt insa scumpe si la vitaze mari de rotatie introduc erori mari de
masurare, de aceea a fost consi-derata prohibitiva si deci inaplicabild in acest studiu.

O solutie experimentald aproximativa a fost identificata in determinarile tensometrice pe un model
stationar. Intrucat cazul ideal, al unei tobe reale, ridica probleme financiare si de timp, s-a propus studierea
experimentald a tensiunilor pe un vas cilindric de forma si dimensiuni cit mai apropiate de rotorul real. Soli-
citarea centrifugald a fost inlocuitd cu o suprapresiune interioara, controlata si masuratd. Modelul experi-
mental astfel conceput a permis experimentari in laborator, costurile si timpul (relativ mici) Incadrandu-se
in bugetul alocat cercetarii (foarte restrictiv).

Pentru micsorarea cheltuielelor, s-a ales un recipient cilindric de dimensiuni apropiate de toba roto-
rului, confectionat dintr-un otel tenace (otel inoxidabil) care sd aiba un capat liber, Inchis cu un capac ce
formeaza o incintd inchisa etans. Fundul vasului joaca rolul discului cuplat la arbore; singurele deosebiri
fatd de realitate constau in faptul cd fundul nu s-a rigidizat in zona centrald iar cilindru nu este perforat
pentru a se creea incinta inchisa. De asemanea fundul vasului (discul) este racordat la cilindru, reducandu-
se astfel gradul de concentrare a eforturilor in zona muchiei de cuplare. Simplitatea modelului experimental
(cilindru Inchis cu capac) permite colerarea usoara si clard a tensiunilor cu geometria vasului. Existenta cor-
doanelor de sudura intre fundul vasului si cilindru precum si intre
cilindru si inelul de intdrire al capatului liber (inchis cu capac) .

constituie un subiect suplimentar de studiu al efectului concentrator mJt ¥
in cazul acestei solutii de asamblare. m -5 m
S-a constatat in studiul stdrii de tensiuni in discuri si x|

cilindrii ca starea de tensiune este pland, cunoscandu-se directiile
principale (simetrii constructive). Prin urmare se vor monta marci
tensometrice pe directiile principale care sunt; Fig.35. Schema de amplasare a

- pe disc: radiala si circumferentiala (o, Gy); marcilor tensometrice

- pe invelisul cilindric: meridiana (pe generatoare) si circumferentiala (G, o; sau oy, G,);

schema de distributie geometrica a timbrelor tensometrice este data in fig. 35; se observa ca intr-o pozitie
geometrica (la raza r sau distanta y pe disc, la distanta x de fundul vasului pe suprafata cilindricd) exista o
pereche de timbre agezate pe directii ortogonale. Fiecare timbru masoara tensiunile principale (normale) pe
respectivele directii (radial "r"” si circumferential "t"pe disc, meridian "m" si circumferential "t” pe cilin-
dru, conform fig. 35).

Pentru inscrierea in bugetul alocat experimentérilor s-a recurs la montarea in semipunte a timbrelor,
cu o marca activa si una de compensare termica (nesolicitatd); marcile active sunt cele asezate pe directiile
principale, fiecare din ele avand o marci pereche nesolicitati, notati cu "¢” pe schema din fig.35. Intrucat
sistemul de achizitie nu permite masurarea simultand a mai mult de 7 semipunti, se poate face economie de
traductoare rezistive, timbrele de compensare fiind folosite la mai multe marci active, la experimentari suc-
cesive in timp. Fiecare marcé este definita de: pozitia geometrica (r, X, y), directia principala (r, t, m), nu-
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marul de identificare al perechii (j, k). Pentru méasurarea presiunii aerului in incinta s-a folosit un traductor
de deplasare, pentru masurare indirectd (prin intermediul deformatiei recipientului); traductorului de depla-
sare 1 se va determina curba de etalonare presiune-deplasare conform procedurilor cunoscute pe baza indi-
catiilor manometrului compresorului de alimentare cu aer sub presiune a incintei de masura.

Aparatura si traductoare utilizate:

- Sistem de achizitie Spider 8§, rezolutie 12 biti,

- Traductor inductiv de cursa liniara WASO0, clasa 1%,

- Traductor de presiune MOM 1MPa, clasa 1%,

- Marci tensometrice KFG-5-120-C1-11L1M2R,

- Notebook IBM ThinkPad R51.

Parametrii inregistrati:

- p (MPa) — Presiunea aerului din vasul de expansiune,

- Srl ... Sr25 (MPa) — Tensiuni mecanice radiale,

- Stl ... St25 (MPa) — Tensiuni mecanice circumferentiale (tangentiale),

- x (mm) — Deformatia elastica a capacului vasului experimental.
O imagine a distributiei marcilor tensometrice pe suprafata vasului experimental este data in fig.36.

oo <] T . . e =T S-au facut masurdtori fqlo-
Pt et T i v g . sind 50 timbre tensometrice (25 tim-

_awket | bre pe fiecare directie principald) iar

0 Rms1_Mark
i;:‘l“ pentru compensare termica s-au
o res utilizat 7 mérci. O reprezentare
[ grafica a inregistrarilor este data in
o | fig.36. Re-zultatele experimentale
; *3 sunt stocate intr-o bazd de date.
4243 S . - . . .
= Inregistrarile pot fi anahzatg si
\ ] reprezentate grafic dupa dorinta.

T 8 Mirimea parametrilor experimentali
% PR ey s-au putut urmdrii pe displayul
ez } o | - | . L calculatorului, exemplificandu-se cu
w 0.00000 7249534 144.99067 et 217.48601 289.98134 36247668 imaginea d1n ﬁg 37.

Tl SilMPa) SH(MPal Si2MPol SIZMPo) PHPa)  Xmm)  SMPa) SEMPo) e Varia;ia celor doua tensiuni
ailionill G fedlin o B iRl o e principale in lungul vasului cilindric

este datd grafic 1n fig.38. Se
evidentiazd astfel tendinta de
concentrare a tensiunilor in zona muchiei de cuplare intre capac si zona cilindrica.

Modul de variatie a tensiunile in lungul vasului cilindric, pentru patru nivele de solicitare (4
tensiuni), este aratat in fig.39. Se poate constata ca, pentru toate incércarile, tendinta de concentrare a
solicitdrilor pe zona de cuplare a celor doud parti ale vasului se pastrazd, demonstrandu-se astfel si
experimental ceea ce s-a calculat pe modelele teoretice.

Fig. 37. Inregistrari pentru punctele de masuri 1, 2, 3
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In urma experimentirilor si analizei datelor, in afara concluziilor referitoare la fenomenele mecani-
ce, s-a constatat ca determinarea experimentald a tensiunilor mecanice necesitd o dotare tehnica scumpa si
pregatire superioara a operatorului. Experienta Tn domeniu este obligatorie pentru echipa de cercetare iar in-
terpretarea rezultatelor nu este o operatie de rutind, necesitdnd suplimentar buna cunoastere a solicitérii me-
canice ce este obiect al investigatiilor. Efortul experimental se poate diminua (costuri si pregatire profesio-
nald) prin conceperea si punerea la punct a unui sistem de masura dedicat utilajului monitorizat prin inter-
mediul tensiunilor mecanice.

In ultimul capitol (cap.8) se face o trecere in revistd a realizarilor teoretice si experimentale in
studiul rotorilor unei centrifugi de mare viteza. Din multitudinea de aspecte tratate se pot evidentia citeva
concluzii, astfel:

- procedurile de studiere a solicitarilor mecanice ale discurilor si cilindrilor In miscare de rotatie sau
stationare, incércate cu forte distribuite (presiuni) sau concentrate, presupun etapele de calcul:
» definirea geometricd §i mecanicd (incarcari) a unui element infinit mic (denumit de noi
"corpuscul”), izolat din corpul macroscopic;
scrierea conditiilor de echilibru si obtinerea ecuatiilor diferentiale in eforturi, incarcari si tensiuni;
definirea deplasarilor (de obicei pe directie radiald) si a alungirilor specifice pe directiile principale
(de obicei radial si circumferential);
definirea tensiunilor normale functie de alungirile specifice, rezultand relatii functie de deplasari;
se obtine ecuatia diferentiald in deplasari;
se integreaza ecuatia diferentiala in deplasari, solutia contindnd constante de integrare;
se introduce solutia (deplasarea) in ecuatiile tensiunilor;
se impun conditiile la limita (constringeri, continuitati), folosind relatiile deplasarilor si tensiunilor;
se determina constantele de integrare;
se introduc constantele determinate in ecuatiile deplasarilor, eforturilor si tensiunilor; rezultdnd
functiile de variatie a acestora cu raza (cel mai adesea);
se studiazd grafic (curbe de variatie) modul de variatie a tensiunilor si deplasarilor pentru
identificarea usoara a punctelor de solicitare maxima, a regimurilor de functionare periculoasa, a
deplasdrilor extreme etc.;
- referitor la rotorul secundar (2) se poate spune (sin studiul analitic):
» in cazul ambelor discuri solicitarea maxima se produce pe circumferinta interioara;
» coeficientii de siguranta pentru discuri este intre 8,3 si 14 (cazul particular, solicitdri centrifuge);
» tensiunea maxima datoratd numai solicitarii centrifugale, se produce la capete si este evaluati,
pentru cazul constructiv particular, la 136 MPa (coeficient de siguranta ¢ = 3);
» arborele este rigid, indeplineste conditia de rezistenta si are pulsatia proprie mare (cazul particular)
- referitor la rotorul principal (1) se poate spune (sin studiul analitic):

» pe discul tobei solicitarea centrifugald produce tensiuni mici fatd de cea produsd de presiunea
interna (de aproximativ 5 ori mai mici);
daca se considera cuplarea la cilindru, tensiunea 1n disc scade dar nu cu valori semnificative;
studiul tensiunilor in zona de cuplare a discului nu este complet, fiind necesara extinderea analizei;
in cilindru, in zone departate de capete, tensiunea calculatd prin 2 metode concorda, fiind mai mica
decat tensiunea admisibild, coeficientul de siguranta este ¢ =2 (cazul particular);

» la capatul liber, daca sistemul de etansare impiedicd deformarea radiala atunci tensiunile sunt mai
mici decat In zona sa mediana, tensiunea scazand de 1,5 ori;

» problema definirii tensiunilor la capatul liber (de etangare) a fost rezolvatd partial, comportand
studii viitoare laborioase;

- in urma analizei cu element finit a rotorului 2 se poate spune:

» pendrul rotorul secundar s-a constatat ca discul 2 este net mai solicitat, avand incarcarea suplimen-
tara (fata de centrifugale) a presiunii de lucru; daca analizam acest disc constatam ca zona centrala,
mai ales cea de cuplare a barelor, este mai solicitatd; nivelul foarte ridicat al tensiunilor este chiar
zona de cuplare a barei la disc, in planul séu, la interior pe circumferinta;

» zonele de cuplare intre discuri si bare reprezintd un puternic concentrator de tensiuni, coeficientul
de multiplicare evaluat fiind de minim 3;

» efectul solicitarilor tehnologice (presiunea materialului centrifugat) este mai mare decat cel
centrifugal (peste 60% din total);

» nivelul tensiunilor maximale este nepermis de mare, obligand la reluarea evaluarii numerice mai
precise a tensiunilor si verificcandu-se atent reteaua de elemente finite;

- in urma analizei cu element finit a rotorului 1 se poate spune:
» orificiile de pe suprafata cilindrica introduc in structura concentratori de tensiuni;
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in cazul rotorului particular tensiunea maxima este de 313 Mpa, in zona orificiilor;

structura rezista la solicitarile fortelor de inertie datorate masei proprii i a amestecului (33 Kg) in
cazul in care se alege un material cu tensiunea la curgere de aproximativ 420 Mpa;

frecventa proprie fundamentala a rotorului este cu 90 % mai mare decat turatia maxima de rotatie a
tamburului (turatie cazului particular luat in consideratie este de 4000 rot/min); este suficienta o
diferentd de 20% intre turatia critica si cea nominala.
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